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Лекция №1. Аксиомы статики. Связи и их реакции.   
Тема 1. Основные понятия статики

Основной задачей статики является изучение общих законов равновесия материальных точек и твердых тел.

Для изучения законов равновесия статики необходимо знать следующие понятия.

Материальная точка — это условно принятое тело, размерами которого можно пренебречь по сравнению с расстоянием, на котором оно находится.

Абсолютно твердое тело — это условно принятое тело, которое не деформируется под действием внешних сил.

Сила — это векторная величина, характеризующая взаимодействие меж​ду телами. Действие силы характеризуется тремя факторами: точкой прило​жения, направлением, численным значением (рис. 1.1).  За единицу силы принимается 1 Н:   1 кН = 103 Н;   1 МН = 106 Н.
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Обозначение различных типов сил: F  — внешняя сила; Fx, Fy — проекция силы на ось х и у соответственно; R  — реакция опоры или связи; FΣ   — равнодействующая сила.

Система сил — это совокупность всех сил, действующих на тело.  Две силы или две системы сил называются эквивалентными, если они ока​зывают на тело одинаковое действие.

Равнодействующей называется сила, которая оказывает такое же действие на тело, как и несколько сил, вместе взятых. Равнодействующая сила равна геометрической сумме всех сил, действующих на тело:

[image: image421.emf]
где i — 1, 2,..., п — порядковый номер силы.

Уравновешивающей называется такая сила, которая равна по величине равнодействующей силе, но направлена в противоположную сторону.
Тема 2. Основные аксиомы статики
В основу статики положено пять аксиом.
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1. Принцип инерции: материальная точка находится вравновесии, если равнодействующая всех сил, действующих на нее, равна нулю, т.е.

2.Принцип равенства двух сил: две силы, действующие на одно тел о, яв​ляются взаимоуравновешивающими, если они равны по величине, противополож​ны по направлению и лежат на одной прямой (рис. 1.2).
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3.Принцип присоединения или исклю​чения взаимоуравновешивающих сил: меха​ническое состояние тела не изменится, если к нему присоединить или исключить взаимоуравновешивающую систему сил  (рис. 1.3).
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4.Принцип параллелограмма: равно​действующая двух сил, приложенных к телу в одной точке и направленных друг к другу под углом, равна геометрической сумме этих сил и изображается диагона​лью параллелограмма, построенного на этих силах как на сторонах (рис. 1.4).

   5. Принцип действия и противодей​ствия: силы, с которыми два тела дей​ствуют друг на друга, равны по величине, противоположны по направлению и ле​жат на одной прямой (однако не уравно​вешивают друг друга, так как приложены  к разным телам) (рис. 1.5).                                                            

Тема 3. Связи и их реакции
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Свободное тело — это тело, движению которого ничто не препятствует.

Несвободное тело — это тело, движению которого препятствуют другие тела.

Связь — это тело, которое препятствует движению других тел. Реакция связи — это сила, с которой связь действует на тело, препятствуя его движению.  Существуют шесть основных типов связи: 1)
в виде гладкой поверхности (поверхность стола,
ровной дороги). Реакция связи направлена перпендикулярно поверхности связи (рис 1.6);
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2)
в виде шероховатой поверхности. Условно изображается наклонной плоскостью (рис 1.7). Полная

реакция связи R направлена под углом β (Rn — нор​мальная реакция опоры);

3)
в виде прямого жесткого стержня с шарнирным
закреплением концов. Реакция стержня направлена
вдоль его оси (рис 1.8);

4)
в виде точечной опоры. Реакция направлена перпендикулярно поверхности опоры (рис 1.9);

5)
в виде ребра двухгранного угла. Реакция направ​лена перпендикулярно поверхности тела опор (рис. 1.10);
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6)
в виде гибкой связи (ремень, канат, цепь). Реак​ция направлена вдоль связи (рис 1.11).
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Лекция №2  Плоская система сходящихся сил.
Тема 4. Системы сил и условия их равновесия
       Плоская система сходящихся сил и условие ее равновесия
       Плоской системой сходящихся сил называется система сил, линии дей​ствия которых лежат в одной плоскости и пересека​ются в одной точке (рис. 1.12).

Чтобы выяснить, будет ли данное тело находить​ся в равновесии под действием плоской системы схо​дящихся сил, необходимо найти ее равнодейству​ющую силу.  Если равнодействующая равна нулю, си​стема находится в равновесии, если не равна нулю — не находится в равновесии. Существует два способа определения равнодей​ствующей силы плоской системы сходящихся сил: геометрический и аналитический.
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 Геометрический способ определения  равнодейству​ющей — построение силового многоугольника: в про​извольно выбранную точку переносится объект рав​новесия, в эту точку помещается начало первого вектора, перенесенного параллельно самому себе; к концу первого вектора переносится начало вто​рого вектора, к концу второго — начало третьего и т.д.  

Если построенный силовой многоугольник окажется незамкнутым, зна​чит, данная система сил не находится в равновесии. В этом случае вектор равнодействующей силы соединит начало первого вектора с концом послед​него (рис. 1.13, а).
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Геометрическое условие равновесия плоской системы сходящихся сил за​ключается в замкнутости силового многоугольника, т.е. при построе​нии силового многоугольника конец последнего вектора совпадает с нача​лом первого (рис. 1.13,6).
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Аналитический способ определения равнодействующей: все силы проекти​руются на две взаимно перпендикулярные оси координат, а затем находится алгебраическая сумма проекций всех сил на ось х и ось у. Если алгебраичес​кая сумма проекций всех сил равна нулю, данная система сил находится в равновесии. Аналитическое условие равновесия плоской системы сходящихся сил:
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Осью координат называется произ​вольно выбранный направленный от​резок прямой (рис. 1.14).

Проекция силы на ось координат — отрезок оси, отсекаемый перпендику​лярами, опущенными из начала и кон​ца вектора (рис. 1.15).
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Плоская система пар сил и условие ее равновесия
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Если на тело, закрепленное в некоторой точке А, действует сила F , то тело повернется относительно этой точки. Вращательное движение тела характеризуется вращающим моментом М.
Моментом силы F относительно точки А называется величина, численно равная произведению силы на плечо (рис. 1.16):
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где l— плечо (перпендикуляр, опущенный из точки на линию действия силы).   За единицу вращающего момента принимается 1 Нм: 1кНм=103Нм.

Парой сил называется система двух сил, равных по величи​не, противоположных по направлению и не лежащих на одной прямой (рис. 1.17).

Пара сил оказывает на тело вращающее действие, которое характеризуется враща​ющим моментом М.
Вращающий момент пары сил равен произ​ведению одной из сил пары на плечо:
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где   h — плечо пары сил (перпендикуляр,  восстановленный между линиями действия сил). Пара сил на схемах изображается дугооб​разной стрелкой (рис. 1.18).  Пару сил нельзя заменить од​ной равнодействующей силой. Пара сил не имеет проекций на оси координат. Если на тело действует несколько пар сил, то их можно за​менить одной равнодействующей парой, момент которой равен алгеб​раической сумме моментов слага​емых пар сил, действующих на тело  (рис. 1.19):
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Две пары сил называются эквивалентными, если они оказывают на тело одинаковое действие. У эквивалентных пар сил вращающие моменты должны быть одинаковы как по величине, так и по направлению.

Условие равновесия плоской системы пар сил: алгебраическая сумма мо​ментов слагаемых пар сил должна быть равна нулю, т.е.
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Лекция №3 Произвольная плоская система  сил.  Балочные системы.
Тема 5 Плоская система произвольно расположенных сил и условие ее равновесия
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Приведение силы к данной точке заключается в том, что рассматриваемую силу F переносят параллельно самой себе в произвольно выбранную точку О. Для того чтобы механическое состояние тела не измени​лось, силу F' уравновешивают силой F" (рис. 1.20). В результате приведения силы F к точке О получи​лась система сил, состоящая из силы F', равной и параллельной данной силе F , и пары сил (F и F"), момент которой равен моменту данной силы F от​носительно точки О:
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М = M0(F).

 Плоской системой произвольно расположенных сил называется система сил, линии, действия которых лежат в одной плоскости, но не пересекаются в одной точке (рис. 1.21). Для того чтобы привести данную систему произвольно расположенных сил к произвольно выбранной точке О (см. рис. 1.21), необходимо:

1) перенести по очереди каждую силу в эту точку;

2) уравновесить силы (F1', F2’, F3’) силами. (F1'’, F2’’, F3’’)
В результате приведения сил (F1, F2, F3) к точке О получили новую сис​тему сил, состоящую из плоской системы сходящихся сил (F1,F2,F3), кото​рые равны и параллельны данным силам, т.е.     

  F1'= F1  ,   F2,= F2’,   F3' = F3 .      (1.1)
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Эту вновь полученную систему сходящихся сил (1.1) заменяем равнодей​ствующей силой, которая равна геометрической сумме данных сил и назы​вается главным вектором системы:
В результате приведения получили еще одну систему пар сил
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  (1.2) 

моменты которых равны моментам данных сил 

относительно точки О,                                                       т.е. 

Вновь полученную систему пар сил (1.2) заменим одной равнодейству​ющей парой, момент которой равен алгебраической сумме моментов слага​емых пар сил и называется главным моментом системы:
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Таким образом, для того чтобы тело под действием плоской системы про​извольно расположенных сил находилось в равновесии, необходимо, чтобы главный вектор и главный момент системы были равны нулю:
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Выразив главный вектор вновь полученной системы сходящихся сил в аналитической форме, получим два уравнения равновесия:
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Главный момент системы заменим алгебраической суммой моментов дан​ных сил относительно точки приведения:

Таким образом, получаем условие равновесия плоской системы произволь​но расположенных сил: алгебраическая сумма проекций всех сил на оси х и у должна быть равна нулю и алгебраическая сумма моментов всех сил относи​тельно точки приведения должна быть равна нулю, т.е.

Тема 6 Балочные опоры и их реакции.
Балка — это элемент конструкции, который имеет длину гораздо больше поперечных размеров и несет на себе поперечные нагрузки.
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При расчете балок на прочность при изгибе учитываются не только внеш​ние нагрузки, но и реакции со стороны опор балок.

Существуют три типа балочных опор:

1)
шарнирно-подвижная (рис. 1.28). Дает возможность балке вращаться вокруг центра шарнира и перемещаться в горизонтальном направлении. Для этой опоры известны точка приложения реакции (находится в центре
шарнира) и направление реакции (направлена перпендикулярно поверхно​сти опоры). Неизвестна только величина реакции;

2)
шарнирно-неподвижная (рис. 1.29). Позволяет балке поворачиваться вокруг оси шарнира, но не дает возможности перемещаться в горизонталь​ном направлении. Для этой опоры известна только точка приложения ре​акции (находится в центре шарнира). Неизвестны величина и направ​ление реакции. Поэтому для данной опоры необходимо найти две состав​ляющие реакции: Rx и Ry;
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3) с жестким защемлением, или заделка (рис. 1.30). Не позволяет бал​ке ни поворачиваться, ни переме​щаться. О реакции этой опоры ниче​го не известно. Поэтому для этой опоры необходимо найти три состав​ляющие реакции: Rx, Ry, M.
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Лекция №4. Пространственная система сил.
Тема 7  Определение координат центра тяжести.
Цель: Изучить пространственную систему   сил и методы определения координат центров тяжести.
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Пространственной системой сходящихся сил называется система сил, линии действия которых не лежат в одной плоскости, но пе​ресекаются в одной точке. Равнодейству​ющая такой системы сил изображается диа​гональю прямоугольного параллелепипеда, построенного на этих силах как на сторонах (рис. 1.22).

Условие равновесия пространственной си​стемы сходящихся сил: алгебраическая сум​ма проекций всех сил на три взаимно пер​пендикулярные оси координат должны быть равны нулю, т.е.
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Для того чтобы найти момент силы F относительно оси z, надо спроек​тировать силу F на плоскость Н, перпендикулярную оси z (рис. 1.23), затем найти момент проекции FH  относительно точки О, которая является точкой пересечения плоскости Не осью z. Момент проекции FH и будет являться мо​ментом силы F относительно оси z'.

Моменты сил, перпендикулярных или параллельных оси z, будут равны нулю (рис. 1.24).
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Пространственной системой произвольно расположенных сил называется система сил, линии, действия которых не лежат в одной плоскости и не пересекаются в одной точке. Равнодействующая такой системы сил также равна геометрической сумме этих сил, но изображается диагональю сложных объемных фигур (тетраэдр, октаэдр и т.д.).
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 Условие равновесия пространственной сис​темы произвольно расположенных сил: алгебра​ическая сумма проекций всех сил на три взаимно перпендикулярные оси ко​ординат должна быть равна нулю и алгебраическая сумма моментов всех сил относительно тех же осей координат должна быть равна нулю, т.е.

Тема 8 Центры тяжести
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Сила тяжести — это сила, с которой тело притягивается к земле. Центр тяжести — это точка приложения силы тяжести (рис. 1.32). Положение центра тяжести простых геометрических фигур: 1) в прямоугольнике, квадрате, ромбе, параллелограмме — на пе​ ресечении диагоналей (рис. 1.33);

2)
в треугольнике — на пересечении медиан (рис. 1.34):
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3)
в круговом секторе или полукруге — в точке с координатами:

4)в конусе или полной пирамиде — на 1/3 высоты от основания (рис. 1.36):
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Положение центра тяжести плоских фигур прокатных профилей:

1)в балке двутавровой (рис. 1.37) — в точке c координатами

хс=0,   yc=h/2,
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 где h — высота двутавра.

2)в швеллере (рис. 1.38) — в точке с координатами      xc = z0,   yc=h/2,
где h — высота швеллера;

 Z0 — расстояние от центра тяжести и ус до наруж​ной грани стенки;

3)в равнополочном уголке (рис. 1.39) — в точке с координатами XC = YC = Z0
Если плоская фигура имеет неправильную геометрическую форму, то центр тяжести такой фигуры можно определить двумя способами:
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1)методом подвешивания фигуры на острие;

2)
теоретическим методом.      Рис.1.37
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В этом случае плоская фигура разбивается на определенное количество элементарных фигур, имеющих правильную гео​метрическую форму. Затем определяется положение центра тяжести и пло​щади каждой элементарной фигуры. Для того чтобы найти координаты цен​тра тяжести заданной сложной фигуры, используются следующие формулы:

где Аi   — площади элементарных фигур, на которые разбита сложная фи​гура;

 хi ; уi   — координаты центра тяжести каждой элементарной фигуры от​носительно случайных осей X и Y.

Лекция №5.   Основные понятия кинематики. 
Тема 9 Кинематика точки                 
Основной задачей кинематики является изучение общих законов движе​ния материальных точек и твердых тел без учета причин, их вызывающих. Кинематика отвечает на вопрос: как движется тело.

Механическое движение — это изменение положения тела в пространстве относительно других тел с течением времени.

Любое механическое движение характеризуется следующими парамет​рами:

1. Траектория движения — это линия, вдоль которой движется тело. В за​висимости от траектории движение может быть прямолинейным и криволиней​ным.
2. Путь s — это расстояние, пройденное телом вдоль линии траектории (рис. 1.40).
[image: image265.png]


3. Перемещение S— это направленный отрезок прямой, соединяющий на​чальное и конечное положение тела (см. рис. 1.40).
4. Скорость v — это величина, характеризующая быстроту изменения прой​денного пути за единицу времени:      
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5.
Касательное ускорение аτ — это величина, которая характеризует быст​роту изменения величины скорости за единицу времени:  
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Касательное ускорение всегда направлено по линии вектора скорости (рис. 1.41).

6. Нормальное ускорение ап — это величина, которая характеризует изме​нение направления вектора скорости:
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                                               где r — радиус кривизны траектории. Полное ускорение  [image: image12.png]



Нормальное ускорение всегда направлено по радиусу к центру кривизны траектории (рис. 1.42).Виды движения точки в зависимости от ускорения:
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1) равномерное — это движение точки с постоянной по величине скоростью. Ха​рактеризуется следующими величинами:
      v = s/t = const;           s = vt;            aτ=0;             an = v2/r.
Равномерное движение можно изобра​зить  графически (рис. 1.43);
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2) равнопеременное ,  равноускоренное, равнозамедленное  — это движение точки с постоянным касательным ускорением. Характеризуется следующи​ми величинами (рис. 1.44): 
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Тема 10 Простейшие движения твердого тела

К простейшим движениям твердого тела относится поступательное и вра​щательное движение

Поступательное движение твердого тела — это такое движение, при кото​ром прямая, проведенная в теле между любыми двумя точками, перемеща​ется параллельно самой себе.[image: image269.png]a,, m/c? v, M/ v, M/C
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При поступательном движении все точки тела имеют одинаковые скоро​сти, одинаковые ускорения и проходят одинаковые отрезки пути (рис 1. 45)

Работа большинства машин и механизмов основана на вращательном дви​жении
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Вращательным движением твердого тела вокруг неподвижной оси называ​ется такое движение, при котором все точки тела движутся по окружностям, лежащим в плоскостях, перпендикулярных оси вращения, с центрами на этой оси. Любое вращательное движение характеризуется следующими параметра​ми (рис 1.46)

1)   φ, рад — угол поворота, или угловое перемещение(1 рад = 57,3°),  

 2) ω = ∆φ/∆t — угловая скорость (характеризует изме​нение угла поворота за единицу времени)
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Средняя угловая скорость  
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Угловое ускорение — это величина, которая характеризует изменение уг​ловой скорости за единицу времени   
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Виды вращательного движения твердого тела в зависимости от ускорения 

1) равномерное — это движение тела с постоянной угловой скоростью
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Линейные скорости и ускорения точек равномерно вращающегося тела (рис. 1.47) определяются по формулам:        
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2) равнопеременное — это движение с постоянным уг​ловым ускорением:  
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Линейные скорости и ускорения точек при равнопеременном враще​нии тела определяются по формулам:
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Лекция 6 Сложное движение 

Тема 11 Сложное движение точки
В некоторых случаях движущиеся тела, которые принимаются за матери​альные точки, могут совершать сложное движение (например, движение человека в вагоне движущегося поезда).

Сложное движение точки — это движение точки относительно неподвиж​ной системы координат.  Скорость сложного движения называется абсолютной скоростью.
Сложное движение точки складывается из переносного движения, т.е. дви​жения подвижной системы координат относительно неподвижной (напри​мер, движение поезда относительно Земли), и относительного движения, т.е. движения точки относительно подвижной системы координат.

Таким образом, скорость абсолютного движения точки равна геометри​ческой сумме скоростей переносного и относительного движения:
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 (теорема сложения скоростей).
Тема 12.   Плоскопараллельное движение твердого тела.

.

Плоскопараллельным движением называется такое движение, при котором все точки тела перемещаются в плоскостях параллельно какой-то одной плос​кости, называемой основной. Пример такого движения: движение колеса автомобиля на прямом участке пути, движение шатуна кривошипно-шатунного механизма.

Плоскопараллельное движение изучается двумя методами:

1) методом разложения плоскопараллельного движения на поступатель​ное и вращательное;
2) методом мгновенных скоростей.
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В основе первого метода лежит теорема: всякое плоскопараллельное движение может быть получено с помощью одного поступательного и одно​го вращательного движения (рис. 1.48).

Плоскопараллельное движение тела может осуществляться путем одно​временно происходящих вращательных и поступательных движений.

Поступательное движение тела можно считать переносным, а вращатель​ное — относительным. Тогда вектор абсолютной скорости какой-то точки А будет равен скорости поступательного движения какой-то другой точки О плюс скорость вращательного движения точки А относительно точки О (см. рис. 1.48):
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Точка, вокруг которой происходит относительное вращательное движе​ние, называется полюсом вращения.
Таким образом, скорость любой точки тела при плоскопараллельном дви​жении в данный момент времени равна сумме скорости полюса вращения и вращательной скорости данной точки относительно полюса:                  
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В основе второго метода лежит понятие мгновенного центра скорос​тей (МЦС).

Мгновенный центр скоростей — это точка плоской фигуры, скорость ко​торой в данный момент времени равна нулю.

[image: image273.png]


Всегда можно на фигуре найти такую точку. Например, возьмем скорость какой-то точки А, которую примем за полюс вращения. Отложим отрезок АР, перпендикулярный vA, где АР = vA / ω, тогда скорость точки Р равна 
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,   причем 
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 (рис. 1.49). 

Таким образом, 
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Мгновенный центр скоростей всегда лежит на пря​мой, проведенной из какой-либо точки фигуры пер​пендикулярно направлению скорости этой точки.
Скорость любой точки фигуры прямо пропорцио​нальна ее расстоянию до МЦС:

[image: image274.png]Puc. 1.48




Способы нахождения МЦС:
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1. Известны угловая скорость и скорость какой-то точки.

 В этом случае МЦС точки Р находится на перпен​дикуляре, восстановленном из точки А к вектору ско​рости на расстоянии    АР = vA / ω (см. рис. 1.49):
2. Известны направления скоростей двух точек vA и vB.
В этом случае МЦС лежит на пересечении перпендикуляров, восстанов​ленных из точек А и В к направлениям их скоростей (рис. 1.50).
3. Известно, что векторы скорости двух точек   vA   и  vB параллельны друг дру​гу, направлены в одну сторону перпендикулярно отрезку АВ и не равны повеличине.

В этом случае МЦС находится в точке пересечения прямой, соединяющей начала векторов vA и vB, с прямой, соединяющей их концы (рис. 1.51).
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4. Известно, что векторы скорости двух точек vA и vB параллельны друг  другу, но направлены в противоположные стороны.

В этом случае МЦС находится на пересечении прямых, соединяющих начала и концы векторов скорости (рис. 1.52).

5. Известно, что плоская фигура без скольжения катится по неподвижной  прямой.

В этом случае МЦС находится в точке соприкосновения фигуры с пря​мой (рис.1.53).

Лекция 7. Работа и мощность  
Тема 13 Работа при поступательном и вращательном движении
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Механическая работа — это процесс перемещения тела под действием приложенной силы.

I. Работа при поступательном движении равна произведению силы на пе​ремещение и на косинус угла между ними (рис. 1.63):
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Величина работы зависит от угла между направлением силы и перемеще​нием:
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1)  если α = 0°       ( рис 1.64, a), W  = FS
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2) если α = 180°  ( рис 1.64, б), W  = - FS
3) если α = 90°     ( рис 1.64, в), W   = 0.
1. Работа силы тяжести равна произведению силы тяжести на

 высоту (рис. 1.65):                 
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2.Работа силы упругости равна произведению силы упругости на величи​ну деформации (рис. 1.66):
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где  k — коэффициент жесткости  материала.

3. Работа силы трения определяется по следующим формулам:
а)  если  тело  движется  горизонтально  (рис. 1.67),
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Сила трения (величина, возникающая в ре​зультате взаимодействия двух трущихся поверхностей)​
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где R n   — сила нормального давления ;   f  — коэффициент трения скольжения, величина которого зависит от свойств трущихся поверхностей. 

[image: image284.png]v =const
—_—

T

Pue 1.67



б) если тело движется по наклонной плоскости (рис. 1.68),
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II. Работа при вращательном движении (рис. 1.69) определяется по формуле 

W = F S = F r φ,             или   W = М φ       

где s = r φ,          M = M0 (F) = F r.
За единицу работы принимается 1 Дж: 1Дж =1Нм.

Тема 14 Механическая мощность
при поступательном и вращательном движении
Мощность — это величина, численно равная работе, совершенной за еди​ницу времени:

[image: image37.png]P=W/t




 или   W = Р t
Мощность при поступательном движении  Р = W /t = F S cosα/t = Fv cosα      P = F v cosα
Если a = 0, то  P=Fv.
 Мощность при вращательном движении        P = W/t = M φ/t = M ω,              Р = М ω

КПД машин и механизмов — это величина, которая показывает, какая часть от всей выполненной работы расходуется полезно:           
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где Wnonл  , Wзатр  — полезная и затраченная работа;  Р пол  , Р затр — полезная и затраченная мощность.
За единицу мощности принимается 1 Вт: 1 Вт = 1 Дж/с.

Теоремы динамики
При поступательном движении теоремы динамики имеют следу​ющий вид.

Теорема об изменении количества движения: изменение количества движе​ния материальной точки равно импульсу некоторой силы, приложенной к этой точке, т.е.

F t = mv - mv0
где        Ft — импульс силы;                    mv — количество движения.
Теорема об изменении кинетической энергии: изменение кинетической энер​гии материальной точки равно работе некоторой силы по перемещению этой точки, т.е.
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 где W=FS —работа; mv2/2 — кинетическая энергия.

 Раздел 2 Сопротивление материалов
Лекция №8 Основные понятия сопротивления материалов Деформация растяжения  и сжатия.
Тема 15.   Основные понятия сопротивления материалов
Сопротивление материалов — это раздел технической механики, в котором изучаются методы расчета элементов конструкций на прочность, жесткость и устойчивость при различных видах деформаций.

Для выполнения расчетов на прочность, жесткость и устойчивость необ​ходимо учитывать не только внешние силы, действующие на тело, но и внут​ренние силы упругости, которые возникают в теле под действием внешних сил. Для определения величины и направления внутренних сил упругости используют метод сечений. Физический смысл метода сечений заключается в том, что брус мысленно рассекают на две части, одна из которых отбрасы​вается. Оставшаяся (отсеченная) часть будет находиться в равновесии, так как внутренние силы упругости, возникающие в сечении бруса, не только урав​новешивают внешние силы, действующие на эту часть, но и заменяют дей​ствие отброшенной части на оставшуюся часть.
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Внутренний силовой фактор (ВСФ) — это равнодействующая величина  внутренних сил упругости. При простых видах деформации в поперечных  сечениях бруса могут возникать один-два ВСФ.


1. При растяжении один ВСФ — продольная сила N (рис. 2.1).
2. При сжатии один ВСФ — продольная сила N (рис. 2.2).
3. При сдвиге (или срезе) один ВСФ - поперечная сила Q (рис. 2.3).
4. При чистом изгибе один ВСФ - изгибающий момент Ми (рис. 2.4).
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5.   При кручении один ВСФ — крутящий момент Мкр (рис. 2.5).
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Метод сечений позволяет определить только величину и направле​ние внутренних силовых факторов, но не дает возможности определить характер их распределения по сечению. С этой целью вводится понятие на​пряжения.

[image: image290.png]


Напряжение р — это величина, численно равная внутреннему силовому фактору, действующему на единицу геометрической характеристики сечения (рис. 2.6):
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     где ∆А — площадь бесконечно малой площадки. За единицу напряжения принимается1Па: 1 Па = 1 Н/м2; 1МПа =1Н/мм2.

При расчетах используются составляющие полного напряжения:
нормальное напряжение о, линия действия которого направлена  пер​пендикулярно плоскости сечения.

касательное напряжение т, линия действия которого направлена вдоль сечения.         Полное напряжение                        
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С нормальным напряжением связан отрыв частиц от тела, а с касатель​ным — сдвиг отдельных частиц или элементов относительно друг друга.  Под действием рабочей нагрузки в поперечном сечении бруса возникают рабочие напряжения (σ или τ), которые определяются по формулам, выра​женным через внутренний силовой фактор и площадь сечения. Рабочее напряжение должно быть меньше или равно допускаемому напряжению:                                   
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где [σ] —допускаемое нормальное напряжение; [τ] — допускаемое касательное напряжение.
Допускаемое напряжение — это напряжение, при котором данный элемент конструкции работает в нормальном (заданном) режиме.
Предельное напряжение σпред ,  τпред — это напряжение, при котором элемент конструкции или разрушается, или недопустимо деформируется. Недопустимая деформация — это большая остаточная (пластическая) дефор​мация в теле.
Тема 16.   Растяжение и сжатие
Растяжением или сжатием называется такой вид деформации, при кото​ром в поперечном сечении бруса возникает один ВСФ — продольная сила N. Она  равна алгебраической сумме проекций на про​дольную ось внешних сил, действующих на отсеченную часть бруса:           
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Так как величина продольных сил в разных сечениях бруса неодинакова, то строится эпюра продольных сил. Эпюра продольных сил - график, показывающий изменения ве​личины продольных сил в сечении бруса по его длине.

Последовательность построения эпюр продольных сил:
1. Разбиваем брус на участки, ограниченные точками приложения сил (нумерацию участков ведем от незакрепленного конца).
2. Используя метод сечений, определяем величину продольных сил в се​чении каждого участка.
3. Выбираем масштаб и строим эпюру продольных сил, т.е. под изобра​жением бруса (или рядом) проводим прямую, параллельную его оси, и от этой прямой проводим перпендикулярные отрезки, соответствующие в выбран​ном масштабе продольным силам (положительное значение откладываем вверх (или вправо), отрицательное — вниз (или влево)).
Под действием продольных сил в поперечном сечении бруса возникает нормальное напряжение, которое определяется по формуле:                                           
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Где   А — площадь поперечного сечения участка.
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Гипотеза плоских сечений устанавливает, что при растяжении (сжатии) сечение бруса остается плоским и перпендикулярным линии действия силы. Закон Гука при растяжении - нормальное напряжение, возникающее в поперечных сечениях при растяжении в пределах упругости, прямо пропорционально продольной деформации: 
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где Е — коэффициент пропорциональности, который называется модулем упругости.. Он характеризует жест​кость материала, из которого изготовлен элемент конструкции. Для различных материалов его значения определены экспериментально. Закон Гука можно изобразить графически (рис. 2.8).
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 Закон Гука  для  определения деформации растяжения:

где 
[image: image46.wmf]l
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  — абсолютное изменение продольных размеров;  l0 — первоначальные размеры элемента; ЕА — величина, характеризующая жесткость сечения бруса.

Условие прочности при растяжении: рабочее напряжение должно быть меньше или равно допускаемому  напряжению, т.е.                        
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Используя это условие, можно выполнить три вида расчетов на прочность при растяжении.
1.Проверочный — проверка прочности: по заданной рабочей нагрузке и заданному размеру сечения определяем рабочее напряжение и сравниваем его с допускаемым напряжением. Если 
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 - удовлетворяет условию проч​ности , если
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  - не удовлетворяет условию проч​ности

2.Проектный — подбор размера сечения по заданной рабочей нагрузке и допускаемому напряжению: (например для  вала) -      
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3. Проверочно-уточненный— определение допускаемого значения рабочей нагрузки по заданному размеру сечения и допускаемому напряжению. (например для  круглого бруса):   
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Лекция № 9.  Деформация  среза и смятия.  Кручение  круглого  бруса.
                                Тема 17 Срез Смятие  
Многие элементы конструкции, служащие для соединения деталей (бол​ты, винты, заклепки, шпонки, швы сварных, клеевых соединений и т.д.), испытывают в процессе работы деформацию среза и смятия.
Рассмотрим практические расчеты на прочность при срезе и смятии на примере соединения заклепками.

Под действием внешней силы F, действующей на соединенные листы, заклепка испытывает деформацию среза по поперечному сечению аb (рис. 2.12). В этом сечении возникает один ВСФ — поперечная сила Q = F.
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Под действием поперечной силы Q в сечении заклепки ab возникает касательное напряжение
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                   где Аср — площадь среза.
Боковая поверхность заклепки под действием внешних сил  F испытыва​ет деформацию смятия.

Смятие — это местная деформация сжатия на участках передачи давления одним элементом другому. На боковой поверхности заклепки возникает нормальное напряжение смятия
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                     где Асм — площадь смятия.
Условие прочности на срез: рабочее напряжение на срез должно быть мень​ше или равно допускаемому напряжению на срез, т.е.
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где  п  — количество срезов данного элемента; 
       т — количество элементов в данном соединении. 

Три расчета на прочность при срезе.
1.
Проверочный — проверка прочности при  известных значениях   F, d, [τср], n, т    определяют
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2.
Проектный — подбор размера сечения ,  если  известны F, [τср], n, т   то диаметр  среза 
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3.
Проверочно-уточненный — определение величины нагрузки при известных значениях  d, [τср], n, т                          
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Условие прочности на смятие: рабочее напряжение на смятие должно быть меньше или равно допускаемому напряжению на смятие, т.е. 
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где δ — толщина листов.

Три расчета на прочность при смятии. 
1. Проверочный[image: image62.png]2o < [0




                                 2. Проектный:    [image: image64.png]= Fmloo




3.Проверочно – уточненный:   [image: image66.png]



Тема 18 Кручение
При кручении в поперечном сечении бруса под действием ВСФ — крутя​щего момента Мкр — возникает касательное напряжение, которое распреде​ляется по радиусу сечения по линейному закону: минимальное напряжение (равное нулю) — в центре сечения, максимальное — на поверхности бруса (рис. 2.13). Векторы напряжения направлены перпендикулярно радиусу сечения.
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Касательное напряжение              
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где  Мкр — крутящий момент;   ρ     — расстояние от произвольной точки сечения А до центра сечения;
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  Jp   — полярный момент инерции сечения.
 Крутящий момент [image: image69.png]955P
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Где   Р— мощность;  п — частота вращения; ω — угловая скорость. Полярный момент инерции сечения  Jp  определяется по формулам:
а)
для круга (рис. 2.14, а)    
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б)
для кольца (рис. 2.14, б)  
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 где c = dвн/dн.
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Выведем формулу  напряжения  при учении: 
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где W = Jp /r   —полярный момент сопротивления сечения (величина, характеризующая способность бруса сопротивляться деформации кручения). Полярный момент сопротивления сечения определяется по формулам:
а)
для круга (см. рис. 2.14, а)    
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б)
для кольца (см. рис. 2.14,6)  
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При кручении бруса его ось испытывает скручивание на некоторый угол [image: image76.png]


который называется углом закручивания. Его величина определяется по формуле          
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     где l   — длина бруса; G — модуль сдвига. 

Расчеты на жесткость ведутся по единичному углу закручивания, т.е. углу закручивания, приходящемуся на единицу длины бруса:
Условие прочности при кручении: рабочее напряжение, возникающее при деформации кручения, должно быть меньше или равно допускаемому напряжению, т.е
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Три расчета на прочность при кручении.

1.    Проверочный  [image: image80.png]


      где 106 —  коэффициент для мощности, выр-ой в кВт.

2.   Проектный  [image: image82.png]


3.  Проверочно-уточненный  [image: image84.png]< W2 Lnlig
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Условие жесткости при кручении: рабочий единичный угол закручивания должен быть меньше или равен допускаемому углу закручивания, т.е.

 Расчеты на жесткость при кручении.
1.     Проверочный — проверка жесткости   [image: image86.png]Po
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2.     Проектный       [image: image88.png]



Лекция №10. Деформация  изгиба и расчет его параметров.
Тема 19 Изгиб

Изгибом называется деформация от момента внешних сил, действующих в плоскости, проходящей через геометрическую ось балки.
В зависимости от места приложения действующих сил различают прямой и косой изгиб.

Изгиб называется прямым, если внешние силы, действующие на балку, лежат  в главной плоскости сечения. Главной плоскостью сечения называется плоскость, проходящая через ось балки и одну из главных центральных осей сечения.

Изгиб называется косым, если внешние силы не лежат в главной плос​кости сечения.

В зависимости от характера внутренних силовых факторов, возникающих в поперечных сечениях балки, изгиб может быть чистым и поперечным.
Изгиб называется чистым, если в поперечном сечении балки (бруса) возникает один ВСФ — изгибающий момент Ми .
Изгиб называется поперечным, если под действием внешних сил в сече​нии балки (бруса) возникают два ВСФ — изгибающий момент Ми  , и попереч​ная сила Qy.
Изгибающий момент в любом сечении балки равен алгебраической сумме моментов внешних сил, действующих на отсеченную часть балки:    
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Поперечная сила в любом сечении балки равна алгебраической сумме про​екций внешних сил, действующих на отсеченную часть балки: 
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Значения поперечных сил и изгибающих моментов в различных сечени​ях балки могут быть неодинаковы, поэтому строятся эпюры поперечных сил и изгибающих моментов.

Для определения поперечных сил и изгибающих моментов необходимо знать правила знаков.
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1. Правила   знаков для поперечных сил.
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1.1.Прямое правило: поперечная сила считается положительной в том случае, если внешние силы поднимают левый конец балки или опу​скают правый (рис. 2.16).

1.2.Обратное правило: поперечная сила считается отрицательной в том случае, если внешние силы опускают левый конец балки или поднима​ют правый конец (рис. 2.17).

2. Правила знаков для изгибающих моментов.
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2.1. Прямое правило: изгибающий момент считается положительным, если внешние силы, действующие на левый конец балки, поворачивают его по часовой стрелке, а действующие на правый -против часовой стрелки(рис. 2.18).

2.2.Обратное правило: изгибающий момент считается отрицательным, если внешние силы, действующие на левый конец балки, поворачи​вают его против часовой стрелки, а действующие на правый — по часовой стрелке (рис. 2.19).

Последовательность построения эпюр поперечных сил и изгибающих моментов:
1. Под нагруженной балкой строим расчетно-графическую схему.
2.Используя три уравнения: 
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, определяем реакции опор балки (обязательно выполнить проверку решения). 
3.Используя метод сечений, определяем значения поперечных сил в ха​рактерных точках, т.е. точках, в которых приложены внешние нагрузки (при этом удобнее использовать прямое правило знаков, т.е. разбивать балку сле​ва направо).
4.По полученным значениям поперечных сил строим эпюру Qy: под бал​кой проводим прямую, параллельную ее оси, и от этой прямой в характер​ных точках откладываем перпендикулярные поперечным силам отрезки, соответствующие выбранному масштабу.

5. Используя метод сечений, определяем величину Мк  в тех же характерных  точках и по полученным значениям строим эпюру изгибающих моментов.
Тема 20 Условие прочности при изгибе.
Условие прочности при изгибе заключается в следующем - рабочее напряжение должно быть меньше или равно допускаемому напряжению, т.е.   [image: image95.png]



где Wx - осевой момент сопротивления (величина, характеризующая способность элементов конструкции сопротивляться деформации изгиба). Осевой момент сопротивления сечения определяется по формулам:
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а) для круга (рис. 2.21, а)      
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  где с = dвн /dн;
в) для прямоугольника (рис. 2.21, в)      
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При прямом поперечном изгибе в поперечных сечениях бруса возникают два ВСФ — изгибающий момент Ми, который обусловливает возникнове​ние нормального напряжения σи, и поперечная сила Qy, которая обусловли​вает возникновение в этом же сечении касательного напряжения τи (рис. 2.22):
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Под действием внешних сил ось бруса испытывает линейное перемещение у и угловое перемещение φ (рис. 2.23). Линейные и угловые перемещения опре​деляют по формулам, которые составлены с учетом вида нагрузок, направ​ления их к оси бруса и места приложения к брусу. Эти формулы занесены в специальные таблицы.

Например, если  Z = ½ l, то            [image: image101.png]48E],




  где EJx  — жесткость сечения бруса при изгибе.    
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Условие жесткости при изгибе: рабочее линейное или угловое перемещение должно быть меньше или равно допускаемому линейному или угловому перемещению, т.е.[image: image103.png]Yeoax < (M1

Pumax = [¢]




         где [у] = (0,05 – 0,001) l  ;  [φ] = 0,001 град.
                                                            Тема 21     Аналогии в сопротивлении материалов
	                   Параметры
	                                   Виды деформации

	
	      Растяжение
	Кручение
	Изгиб

	Внутренние силовые факторы
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	Геометрические характеристики
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	Перемещения
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	Деформация
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	Условие прочности
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	Условие жесткости
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	Потенциальная энергия
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Раздел № 3 Детали машин и механизмов
Лекция №11 Основные понятия и определения объектов, изучаемых в курсе «Детали машин»
Тема 22 Основные понятия и определения
           Детали машин – это дисциплина, изучающая основы расчета и конструирования деталей и узлов машин общего назначения. Но, прежде чем приступить к изучению вопросов  непосредственно относящихся к деталям машин, необходимо ознакомиться с основными понятиями: деталь, сборочная единица, механизм, машина и т.п . 

      Все машины или механизмы состоят из деталей, объединенных в сборочные единицы (блоки или узлы).
        Деталь – изделие, изготовленное из однородного материала без применения сборочных операций,  например: валик из одного куска металла литой корпус пластина из биметаллического листа и т.д .     Детали могут  быть простыми  (гайка, шпонка) или сложными (коленчатый вал, корпус редуктора и т п) 

      Сборочная единица – изделие, составные части которого подлежат соединению между собой сборочными операциями ( свинчиванием, сочленением ,пайкой ,опрессовкой  и т п. )
     Сборочная единица, которую можно собирать отдельно от других составных частей изделия  или изделия в целом выполняющая определенную  функцию в изделиях одного назначения только совместно с другими составными частями,  называется узлом.
  Характерным примером узлов являются опоры валов- подшипниковые узлы.
      Машина – это устройство, выполняющее механические движения для преобразования энергии, материалов или информации с целью облегчения  или замены физического и умственного труда.
               КЛАССИФИКАЦИЯ  МАШИН ( по функциональному назначению)
1. Машины – двигатели -энергетические машины  предназначены для преобразования  энергии любого вида в механическую: (двигатели внутреннего сгорания, электродвигатели ).
2. Информационные машины предназначены для сбора, хранения, переработки и использования информации.
3 .Рабочие машины: 

3. 1 транспортные (предназначены для перемещения изделий, грузов или людей: автомобили, самолеты).
3. 2 технологические (предназначены для изменения формы, размеров или внутренних свойств обрабатываемого предмета: станки, термические агрегаты).
         Машинным агрегатом называется сочетание машины – двигателя (МД), передаточных механизмов (ПМ) и исполнительного рабочего органа (ИО). Для согласования работы двигателя и исполнительного органа имеется система управления (СУ). В зависимости от условий работы машинного агрегате режим управления может осуществляться вручную или автоматически.  

      В структурном отношении машина представляет собой единый комплекс механизмов, обеспечивающий выполнение присущих ей функций.   

      Механизмом называется совокупность звеньев, соединенных кинематическими парами,    предназначенными для преобразования одного вида движения в другой  По функциональному назначению механизмы машин обычно делятся на следующие виды :
    -передаточные механизмы;

    -исполнительные механизмы;

   - механизмы управления контроля и регулирования;

   - механизмы подачи  транспортирования и сортирования

   Звеном механизма называется одна или несколько жестко соединенных деталей, входящих в состав механизма. 

     Различают, например,  следующие звенья: стойка,  кривошип, кулачок, коромысло, ползун. Они могут образовывать кинематические цепи:  кривошипно-шатунный механизм компрессора,  кулачковый механизм,  кривошип- ползунный .
                              ОСНОВНЫЕ  ТРЕБОВАНИЯ  К  МАШИНАМ

1. производительность

2. точность

3. экономичность

4. технологичность

5. надежность и долговечность

6. удобство и безопасность в обслуживании

7. современный дизайн

8. транспортабельность

         При расчетах, конструировании и изготовлении машины должны соблюдать стандарты:

- международные (ISO)

- государственные (ГОСТы)

- отраслевые (ОСТы)

- предприятия (СТП)

         Машиностроительные стандарты – документы, содержащие обязательные нормы, правила и требования в сфере проектирования, производства, эксплуатации и ремонта машин.      Наиболее эффективный метод стандартизации унификация – рациональное сокращение числа объектов одинакового функционального назначения, сведение к  min  типоразмеров деталей.

         Работоспособность деталей оценивается по критериям работоспособности: прочность жесткость  изностойкость виброустойчивость и др :
1. прочность  - способность деталей сопротивляться разрушению или эластическому деформированию под действием нагрузок.

              Различают статическую (нарушение статической прочности обычно связано с перегрузками) и усталостную (вызываются длительными действиями переменных напряжений) прочность деталей. Повышают прочность за счет рациональной формы    детали,      устранения концентратов  напряжений, применения поверхностного упрочнения. 

2. жесткость – способность детали сопротивляться  изменению формы и размеров под нагрузкой.

           Жесткость деталей обеспечивает требуемую точность машины. Роль жесткости как критерия работоспособности непрерывно возрастает в связи с повышением быстроходности машин, снижения массы и габаритов деталей.  

3. износостойкость – свойство материалов оказывать сопротивления изнашиванию.

           Изнашивание – процесс разрушения  поверхностных слоев при трении, заключающихся в отделении материала  с поверхности детали и приводящий к постепенному изменению размеров, формы и состояния поверхности деталей. 85-90% машин выходит из строя в результате изнашивания!!! Износ – результат процесса изнашивания.

4. теплостойкость – способность деталей работать в пределах заданных температур в течение установленного срока службы.

           С увеличением температуры ухудшаются механические свойства материалов, снижаются вязкость смазочных материалов, увеличивается изнашивание, изменяются зазоры, возрастают динамические нагрузки.

      5. виброустойчивость – способность детали работать в заданном              
      диапазоне режимов без недопустимых колебаний.

         Вибрации снижают качество работы машин, вызывают дополнительные переменные напряжения в деталях, увеличивают шум. Особенно опасными  являются                         колебания. Виброустойчивость является критерием работоспособности машин, от которых требуется высокая плавность работы и малошумность. Выбор критерия работоспособности производится исходя из условий работы детали, ее конструкции и характера возможного разрушения.

Лекция 12 Тема 23 Конструкционные материалы и способы    изготовления деталей машин. 

ОСНОВНЫМИ МАШИНОСТРОИТЕЛЬНЫМИ МАТЕРИАЛАМИ ЯВЛЯЮТСЯ:

1. стали – сплав на основе железа с  содержанием углерода до 2% и  другими элементами. Свойства сталей улучшают   
  легированием, т.е. добавлением в сплав вольфрама

2. чугун- содержит углерода более 2%(2%-4%), обладает хорошими литейными и антифрикционными свойствами(малый коэффициент трения)

3. цветные сплавы- сплавы на основе меди(латуни и бронзы), алюминия(силумины, дуралюмины), магния и мягких металлов

4. неметаллические материалы – пластмассы, древесные, резиновые, текстильные и другие.
В современных машинах используют:

1. композиционные материалы – это композиции  из тонких высокопрочных волокон(углерода, бора, стекла) и пластичной основы(матрицы) – металлической, керамической или полимерной. Такое строение материалов обеспечивает высокую надежность при переменном напряжении.

2. порошковые материалы – получают прессованием и последующим спеканием в пресформах  из смесей металлических и неметаллических порошков. Этим материалом можно придать особые свойства, которые не могут быть получены традиционными способами: высокую твердость, пористость, антифрикционность
СПОСОБЫ ПОЛУЧЕНИЯ ЗАГОТОВОК

-литье

-обработка давлением(ковка, штамповка),(прокатка)

-порошковая металлургия

Лекция № 13  МЕХАНИЧЕСКИЕ   ПЕРЕДАЧИ  И  ПРИВОДЫ. ОСНОВНЫЕ    КИНЕМАТИЧЕСКИЕ    И СИЛОВЫЕ    СООТНОШЕНИЯ  В  ПЕРЕДАЧАХ.

                 Тема 24 Механические передачи Основные кинематические соотношения

               Каждая машина имеет 3 основные части:

1. [image: image303.emf]передаточный механизм (передача)

2. двигатель

3. исполнительный (рабочий) орган

Устройство для приведения в действие машины называется приводом.

                           Рис 1                                    
Привод состоит из:

- двигателя

-силовой передачи

-системы управления 

             Передача – механизм, служащий для передачи движения от двигателя к исполнительному органу, как правило, с преобразованием скорости и изменением вращающегося момента.

                                  Основные функции механических передач:

1. изменение скорости

2. изменение направления движения

3. преобразования вида движения: вращательного в поступательное и наоборот, равномерное в прерывистое

4. приведение в движение одним двигателем нескольких механизмов

                          КЛАССИФИКАЦИЯ       ПЕРЕДАЧ

1. по принципу действия

                     - передача с зацеплением (зубчатые, червячные, цепные)

[image: image304.emf][image: image305.emf]                                                   

                                                    Рис 2

- передачи трением (фрикционные, ременные)

[image: image306.emf][image: image307.emf]    

2. по способу соединения ведущего и ведомого звеньев

            -передача непосредственного контакта (зубчатые, червячные, фрикционные)

           - передача гибкой связью (цепные, ременные)

[image: image308.emf] 

В механической передаче звенья, передающие вращающий момент, называются ведущими, а воспринимающие – ведомыми. 

Параметры передачи, относящиеся к ведущим звеньям, обозначаются с индексом 1, а к ведомому – с индексом 2.

d1 и d2 – диаметры ведущего и ведомого звеньев;

ω1,T1;ω2,T2 – угловые скорости и вращающие моменты на ведущем и ведомом валах.

                     Рис 4

                  Вращающийся момент на ведущем валу T1  является моментом движущихся сил, его направление совпадает с направлением вращения вала. Момент на ведомом валу T2 является моментом сил сопротивления, поэтому  его направление противоположно направлению  вращения вала.

              Отношение  угловых  скоростей  называется  передаточным числом

                                         ω1 /ω2 = u     (u >1)

                            ХАРАКТЕРИСТИКИ   МЕХАНИЧЕСКИХ     ПЕРЕДАЧ

                                                          ( основные)

1. мощность на выходном валу P2

2. быстроходность – угловая скорость выходного вала ω2  или его частота вращения n2

3. передаточное число u

            Передачу, понижающую угловую скорость (частоту вращения) называют редуктором, повышающую – мультипликатором.

[image: image309.emf]
ω2<ω1

Рис 5

                           [image: image310.emf]
ω2>ω1

                                         Рис 6    

           ХАРАКТЕРИСТИКИ   МЕХАНИЧЕСКИХ   ПЕРЕДАЧ

                                      ( дополнительные)

1. механический КПД  передачи

                                                 η = Р2/Р1

2. окружная скорость ведущего и ведомого звена, м/с 

                                          υ = ωd/2

     3. окружная сила, Н

                                      Ft = P/υ = 2T/d
3. вращающий  момент, Н·м

                Т = Р/ω = Ft·(d/2)   P-Вт; d-м; ω-рад/c
                 МЕХАНИЧЕСКИЕ ПЕРЕДАЧИ БЫВАЮТ:

                                  1.одноступенчатые

[image: image311.emf]
                                     Рис 7        

                             2. многоступенчатые
[image: image312.emf]
                                                Рис 8

         Общее передаточное число многоступенчатой передачи равно произведению частных передаточных чисел отдельных ступеней:

                         uобщ = u1· u2 ·…un

         При этом КПД→ ηобщ = η1 · η2 ·…ηn

       Если в составе передач находятся другие устройства, где возможна потеря мощности (муфты, подшипники…), то это учитывается при расчете общего КПД.
                 Лекция № 14 Тема 25   Кинематические  схемы  приводов  машин.

                Принципы устройства машин и их приводов, а так же принципы их работы и  анализируют с помощью кинематических схем, на которых представляют в определенной взаимосвязи совокупность кинематических элементов.
  ОБОЗНАЧЕНИЕ  ЭЛЕМЕНТОВ  ПРИВОДА  НА   КИНЕМАТИЧЕСКИХ СХЕМАХ

[image: image313.emf]
                                   Рис 9
Закрытая одноступенчатая цилиндрическая прямозубая передача

[image: image314.emf][image: image315.emf]
                                           Рис 10
Закрытая двухступенчатая прямозубая передача

[image: image316.emf]
[image: image317.emf]
                                                               Рис 11

[image: image318.emf]Клиноременная передача

Закрытая червячная передача (червячный редуктор)

                                              Рис 12
[image: image319.emf]
Привод ленточного транспортера

                                                     Рис 13

Привод ленточного транспортера

[image: image320.emf]

       Рис 14

                                  Лекция № 15  Фрикционные передачи.
                             Тема  26   Фрикционные передачи

                  ПРИНЦИП  ДЕЙСТВИЯ  ФРИКЦИОННЫХ  ПЕРЕДАЧ.

             Фрикционной называют передачу,  работа которой  основана на использовании сил трения, возникающих в месте контакта двух тел вращения (катков) под действием сил прижатия, направленных по радиусу вдоль линии центров (рис 15). 

[image: image321.emf]
ведомый каток

ведущий каток

                                                     Рис 15

                     Rf – сила трения в месте контакта  Rf = f ·Fr
                 Условие передачи вращающего момента Rf >Ft
             Для создания требуемой силы трения Rf катки прижимают друг друга с силой Fr, которая во много раз превышает передаваемую силу Ft (до 20 раз). Фрикционные передачи работают с упругим скольжением, вызываемым упругими деформациями поверхностных слоев катков.

                    КЛАССИФИКАЦИЯ  И  ХАРАКТЕРИСТИКИ  ПЕРЕДАЧ 

Виды фрикционных передач:[image: image322.emf]
с нерегулируемым передаточным числом (передача с цилиндрическими катками)

           Рис 16

[image: image323.emf]с регулированным передаточным числом  (конусный вариант)

            Рис 17
[image: image324.emf]В зависимости от расположения осей валов фрикционные передачи бывают:

1. цилиндрические                               

(при параллельных осях) 

                                                                        Рис 18

[image: image325.emf]
2. конические   

 (при пересекающихся осях) 

                                                                            Рис 19

[image: image326.emf] 3. лобовые      

   (при перекрещивающихся осях) 

                  Рис 20

В зависимости от условий работы:

     1. открытые (работают без смазки)

     2. закрытые (работают в масляной ванне) 

               ДОСТОИНСТВА ФРИКЦИОННЫХ ПЕРЕДАЧ:

- простая форма рабочих тел

- плавность и бесшумность работы даже на больших скоростях

- возможность бесступенчатого регулирования передаточного числа

- возможность пробуксировки при перегрузке

            НЕДОСТАТКИ  ФРИКЦИОННЫХ ПЕРЕДАЧ:

- необходимость специальных прижимных устройств

- большая нагрузка на валы и опоры

- непостоянство передаточного числа из-за проскальзывания катков 

- изнашивание рабочих поверхностей вследствие проскальзывания

       К материалам  фрикционных  катков предъявляются следующие требования:

- высокий коэффициент трения f для уменьшения  требуемой силы прижатия Fr
- высокий модуль упругости Е для уменьшения упругого скольжения  и потерь на перекатывание

- высокие контактная прочность и   износостойкость для обеспечения необходимой долговечности передачи

           РАЦИОНАЛЬНОЕ СОЧЕТАНИЕ МАТЕРИАЛОВ: 

закаленная сталь           f = 0.15 . . . 0.18          по закаленной стали

текстолит, фибра          f = 0.30 . . . 0.35         по стали

металлокерамика          f = 0.30 . . .0.35           по закаленной стали

           ВИДЫ РАЗРУШЕНИЙ РАБОЧИХ ПОВЕРХНОСТЕЙ КАТКОВ 

УСТАЛОСТНОЕ ВЫКРАШИВАНИЕ 

[image: image327.emf]Характерно для закрытых передач, работающих в условиях хорошего смазывания. Прижимная сила Fr вызывает в месте касания катков контактного напряжения. Зона контакта при вращении нагружается циклически  что приводит:

- к появлению усталостных микротрещин;

- выкрашиванию частиц;

- образованию мелких раковин.

                 Рис 21

ЗАЕДАНИЕ

          Наблюдается в быстроходных тяжелонагруженных передачах при разрыве масляной пленки в зоне контакта. В результате возникновения высокой температуры в зоне контакта происходит местное схватывание частиц материала катков и повреждение рабочих поверхностей; затрудняется вращение.

 ИЗНАШИВАНИЕ

         Происходит в результате упругого скольжения в месте касания катков. Характерно для открытых передач и передач, работающих без смазки.
             ОСНОВНЫЕ ХАРАКТЕРИСТИКИ ФРИКЦИОННЫХ ПЕРЕДАЧ

[image: image328.emf]Скольжение и буксование

Окружная скорость υ1 ведущего катка несколько больше скорости υ2 ведомого катка вследствие скольжения.

коэффициент скольжения:

ε =( υ1 – υ2)/υ1

обычно ε = 0.005 . . . 0.05

                 рис 22

            Скольжение приводит к уменьшению угловой скорости ведомого вала ω2, поэтому передаточное число фрикционной передачи определяют с учетом скольжения.

передаточное число:   U = ω1 /ω2 = D2 /D1(1-ε) ≈D2 /D1

ω1,ω2 – угловые скорости катков

межосевое расстояние:        а =(D1 +D2)/2 = D1(U+1)/2

диаметр ведущего катка:   D1 = 2a / (U+1)

диаметр ведомого катка:   D2 = D1·U
                                СИЛЫ В ПЕРЕДАЧЕ

окружная сила:    Ft1 = 2T1/D1= Ft2 

T1 -  вращ. момент на ведущем катке

D1 – диаметр катка

прижимная сила: Fr = K·Ft /f
K – запас сцепления, гарантирующий отсутствие пробуксования при эксплуатации в заданных режимах.

                 Рис 23                               f– коэффициент трения

Лекция № 16 Зубчатые передачи
Тема 27 Зубчатые передачи их классификация
     В современном машиностроении  и приборостроении наиболее распространенным типом механических передач являются зубчатые
     Зубчатые передачи предназначены для передачи движения с соответствующим изменением угловой скорости( момента)по величине и направлению.

   Зубчатое зацепление – это высшая кинематическая пара, в которой меньшее зубчатое колесо называется шестерней, а большее – колесом.

                          Классификация передач:
· по расположению осей валов ( с параллельными, пересекающимися, скрещивающимися);

· по условию работы (закрытые, работа в масляной ванне и открытые – всухую);

· по числу ступеней (одноступенчатые, многоступенчатые);

· по  взаимному расположению колес (с внешним и внутренним зацеплением);

· по изменению частоты вращения валов (понижающие и повышающие);

· по форме поверхности (цилиндрические и конические);

· по расположению зубьев (прямозубые, косозубые, шевронные, с криволинейными зубьями);

· по форме профиля зуба (эвольвентные, круговые, циклоидальные).

                                      Достоинства:

            -более компактны,
           - имеют высокий КПД ( до 0.99),
           -сохраняют постоянство передаточного числа, создают, 
            -создают относительно небольшую нагрузку на опоры валов, 
          -имеют большую долговечность и надежность работы.

                                                         Недостатки:

· сложность изготовления;

· возможность шума и вибрации при незначительной точности;

· невозможность бесступенчатого регулирования частоты вращения ведомого вала.
Тема 28 Конические зубчатые передачи

Конические зубчатые передачи применяют при пересекающихся  или скрещивающихся осях . Межосевой угол ∑ может изменяться в широком диапазоне значений (10° < ∑ < 170°), но наибольшее распространение имеют ортогональные конические передачи с углом ∑ = 90° .

Конические зубчатые передачи по сравнению с цилиндрическими имеют большую массу и габариты, сложнее в изготовлении и монтаже, так как требуют точной фиксации осевого положения зубчатых колес.

Наибольшее распространение имеют конические передачи с прямыми и криволинейными зубьями; последние постепенно вытесняют передачи с тангенциальными зубьями . Конические зубчатые колеса с криволинейными зубьями могут иметь круговую, эвольвентную и циклоидальную линию зубьев; наиболее распространенные колеса  с круговыми зубьями.
Конические передачи с криволинейными зубьями по сравнению с прямозубыми имеют большую нагрузочную способность, работают более плавно, динамические нагрузки и шум при их работе меньше. Допуски для конических и гипоидных передач регламентирова​ны стандартом, согласно которому установлено двенадцать степеней точности и соответствующие нормы точности.
Предельные окружные скорости для конических прямозубых (непрямозубых) колес имеют следующие величины: при 6-й степени точности — до 12 (20) м/с, 7-й степени — до 8 (10) м/с, 8-й степени — до 4 (7)  м/с, 9-й —до 1,5(3) м/с.
Расчет геометрии конических прямозубых передач регламентирован ГОСТом. 

На рис. 24 показаны основные геометрические параметры прямозубого зубчатого колеса:  Rе , R – внешнее и среднее конусное расстояние; b – ширина зубчатого венца; d, de — средний и внешний делительный диаметры; dae, dfe — внешние диаметры вершин зубьев и впадин; δ — угол делительного конуса; hае, hfe — внешняя высота дели​тельной головки и ножки зуба; θ а = θ f = θ — угол делительной головки и ножки зуба.

[image: image134.jpg]de





                                     Рис. 24
Углы головки и ножки зуба сделаны одинаковыми для того, чтобы образующая конуса вершин зубьев одного колеса была параллельна обра​зующей конуса впадины второго колеса, в результате чего радиальный зазор по длине прямого зуба будет постоянным (поэтому на рис. 24 вершины конусов не совпадают).
По приведенным выше параметрам определяют остальные размеры колес и передачи, в частности:
угол конуса вершин зубьев

δ а = δ + θ
угол конуса впадин

δ f  =  δ -  θ
межосевой угол передачи 

∑ = δ 1 + δ 2

У конических колес высота, толщина зубьев и окружной шаг по дли​не зуба неодинаковы, поэтому различают два окружных модуля:
т — средний делительный окружной модуль, причем d = mz, где z — число зубьев колеса;
те — внешний делительный окружной модуль, причем de = mez .
Внешний и средний модули пропорциональны соответствующим конусным расстояниям, поэтому
me= mRe/R.
Для удобства измере​ний на чертежах задают внешние размеры зубьев и колес, а модуль те называют производственным, который можно (но не обязательно) округлить до стандартного значения.
В передачах с криволинейными и тангенциальными зубьями существуют нормальные внешний и средний модули тne и тn.
Профилирование зубьев конических колес с прямыми и тангенциальными, а также колес с круговыми зубьями ведется в соответствии со стандартами на соответствующие исходные контуры. Исходный контур для прямозубых конических колес аналогичен исходному контуру для цилиндрических колес , за исключением радиального зазора  с = 0,2те; внешняя высота головок зубьев hae = me, внешняя высота ножек              hfe = 1,2me, а внешняя высота зуба ha = 2,2те.

 Внешний диаметр вершин зубьев равен
dae = de + 2hae  cos δ = me(z + 2cos δ).
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                      Рис. .25
Ширину зубчатого венца b по стандарту рекомендуется принимать b < 0,3Re    или           b < 10 me;
Вычисленное значение округляется до целого числа, а при проектирова​нии стандартных редукторов значения b  принимаются по стандарту.

Кроме ширины венца b указанный стандарт на ортогональные кони​ческие передачи для редукторов устанавливает номинальные значения внешнего делительного диаметра колеса de2    (в основном определяющего габариты редуктора) и номинальные значения передаточных чисел  и (от и = 1 до и = 6,3, см. табл. 7.5). В приложении к ГОСТу имеется таблица, в ко​торой для каждого стандартного значения передаточного числа и указаны взаимно согласованные значения de2 и b.
Для прямозубых конических передач рекомендуется и < 3, для пере​дач с криволинейными зубьями и < 6,3; число зубьев меньшего колеса рекомендуется Z1 - 18...30.
Эквивалентные колеса. Зубья конических колес профилируют по эвольвенте так же, как и зубья цилиндрических, но коническая передача является пространственной и поэтому точки ее сопряженных профилей лежат на сферической поверхности, которая не развертывается на плос​кость. Поэтому профилирование зубьев конических колес с незначитель​ной погрешностью выполняется на поверхности дополнительных конусов , которые, мысленно разрезав по образующей, можно раз​вернуть на плоскости.
Образующие дополнительных конусов перпендикулярны образую​щим делительных конусов, поэтому диаметры воображаемых прямозубых цилиндрических колес, называемые эквивалентными колесами, определяются по формулам
dv1= de1/cos δ1;          dv2 = de2 /cos δ2,
где   d1   и  d2— углы делительных конусов конических колес.
Числа зубьев эквивалентных колес, называемые эквивалент​ными числами зубьев, равны
zv1 =z1/cos δ1, ;    zv2 = z2/cos δ2,
где z1   и   z2 — действительные числа зубьев конических колес.
Эквивалентным числом зубьев пользуются при определении коэф​фициента формы зуба по табл. 7.7.
Силы в конической передаче. При силовом расчете конических пе​редач полагают, что равнодействующая сил нормального давления Fn приложена в среднем сечении зуба, а силами трения, как и ранее, пренеб​регают. Разложим силу Fn на три взаимно перпендикулярные составляю​щие по реальным направлениям (рис 26) , в результате чего получим:
окружная сила на шестерне и колесе

Ft1=2 T1  /d1 = Ft2;
радиальная сила на шестерне, численно равная осевой силе на колесе,
Fr1 = Ft1 tg α cos δ1=Fa2;
осевая сила на шестерне, численно равная радиальной  силе колеса,
Fa1= Ft1 tg α  cos δ 1 = Fr2.
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Рис.26
Гипоидная и спироидная передачи. Зубчатые передачи со скрещивающимися осями — гиперболоидные, так как их начальные конические поверхности являются частью гиперболоидов вра​щения. У гипоидной передачи шестерня обычно является коническим  колесом с тангенциальными или круговыми зубьями; у спироидной передачи коническая шестерня-червяк имеет винтовые зубья.
Достоинства  гипоидных и спироидных передач заключаются в следующем: валы и их опоры для обоих колес могут быть выведены за пределы передачи в обоих направлениях ), что исключает консольные нагрузки на валы; передачи характеризуются высокой нагрузочной способностью и плавностью работы.
Характерный недостаток гиперболоидных передач — повышенное скольжение активных поверхностей зубьев, вызванное смещением осей колес, отсюда сравнительно невысокий КПД и склонность к заеданию; такие передачи смазывают специальным противозадирным так называемым гипоидным маслом, содержащим специальные присадки. 
Гипоидные передачи широко применяют в автомобилях, тракто​рах, тепловозах, металлорежущих станках и других машинах. Спироидные передачи вследствие слож​ности изготовления и низкого КПД распространения не получили.
Конструкция конических колес. На рис. 27. показаны наибо​лее распространенная в конических редукторах конструкция колес (а) и вала-шестерни (б); насадные колеса небольшого диаметра делают моно​литной конструкции . Для экономии высококачественной стали применяют бандажированные конструкции колес, у которых зуб​чатый венец насаживается на колес​ный центр, изготовляемый из чугуна или стального литья.
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Рис. 27
Колеса небольшого (до 150 мм) диаметра изготовляют из прутков, а большого диаметра из поковок; в круп​носерийном и массовом производстве заготовками стальных колес обычно яв​ляются штамповки. Чугунные колеса всегда изготовляют отливкой. Стальные колеса большого диаметра (более 500 мм) отливают или делают сварными.
Методы образования зубьев конических колес. Нарезание прямых и тангенциальных зубьев конических колес производится методом обкатки   на зубострогальных станках (рис. 28, а). Для понимания процесса нарезания зубьев конического колеса вводится понятие о плоском производящем колесе, под которым понимается во​ображаемое коническое колесо с прямолинейным профилем зубьев и углом при вершине делительного конуса 2ס = 180°; сечение зубьев вообра​жаемого колеса соответствует стандартному исходному контуру. На зу​бострогальных станках функции плоского производящего колеса выпол​няют два резца с прямолинейными кромками, движущимися возвратно-поступательно (движение резания), а резцовая головка получает согласо​ванное возвратно-вращательное движение (движение обкатки). Недос​таток зубострогальных станков — большое число холостых ходов и, следовательно, низкая производительность.

Круговые зубья нарезаются методом обкатки на специальных высо​копроизводительных станках резцовой головкой. На рис. 28, б показано нарезание зубьев конической шестерни 1 резцовой головкой 3; тонкими линиями показано воображаемое плоское производящее колесо передач, а также передач с крупногабаритными колесами.
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                                                  Рис.28
Тема 29  Цилиндрические передачи с косыми и шевронными зубьями

Косозубыми называются колеса, у которых теоретическая делительная линия зуба является частью винтовой линии постоянного шага (теоретической делительной линией называется линия пересечения боковой поверхности зуба с делительной цилиндрической поверхностью).

Линия зуба косозубых колес может иметь правое и левое направление винтовой линии. Угол наклона зубьев обозначается ВВ.

Косозубая передача с параллельными осями имеет противоположное направление зубьев ведущего и ведомого колес и относится к категории цилиндрических зубчатых передач, так как начальные поверхности колес представляют собой боковую поверхность цилиндров.

Передача с косозубыми колесами, оси которых скрещиваются, имеет одинаковое направление зубьев обоих колес и называется винтовой зубчатой передачей (разд.мат.№1,и), которая относится к категории гиперболоидных зубчатых передач, так как начальные поверхности таких колес являются частями однополостного гиперболоида вращения.

У косозубых передач контактные линии расположены наклонно по отношению к линии зуба, поэтому в отличие от прямых косые зубья входят в зацепление не сразу по всей длине, а постепенно, что обеспечивает плавность зацепления и значительное снижение динамических нагрузок и шума при работе передачи. Поэтому косозубые передачи по сравнению с прямозубыми допускают значительно большие предельные окружные скорости колес.

Косозубые колеса обрабатывают теми же зуборезными инструментами, что и прямозубые, поэтому стандартные параметры колес задаются в нормальном к зубу сечении НН. Нормальный модуль , где  - нормальный шаг, измеренный по делительной поверхности. 

Кроме нормального модуля в косозубых колесах различают: окружной модуль  , где  - окружной шаг, измеряемый по дуге делительной окружности в торцовом сечении; осевой модуль     , где   - осевой шаг, измеряемый по образующей делительного цилиндра.

 Лекция 17 Тема 30 Материалы, конструкция цилиндрических колес и методы образования зубьев
Материалы для изготовления зубчатых колес в машиностроении — стали, чугуны и пластмассы. Выбор материала определяется назначением передачи, условиями ее работы, габаритами колес и даже типом производства (единичное, серийное или массовое) и технологическими соображениями.
Общая современная тенденция — стремление к снижению материалоемкости конструкций, увеличению мощности, быст​роходности и долговечности машины. Это приводит к необ​ходимости уменьшения массы, габаритов и повышения нагрузочной способности силовых зубчатых передач. Поэтому  основные   мате​риалы   для изготовления зубчатых колес — термообработанные углеродистые и легированные стали, обеспечивающие высокую объемную прочность зубьев, а также высокую твердость и износостойкость их ак​тивных поверхностей.
В зависимости от твердости активных поверхностей зубьев стальные колеса делятся на две группы, а именно: колеса с твердостью Н < 350 НВ, зубья которых хорошо прирабатываются; колеса с твердостью Н > 350 НВ, зубья которых прирабатываются плохо, а при твердости активных по​верхностей обоих колес Н > HRC, полагаются неприрабатывающимися.
Колеса первой группы, изготовляемые из средне- и высокоуглероди​стых сталей, подвергают нормализации или улучшению; чистовое наре​зание зубьев производят после термообработки и применения отделочных операций не требуется. Эти технологические преимущества колес первой группы обеспечивают их широкое применение при единичном или мел​косерийном производстве мало- и средненагруженных передач, а также передач с крупногабаритными колесами.
Колеса второй группы изготовляют из легированных сталей, подвер​гаемых различным видам термической и химико-термической обработки (цементация, объемная или поверхностная закалка, азотирование, циани​рование, нитроцементация) и применяют для быстроходных и высоконагруженных передач.
Зубья колес второй группы нарезают до термической обработки, при которой происходит коробление зубьев и снижение точности зубчатого венца. Для исправления формы зубьев требуются дорогостоящие отде​лочные операции (шлифовка, обкатка, притирка зубьев и др.). При прочих равных условиях масса колес второй группы в 3—4 раза меньше, чем первой.
Для изготовления тихоходных, преимущественно открытых передач, ра​ботающих с окружной скоростью до 3 м/с, применяют серые, модифициро​ванные и высокопрочные чугуны, обладающие хорошими литейными свойст​вами, низкой стоимостью при минимальных отходах материала в стружку.
Нагрузочная способность зубчатых колес из неметаллических мате​риалов значительно ниже, чем стальных, поэтому их используют в слабонагруженных передачах, к габаритам которых не предъявляется жестких условий, но требуется снижение шума и вибраций, самосмазываемость или химическая стойкость. Зубчатые колеса из неметаллических материа​лов чаще всего используют в паре с металлическими. Для изготовления неметаллических колес применяют текстолит, древеснослоистые пласти​ки, капрон, нейлон и др.
При выборе материалов и назначении их термообработки необходи​мо учитывать, что зуб шестерни в и (передаточное число) раз чаще вхо​дит в зацепление, чем зуб колеса. Поэтому для стальных колес первой группы в целях выравнивания долговечности и улучшения прирабатываемости следует твердость активных поверхностей зубьев шестерни де​лать большей, чем у колеса, причем рекомендуется иметь
Н1ср - Н2ср > 20.
Для изготовления шестерни и колеса первой группы целесообразно использовать сталь одной марки, а разность твердости обеспечивать за счет термообработки.
Для колес с неприрабатывающимися зубьями обеспечивать разность твердостей зубьев шестерни и колеса не требуется.
Конструкция цилиндрических колес зависит от их материала, раз​меров и способа изготовления.
Стальные зубчатые колеса диаметром до 150 мм (рис. 29) изго​товляют из прутка или поковки и выполняют в виде сплошных дисков с двусторонней (а), односторонней (б) ступицей либо без нее (в). Стальные колеса диаметром до 500 мм чаще всего изготовляют коваными или штампованными; они имеют обод и ступицу, соединенные диском с от​верстиями (рис. 29, г). Шестерни, диаметр которых меньше удвоенного диаметра вала, изготовляют как одно целое с валом и называют вал - шестерня (рис. 29, д). В коробках скоростей применяют несколько шестерен, изготовленных из одного куска металла; такие зубчатые колеса называют блоками шестерен. Колеса диаметром более 500 мм обычно изготовляют отливкой; обод и ступицы соединяются спицами крестообразного (рис. 30, а), овального, таврового и других сечений. В единичном производстве колеса большого диаметра делают сварной кон​струкции (рис. 30, б). В целях экономии высококачественной стали ко​леса больших диаметров нередко делают бандажированными (рис. 30, в), когда стальной обод насаживается на чугунный центр; применяют также конструкции, в которых обод и центр соединяют крепежными болтами.
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                        Рис. 29
Как известно из технологии металлов, различные стали обладают разной прокаливаемостью. Это свойство стали зависит не только от их химического состава и принятой термообработки, но и от размеров деталей. Чтобы получить после термообработки нужные механические харак​теристики, для каждой марки стали устанавливают предельно допусти​мые диаметры заготовок шестерни и толщины сечений колеса с учетом припусков на механическую обработку. Так, например, для стали 40Х, улучшенной до твердости 235...262 НВ, допускается диаметр заготовки шестерни до 200 мм, а толщина сечения заготовки колеса до 125 мм. При более высокой твердости эти параметры снижаются соответственно до 125 и 80 мм .
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                                   Рис. 30
Чугунные  зубчатые колеса независимо от их размера изготовля​ют отливкой с последующей механической обработкой.
Неметаллические зубчатые ко​леса изготовляют цельными или состав​ными. Зубчатые колеса из капрона и нейлона изготовляют отливкой под давлением; не​редко венец из этих материалов отливают вместе со стальным центром или насажи​вают на центр с натягом и скрепляют вин​тами.
Методы образования зубьев можно разделить на две основные группы: нака​тывание и нарезание (кроме того, иногда изготовляют колеса с литыми зубьями).
Накатывание зубьев стальных колес производится накатным инст​рументом путем пластической деформации венца колеса. Накатывание зубьев с модулем до 1 мм производится в холодном состоянии; при боль​шем модуле венец нагревается токами высокой частоты.
Зубонакатывание применяется в массовом производстве и является высокопроизводительным методом, обеспечивающим минимальные от​ходы металла в стружку и повышение прочности зубьев, так как волокна металла в заготовке не перерезаются, а изгибаются.
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                            Рис 31
Нарезание зубьев выполняют методом копирования и методом об​катки.

Метод копирования заключается в том, что впадины зубчато​го венца прорезаются инструментом, профиль режущей части которого точно или приблизительно соответствует очертаниям впадины. На рис. 31 показано фрезерование зубьев цилиндрического колеса модульными фре​зами: дисковой (а) и концевой (б). После прорезания одной впадины заго​товка возвращается в исходное положение, поворачивается на величину углового шага и процесс повторяется.
Так как с изменением числа зубьев колеса меняется и форма впади​ны, то для каждого модуля и числа зубьев нужно иметь свою фрезу, что практически невозможно. Поэтому фрезой одного модуля прорезают впа​дины в определенном диапазоне чисел зубьев (например, фрезой для 30 зубьев обрабатывают колеса с числом зубьев от 24 до 36), в результате чего зубья не всегда будут иметь точный профиль. Фрезерование зубьев методом копирования является простым, но недостаточно точным и весьма малопроизводительным методом, применяющемся в основном в единичном производстве.
Метод обкатки (огибания) является весьма точным, высоко​производительным, универсальным и наиболее распространенным спосо​бом образования зубьев. Рассмотренный ранее процесс накатывания зубьев можно отнести к методу обкатки.
Процесс нарезания зубьев на зубообрабатывающих станках уподоб​ляется процессу зацепления пары зубчатых колес или колеса с рейкой, когда одно из колес или рейка снабжены режущими элементами и пре​вращены, таким образом, в режущий инструмент, называемый произ​водящим колесом. Зубчатое зацепление производящего колеса с обрабатываемым зубчатым колесом называется станочным заце​плением. На рис. 32  показаны основные виды станочных зацеплений и соответствующие движения инструмента и заготовки: а — нарезание зубьев инструментальной рейкой (зуборезной гребенкой) на зубодолбежном станке; б — нарезание зубьев зуборезным долбяком на зубодолбежном станке; в — нарезание зубьев червячной модульной фрезой на зубо-фрезерном станке (червячная модульная фреза в осевом сечении имеет профиль инструментальной рейки).
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                            Рис. 32
Одним и тем же инструментом можно нарезать колеса данного модуля с разным числом зубьев, что является весьма существенным достоинством метода обкатки. На зубодолбежных станках долбяком обрабатывают колеса как с внешними, так и внутренними зубьями. Червячными фрезами на зубофрезерных станках можно нарезать прямозубые, косозубые и шевронные колеса с дорожкой посередине (для выхода режущего инструмента); шевронные колеса без дорожки нарезают специальными косозубыми долбяками или гребенками. Наиболее производительным способом нарезания зубьев является фрезерование червячной фрезой. Как правило, зуборезные стан​ки— полуавтоматы.
При необходимости получения весьма точных и чистых поверхно​стей зубьев применяют отделочные операции: шевингование, обкатку (для зубьев невысокой твердости) или шлифование, притирку (для закаленных зубьев).
Зубчатые колеса со смещением. При нарезании шестерен с малым числом зубьев в станоч​ном зацеплении возникает явление интерференции зубьев, когда часть пространства оказывается одновременно занятой зубьями произво​дящего и обрабатываемого колес. Интерференция приводит к срезанию части номинальной поверхности у основания зуба обрабатываемого колеса (подрезание зубьев) или срезанию части номинальной по​верхности у вершины зуба (срезание зубьев, свойственное коле​сам с внутренними зубьями).
На рис. 33, а показано изме​нение формы зуба в зависимости от числа зубьев колеса. При уменьше​нии числа зубьев толщина их у ос​нования уменьшается, у вершины зуб заостряется, а кривизна эвольвентного профиля увеличивается — все это приводит к уменьшению прочности зуба. При числе зубьев, меньшем Zmin, в станочном зацепле​нии возникает явление интерферен​ции и происходит подрезание зубь​ев. Для того чтобы избежать под​резания зубьев в станочном зацеп​лении, производят смещение инст​рументальной рейки на величину хт, где х — коэффициент смещения; т — модуль зубьев (рис. 33, б).[image: image143.jpg]Z<Zzmin





                       Рис. 33
В цилиндрических зубчатых передачах (в частности, в редукторах) число зубьев мень​шего колеса рекомендуется принимать равным Z = 20...25.

Лекция №20Тема 31 Червячные  передачи

   Для передачи движения между валами, оси которых перекрещиваются, служат червячные передачи. Червячная передача является зубчато – винтовой.

   Червяк характеризуется шагом ( Р ) и ходом  Рz = Р z1 (z1 – число заходов).

                                             Передаточное отношение:
      V1 = Pz ω1 /2 π  - для червяка

     V2 = d2 ω 2 /2  - для червячного колеса

    V1 = V2      Pz ω1  = dz ω2 π

    U = ω1 / ω2 = n1 / n2 = π d2 / Pz = z2 P / P z1 = z2 / z1
     π d2 = z2 P              Pz = P z1
     z1 – число витков ( заходов) червяка

     z2 – число зубьев колеса
                                         Достоинства передачи:
1. Плавность и бесшумность в работе

2. Возможность получения больших передаточных отношений (до 500)

3. Компактность

4. Возможность  самоторможения

Недостатки:

1. Невысокий КПД

2. Сильный перегрев и большие потери на трении

3. Ограниченная возможность передачи больших мощностей

                       Червячные передачи различают:

                           Одно, двух, трех и многозаходные;

   По расположению червяка относительно червячного колеса: с верхним, нижним и боковым расположением.

               КПД червячной передачи:

                      η =  ηи  ηп  ηр
           ηи  - коэффициент полезного действия, учитывающий потери в винтовой кинематической паре

            ηп – коэффициент, учитывает потери в опорах вала (ηп = 0.99…0.98)

            ηр – коэффициент , учитывает потери на размешивание и разбрызгивание масла (ηр = 0.99…096)
                    Геометрические соотношения в червячной передаче

Червяк
P = π m = Pz / z1             2 α ≈ 400             d1 = q m 

q -  число модулей в делительном диаметре червяка ( коэффициент диаметра червяка)

da1 = d1 + 2 m – диаметр вершин витков червяка

df1 = d1 – 2.4 m – диаметр окружности впадин

Число витков (заходов) червяка выбирают в пределах z = 1…4

Делительный угол подъема витков червяка

tg γ = z1P / π d1 = z1 / q             P /π = m             d1 = q m
Червячное колесо
d2 = z2 m
da2 = z2 m + 2 m

df2 = z2 m – 2.4 m

daM2 ≥ da2 + 6m / (z1 +2)

b2 ≤ 0.75 da1, при z1 = 1…2

b2 ≤ 0.67 da1, при z 1 = 4

              z1 ≠ 3

Угол 2δ характеризует полноту охвата червяка венцом колеса

Sin δ = b2 / ( da1 – 0.5 m)             (2 δ = 90… 1100)

aω  = d1/2 + d2/2 = m q /2 + m z2 /2 = m (q + z2) /2

Лекция 21 Тема 32 РЕМЕННЫЕ ПЕРЕДАЧИ
Ременной передачей называется механизм, служащий для преобразования вращательного движения при помощи шкивов, закреп​ленных на валах, и бесконечной гибкой связи — приводного рем​ня, охватывающего шкивы (рис. 35, а).
В большинстве случаев ременные передачи выполняют как понижающие.
                     Достоинства ременных передач: 
     простота конструкции и экс​плуатации; 
     плавность и бесшумность работы, 
    обусловленные значитель​ной податливостью приводного ремня; 
    возможность передачи вращения валам, удаленным на большие расстояния (до 15 м и более); 
    невысокая стоимость.
                             Недостатки: 
   малая долговечность приводных ремней; 
   сравнительно большие габариты; 
   высокие нагрузки на валы и их опоры; 
   непостоянство передаточного числа большинства ременных передач.

Вышеуказанные достоинства и недостатки делают целесообразным при​менение ременной передачи на быстроходных ступенях сложных передач; наиболее характерной является установка ведущего шкива на валу электро​двигателя. Мощность современных ременных передач редко превышает 50 кВт, так как при больших мощностях они получаются слишком громоздкими.
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Рис. 35
В зависимости от профиля сечения ремня передачи можно классифи​цировать следующим образом (рис. 6.1): б — плоскоременная; в — клиноременная; г— поликлиноременная; д— круглоременная; е — зубчато-ременная; первые четыре являются передачами трением, последняя — передача зацеплением.
Наибольшее применение имеют клиноременные передачи; увеличивается применение поликлиновых и зубчатых ремней, а также плоских ремней из синтетических материалов, обладающих высокой статической прочностью и долговечностью. Круглоременные передачи применяют при небольших мощностях, например, в приборах, настольных станках, машинах домашнего обихода и т. п.

Кинематика ременных передач. Передаточное отношение и всех передач, в том числе и ременных, определяется по формуле

и = ω1/ω2 = n1/n2,

где ω1 , n1   и  ω 2,  п2 — угловая скорость и частота вращения соответствен​но ведущего и ведомого шкивов.

Ветвь ремня, набегающая на ведущий шкив, называется ведущей,  а сбегающая—ведомой (рис. 6.1, а).

Окружные скорости ведущего и ведомого шкивов определяют по формулам:

v1=ω1 D1 /2 =π D1 n1 /60;

 v2 = ω2 D2 /2 = π D2 n2/60,
где D1  и D2 — диаметры этих шкивов.

Дуга обода шкива, на которой он соприкасается с ремнем, называет​ся дугой обхвата, а соответствующий ей центральный угол называ​ется углом обхвата и обозначается α    (рис. 6.2).
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Рис. 36.
Очевидно, что при передаче мощности с помощью ременной переда​чи ведущая ветвь ремня имеет большее натяжение. При перемещении ремня вместе с ободом ведущего шкива на дуге обхвата каждый элемент ремня перейдет из зоны большего в зону меньшего натяжения, в результате чего элементы ремня укорачива​ются и он несколько отстает от шкива. На ведомом шкиве, наоборот, ремень несколько опережает шкив. В результа​те скорость V1  ведущей ветви ремня и окружная скорость ведущего шкива оказывается больше скорости V2 ведомой ветви ремня и окружной скорости ведомого шкива, т. е. V1 > V2 .

Явление потери скорости ремня при огибании ведущего шкива явля​ется результатом упругого скольжения, неизбежного при работе передач трением. С упругим скольжением мы уже сталкивались при изучении фрикционных передач.

Как показали экспериментальные исследования, упругое скольжение происходит не на всей дуге обхвата, поэтому угол обхвата α= αп + αс,

где αп — угол, соответствующий дуге относительного покоя, а αс — угол, соответствующий дуге упругого скольжения (рис. 6.2). С ростом переда​ваемой нагрузки величина дуги покоя уменьшается.

Упругое скольжение не следует смешивать с буксованием пе​редачи, когда происходит скольжение по всей дуге обхвата и передача мощности прекращается.

 Упругое скольжение ремня и относительная потеря скорости характеризуются коэффициентом скольжения
ε = (V1- V2)/ V1= 0,01...0,02,

откуда                                            

V2 = V1 (1- ε).
Заметим, что коэффициент скольжения может быть числом отвле​ченным или выражаться в процентах.

Таким образом, передаточное отношение ременной передачи трени​ем равно
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Коэффициент скольжения зависит от передаваемой нагрузки, следо​вательно, передаточное отношение ременной передачи трением не явля​ется строго постоянной величиной. Приближенно можно принимать

и  ≈ D2  / D1.
Ввиду отсутствия упругого скольжения зубчато-ременные передачи обеспечивают постоянство передаточного отношения, вычисляемого по формуле

и =  ω1 / ω2  = n1  / n2 = z2  / zl,
где z 1  , z 2 — числа зубьев ведущего и ведомого шкивов.

Геометрия ременных передач. Основными геометрическими пара​метрами схематически изображенной на рис. 6.2 открытой ременной пе​редачи являются: диаметры шкивов D1 и D2, межосевое расстояние а, расчетная длина ремня Lp, угол обхвата α на малом шкиве (для шкивов клиноременных и зубчато-ременных передач основным диаметральным размером является расчетный диаметр, обозначаемый dp). Диаметры шкивов определяются в зависимости от типа передачи, передаваемой мощности и передаточного отношения. Диаметры шкивов плоскоремен​ных и клиноременных передач стандартизованы.

Межосевое расстояние а определяется в основном конструкцией привода; минимальные значения а зависят от типа передачи и диаметров шкивов (расчетные формулы и рекомендации для определения диаметра меньшего шкива и межосевого расстояния различных типов передач при​водятся в следующих лекциях).

Расчетная длина ремня Lp всех типов открытых передач (рис. 6.2) равна сумме длин прямолинейных участков и дуг обхвата ведущего и ве​домого шкивов. Из треугольника О1АОг длина прямолинейных участков равна 2а cos γ , длина дуги обхвата ведущего шкива равна πD1 /2 - γ D1, длина дуги обхвата ведомого шкива равна πD2 /2 + γ D2 (угол γ — в радианах; учитывая, что угол γ невелик, полагаем tg γ ≈ sin γ = (D2 – D1)/(2a)≈ γ рад).

Произведя некоторые математические преобразования (в том числе раз​ложение cos γ в ряд), получим формулу для вычисления расчетной дли​ны ремня открытой передачи:

Lp = 2а + π(D1 + D2 )/2 + (D2 – D1 )2/(4a).
Вычисленную расчетную длину бесконечных ремней (клиновых, по​ликлиновых, быстроходных плоских, зубчатых) округляют до ближайшего стандартного или нормализованного значения, после чего определяют окончательное межосевое расстояние по формуле:
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 где      w = π(D1 + D2 )/2;      y = (D2 – D1 )2/4.
Длину ремней, концы которых сшивают, увеличивают на необходи​мую для сшивки величину. За расчетную длину Lp клиновых ремней при​нимают длину на уровне нейтральной линии, проходящей через центр тяжести сечения ремня.

Угол обхвата α на малом шкиве для открытых передач равен

α = 180°-2γ =
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Угол между ветвями ремня

2γ = 180°- α.

При конструировании открытых ременных передач следует учиты​вать, что угол обхвата на малом шкиве уменьшается с увеличением пере​даточного числа и уменьшением межосевого расстояния, поэтому в прак​тике расчетов вводят ограничения для значения а, α, и. Для плоскоремен​ных передач:

                               [α] » 150°,      а » 2(D1 + D2),     и « 5;

для клиноременных передач:

                              [α] »90°,      а » 0,55 (d 1 + d 2 ) + h
(h — высота сечения ремня; по действующим стандартам диаметры шки​вов плоскоременных передач обозначаются D, а других ременных пере​дач— d), и « 10.

Кроме того, необходимо учитывать, что у горизонтальных и наклон​ных открытых передач на величину угла обхвата влияет провисание рем​ня. Поэтому следует ведомую ветвь располагать выше ведущей, так как первая вследствие меньшего натяжения провисает больше и угол обхвата на шкивах увеличивается, что благоприятно сказывается на работе передачи.

Силы и напряжения в ремнях. Для передачи окружной силы Ft = 2T/D между ремнем и шкивом за счет предварительного натяжения Fo ремней создается сила трения Fтр (рис. 6.3). Из условия равновесия ремня при передаче вращающего момента Т можно записать равенство

Ft = Fтр = F1-F2,

где F1, F2 — натяжения ведущей и ведомой ветвей.

Нагрузочная способность ременной пе​редачи возрастает с увеличением коэффициента трения и угла обхвата α.

Так как геометрическая длина ремня от нагрузки не зависит, то мож​но записать равенство суммарных натяжений ветвей в нагруженной и ненагруженной передаче:

F1 + F2 = 2F0
Из равенств следует:

F 1 =F 0 + F 1 /2;      F2 = F0 – F 1/2.
Нагрузочная способность ремней передачи понижается в результате действия центробежных сил, которые уменьшают силы нормального дав​ления ремня на шкив и, следовательно, понижают максимальную силу трения, одновременно увеличивая натяжение ветвей.

В ременных передачах потери энергии происходят из-за упругого скольжения ремня по шкивам, внутреннего трения в ремне при его изги​бе, сопротивления воздуха и трения в опорах валов. Ориентировочные значения КПД ременных передач η = 0,87...0,98, причем КПД клиноременных передач меньше, чем плоскоременных.

Критерии работоспособности ременных передач. Основными критериями работоспособности передач трением являются тяговая способность передачи и долговечность ремня. Критериями работоспо​собности зубчато-ременной передачи является прочность ремня и его долговечность.
Тяговой способностью ременной передачи называется ее способность передавать заданную нагрузку без частичного или полного буксования. 

Долговечностью ремня называется его свойство сохранять работоспособность до наступления предельного состояния. Количествен​но долговечность ремней оценивается техническим ресурсом, измеряемым чаще всего в часах.

Значительное влияние на долговечность ремня оказывает диаметр меньшего шкива, поэтому устанавливаются мини​мально допустимые диаметры шкивов. При уменьшении диаметра шкива увеличиваются напряжения изгиба и резко возрастает температура ремня из-за внутреннего трения.

Плоскоременные передачи

Наиболее типичные схемы передач плоским ремнем представлены на рис. 36: a — открытая (оси валов параллельны, шкивы вращаются в одинаковом направлении); б — перекрестная (оси валов парал​лельны, шкивы вращаются в противоположных направлениях); в — по​луперекрестная   (оси валов перекрещиваются); г —  угловая (с направляющими роликами, оси валов перекрещиваются или пересека​ются); д — со ступенчатыми шкивами (регулируемая переда​ча); е — с холостым шкивом (применяется для пуска и останов​ки ведомого вала при непрерывном вращении ведущего); ж — с на​тяжным роликом (применяется при малых межосевых расстояниях и больших передаточных числах и«10; натяжной ролик увеличивает угол обхвата шкивов и автоматически обеспечивает постоянное натяжение ремня).
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                                    Рис. 36
Наибольшее распространение имеют открытые плоскоременные пе​редачи. По сравнению с другими они обладают более высокой нагрузоч​ной способностью, КПД и долговечностью ремней; в передачах б, в, г, ж ремень изнашивается быстрее вследствие дополнительных перегибов, закручивания или взаимного трения ведущей и ведомой ветвей. Плоско​ременные передачи обеспечивают высокую плавность работы (плавность характеризует величину погрешностей угла поворота, многократно по​вторяющихся за один оборот).

КПД передач плоским ремнем η = 0,93...0,98. 

Передаточное число открытой передачи и « 5; с натяжным роликом и « 10.

Плоскоременные передачи предпочтительны при больших межосе​вых расстояниях; кроме того, они сравнительно дешевы, ремни их обла​дают большой гибкостью и повышенной долговечностью, шкивы просты по конструкции. Плоскоременные передачи применяют при весьма высо​ких скоростях ремня (до 100 м/с).

Материал ремней. Общие требования к материалам приводных ремней: достаточно высокое сопротивление усталости, статическая прочность и износостой​кость, высокий коэффициент трения, эластичность (малая жесткость при растяжении и изгибе), а также невысокая стоимость и недефицитность.

Плоские ремни бывают кожаные, шерстяные, хлопчатобумажные, резинотканевые и синтетические.

Кожаные ремни среди плоских ремней обладают наибольшей тяговой способностью и эластичностью. Кожаные ремни хорошо работа​ют при переменных и ударных нагрузках на шкивах малых диаметров; допускаемая скорость ремня 45 м/с. Ремни изготовляют одинарными и двойными шириной от 10 до 560 мм. Кожаные ремни не рекоменду​ется применять в промышленных установках при едком паре и газах. Из-за дефицитности и высокой стоимости применение кожаных ремней весьма ограничено.

Шерстяные ремни состоят из слоев шерстяной тканой осно​вы, прошитых хлопчатобумажными нитями и пропитанных специальным составом, состоящим из железного сурика на олифе. Эти ремни дороги, но хорошо противостоят сырости и воздействию химически активных сред, поэтому применяются главным образом в химической промышлен​ности. Шерстяные ремни хорошо работают при неравномерных и удар​ных нагрузках и допускают скорость ремня до 30 м/с.

Хлопчатобумажные цельнотканые пропитанные ремни со​стоят из нескольких слоев хлопчатобумажной пряжи, пропитанных спе​циальным составом. Применяются при небольших мощно​стях и скоростях ремня до 25 м/с; удовлетворительно работают на шкивах малых диаметров, непригодны при работе на открытом воздухе, в сырых помещениях, при опасности воздействия кислот и температуры выше 45° С.

Резинотканевые плоские приводные ремни имеют наиболь​шее распространение. Состоят из тканевого каркаса нарезной конст​рукции с резиновыми прослойками между прокладками. Каркас ремней изготовляют из технических тканей с хлопчатобумажными, комбиниро​ванными или синтетическими нитями. Наиболее прочны ремни с каркасом из синтетических тканей. Основная нагрузка воспринимается тканью, а резина обеспечива​ет работу ремня как единого целого, защищает ткань от повреждений и повышает коэффициент трения ремня о шкив. Ремни обладают хорошей тяговой способностью, прочностью, эластичностью, малочувствительны к влаге и колебаниям температуры, однако их нельзя применять в средах, содержащих нефте​продукты. 

Ремни изготовляют двух видов: общего назначения для интервала температур воздуха от минус 25 до плюс 60 °С и морозостойкие для ин​тервала температур от минус 45 до плюс 60 °С.

Ремни изготовляют конечными или бесконечными шириной от 20 до 1200 мм с числом прокладок от 3 до 6. Резинотканевые ремни допускают скорость до 30 м/с.

Синтетические плоские ремни. Обладают высокой статической прочностью, эластичностью и долговечностью. Армированные пленоч​ные многослойные ремни на основе синтетических полиамидных мате​риалов могут передавать мощности в тысячи киловатт при скорости рем​ня до 60 м/с. Пленочные ремни малой толщины (от 0,4 до 1,2 мм) могут передавать значительные мощности (до 15 кВт), работать при скоростях до   100 м/с и на шкивах малых диаметров. Тяговую способность синте​тических ремней повышают за счет специальных фрикционных покрытий.

                                              Тема 33  Клиноременные передачи

Обычно клиноременная передача представляет собой от​крытую передачу с одним или несколькими ремнями. Рабочими поверх​ностями ремня являются его боковые стороны.

По сравнению с плоскоременными клиноременные передачи обла​дают большей тяговой способностью, имеют меньшее межосевое рас​стояние, допускают меньший угол обхвата малого шкива и большие пе​редаточные числа (и « 10). Однако стандартные клиновые ремни не до​пускают скорость более 30 м/с из-за возможности крутильных колебаний ведомой системы, связанных с неизбежным различием ширины ремня по его длине и, как следствие, непостоянством передаточного отношения за один пробег ремня. У клиновых ремней большие потери на трение и на​пряжения изгиба, а конструкция шкивов сложнее.
Клиноременные передачи широко используют в индивидуальных приво​дах мощностью до 400 кВт. КПД клиноременных передач η = 0,87 ... 0,97.
Поликлиновые ременные передачи не имеют боль​шинства недостатков, присущих клиноременным, но сохраняют достоин​ства последних. Имеют гибкость, сравнимую с гиб​костью резинотканевых плоских ремней, поэтому они работают более плавно, минимальный диаметр малого шкива передачи можно брать меньшим, передаточные числа увеличить до и «15, а скорость ремня — до 50 м/с. Передача обладает большой демпфирующей способностью.
Ремни  для увеличения гибкости могут изготовляться с зубь​ями (пазами) на внутренней поверхности, полу​ченными нарезкой или формованием (рис. 6.9, в).

 Клиновые ремни (рис. 37, а, 6) состоят из резинового или резинотканевого слоя растяже​ния 1, несущего слоя 2 на основе материалов из химических волокон (кордткань или кордшнур), резинового слоя сжатия 3 и оберточного слоя прорезиненной ткани 4. Сечение ремня кордтканевой (а), кордшнуровой (б) конструк​ции показаны на рис. 6.9. Более гибки и долго​вечны кордшнуровые ремни, применяемые в быстроходных передачах. Допускаемая скорость для ремней нормальных сечений v « 30 м/с.
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Рис.37
Технические условия на ремни приводные клиновые нормальных сечений регламентированы ГОСТ 1284.2—89, а передаваемые мощности — ГОСТ 1284.3—89.
Кроме вышеуказанных приводных клиновых ремней стандартизова​ны: ремни вентиляторные клиновые (для двигателей автомобилей, трак​торов и комбайнов) и ремни приводные клиновые (для сельскохозяйст​венных машин).
При необходимости работы ремня с изгибом в двух направлениях применяют шестигранные (сдвоенные клиновые) ремни.
Перспективны узкие клиновые ремни, которые пе​редают в 1,5—2 раза большие мощности, чем ремни нормальных сече​ний. Узкие ремни допускают меньшие диаметры малого шкива и работа​ют при скоростях до 50 м/с; передачи получаются более компактными. 
Узкие ремни обладают повышенной тяговой способностью за счет лучшего распределения нагрузки по ширине несущего слоя, состоящего из высокопрочного синтетического корда. Применение узких ремней значительно снижает материалоемкость ременных передач. Узкие ремни пока не стандартизованы и изготовляются в соответствии с ТУ 38 605 205-95.
В клиноременных передачах с несколькими ремнями из-за разной длины и неодинаковых упругих свойств нагрузка между ремнями распределяется неравномерно. Поэтому в передаче не рекомендуется использовать более 8... 12 ремней.
Поликлиновые ремни (см. рис. 6.1, г) представляют собой бесконечные плоские ремни с ребрами на нижней стороне, работающие на шкивах с клиновыми канавками. По всей ширине ремня расположен высокопрочный синтетический шнуровой корд; ширина такого ремня в 1,5—2 раза меньше ширины комплекта ремней нормальных сечений при одинаковой мощности передачи.
Поликлиновые ремни пока не стандартизованы; на основании нор​мали изготовляют три сечения кордшнуровых поликлиновых ремней, обозначаемых К, Л и М, с числом ребер от 2 до 50, длиной ремня от 400 до 4000 мм и углом клина φ0 = 40°.
По сравнению с плоскоременными клиноременные передачи облада​ют значительно большей тяговой способностью за счет повышенного сцепления, обусловленного приведенным коэффициентом трения   между ремнем и шкивом.
При прочих равных условиях клиновые ремни способны передавать в три раза боль​шую окружную силу, чем плоские.
Тема 34 Зубчато-ременные передачи
Зубчато-ременные передачи — весьма перспективный вид передач для приводов машин.
В этих передачах (рис. 38) бесконечный плоский ремень, имеющий на внутренней поверхности зубья трапецеидальной формы, входит в за​цепление с зубчатым шкивом. По сравнению с другими видами передач гибкой связью зубчато-ременные передачи обладают рядом преиму​ществ: отсутствие скольжения, малые габариты, небольшие нагрузки на валы и их опоры (немного превышающие или равные окружной силе), незначительная вытяжка ремня и высокий КПД (0,94...0,98).
Зубчато-ременные передачи применяют при скоростях ремня до 50м/с, передаточных числах и « 12 и мощностях до 100 кВт и более. Передачи зуб​чатым ремнем обычно слу​жат в качестве понижаю​щих в приводах от электро​двигателей к приемным валам машин, например металлорежущих станков.
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Рис. 38
Зубчатые ремни имеют несущий слой в виде металлического троса, стекловолокна или полиамидного шнура, находящегося в резиновой или пластмассовой основе. Для повышения износостойкости зубья покрывают тканью из синтетического волокна.
Наличие жесткого и прочного несущего каркаса обеспечивает неиз​меняемость окружного шага р при работе передачи. Расчетный диаметр dр шкивов зубчато-ременной передачи соответствует положению несуще​го слоя ремня, надетого на шкивы (см. рис. 38).
Основной конструктивный параметр зубчатого ремня — модуль т:
т = р/π,
где  р — окружной шаг; стандартизованы модули т, мм; 2; 3; 4; 5; 7; 10.

Шкивы и натяжные устройства
Шкивы. Основные конструктивные элементы шкива ременной пе​редачи: обод, несущий ремень; ступица, насаживаемая на вал; диск или спицы, соединяющие обод со ступицей.
Материалами для шкивов ременных передач могут быть: чугун, сталь, легкие сплавы, пластмассы и дерево.
Чугунные шкивы наиболее распространены; они изготовля​ются из серого чугуна методом отливки и применяются при окружных скоростях до 30 м/с; для шкивов из модифицированного чугуна эта ско​рость может быть выше (до 45 м/с).
Стальные шкивы могут быть литыми, сварными или точены​ми. Стальное литье может применяться при окружных скоростях до 45 м/с; сварные шкивы допускают скорость до 60 м/с.
Шкивы из алюминиевых сплавов имеют среди метал​лических шкивов минимальную массу и могут использоваться при скоро​стях до 100 м/с, так как малая плотность этих сплавов значительно сни​жает центробежные нагрузки.
Неметаллические шкивы имеют малую массу, высокий ко​эффициент трения ремня о шкив, но теплопроводность и износостойкость их ниже, чем у металлических шкивов.
Шкивы, работающие с окружной скоростью свыше 5 м/с, подверга​ются статической балансировке.
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Рис.39
Основные размеры, конструктивные особенности и технические ус​ловия для шкивов плоскоременных передач регламентированы ГОСТом. Стандарт устанавливает три типа шкивов с посадочным отверстием двух исполнений — цилиндрическим и коническим (рис. 39). Шкивы имеют гладкую рабочую поверхность обода. На поверхности обода шкивов, ра​ботающих с окружной скоростью свыше 40 м/с, должны быть проточены кольцевые канавки, обеспечивающие выход воздуха из-под ремня, во из​бежание образования воздушного клина, ухудшающего сцепление между ремнем и шкивом. Для предупреждения сползания плоского ремня со шкивов один из них (обычно ведомый) делают выпуклым, очерченным в осевом сечении дугой окружности (тип /), или с цилиндрической поверх​ностью в середине и коническими по краям (тип III), величина стрелы выпуклости h обода шкива возрастает с увеличением диаметра шкива. Ширина В обода шкива принимается по таблицам ГОСТа в зависимости от ширины b ремня из стандартного ряда (мм): 16; 20; 25; 32; 40; 50; 63; 71; 80; 90; 100 и т. д. до 250 (для от​крытых передач  В = 1,1 b+ 10 мм).
В приложении к стандарту даны рекомендуемые сочетания основных параметров и присоединительных размеров шкивов для плоских привод​ных ремней.
Основные размеры шкивов для клиноременных пере​дач и технические требования к этим шкивам стандартизованы. Стан​дарт устанавливает три типа конструкций шкивов (рис. 6.13): а — моно​литных с расчетным диаметром до 100 мм; б — с диском с расчетным диаметром от 80 до 400 мм; в — со спицами и расчетным диаметром от 180 до 1000 мм. Шкивы могут изготовляться с цилиндрическим или ко​ническим посадочным отверстием, число канавок у стандартных шкивов не превышает восьми. В шкивах со спицами ось шпоночного паза должна совпадать с продольной осью спицы (рис. 6.13, в). 
Угол α профиля канавок для клиновых ремней зави​сит от расчетного диаметра dp шкивов и колеблется в пределах α = 34...40° (рис. 40, а). Угол клина ремня при огибании шкива становится меньше своего первона​чального значения φ0 = 40±1°. Чем меньше диаметр шкива, тем больше напряжение изгиба и изменение угла клина ремня. Для обеспечения пол​ного прилегания боковых поверхностей ремня к боковым поверхностям канавки шкива соблюдается условие α « φ0.
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Рис.40
Натяжные устройства. Для компенсации отклоне​ний от номинала по длине ремня, его удлинения во время эксплуатации, а также для свободной установки новых ремней и создания их предвари​тельного натяжения в передачах предусматривается регулировка межосе​вого расстояния и установка натяжных устройств.
Натяжные устройства можно классифицировать следующим обра​зом:

-устройства периодического действия, в которых натяже​ние ремня регулируется винтами;  -устройства постоянного дейст​вия, в которых натяжение поддерживается постоянным за счет силы тя​жести или усилия упругого элемента; 
-устройства автоматические, обеспечивающие регулирование натяжения ремня в зависимости от нагрузки.
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Рис.41
                    Лекция №22 Тема № 35   ПЕРЕДАЧА ВИНТ—ГАЙКА
Передачей винт—гайка называется механическая передача, состоящая из винта и гайки и предназначенная для преобразования вра​щательного движения в поступательное или наоборот.
Достоинства передачи винт—гайка: простота, компактность и технологичность конструкции, большой выигрыш в силе, возможность получения медленного движения при высокой точности перемещений, большая нагрузочная способность, плавность и бесшумность работы.
Недостатки передачи заключаются в значительном трении в резьбовой паре, вызывающем повышенный ее износ и сравнительно низ​кий КПД. Скорость скольжения в резьбовой паре больше скорости осево​го перемещения в 10—40 раз.
Передача винт—гайка применяется в металлорежущих станках (механизмы подачи), винтовых прессах, грузоподъемных машинах, прокат​ных станах, тисках, домкратах, измерительных приборах, рабочих органах роботов и др.
                                       Конструкция деталей. 
Пере​дачи винт—гайка делятся на пе​редачи скольжения (рис. 11.1) и передачи качения (рис. 11.2).
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                Рис. 11.1                                                                Рис. 11.2
Винты передачи делятся на грузовые,   применяемые   для создания больших осевых сил, и ходовые, применяемые для осуществления точных перемещений.

Винты силовых передач при реверсивной нагрузке имеют трапецеи​дальную резьбу, имеющую более высокий КПД благодаря меньшему углу профиля (см. гл. 3). Для получения точных перемещений в механизмах приборов применяют треугольную резьбу с мелким шагом. Прямоуголь​ная резьба, в которой трение наименьшее, не имеет широкого примене​ния, так как она нетехнологична (ее нельзя фрезеровать и шлифовать).
Гайки винтовой пары скольжения могут быть цельными (для грузовых или неточных ходовых винтов) и составными (для механизмов точных перемещений). На рис. 11.1 показана составная гайка, имеющая возможность устранения зазора в резьбе за счет смещения подвижной части гайки относительно неподвижной. Гайка ходового винта токарно-винторезного станка (маточная гайка) имеет разъем по диаметральной плоскости, что дает возможность периодического расцепления винта и гайки.
Чтобы обеспечить износостойкость передачи и увеличить ее КПД, винты изготавливают из углеродистых или легированных сталей, а гайки делают из алюминиевых и оловянных бронз, серого или антифрикционного чугуна; винты ответственных передач закаливают, азотируют, а резьбу шлифуют. Рабочие поверхности винта и гайки в зависимости от условий работы передачи смазывают пластичным или жидким смазочным материалом.
Для уменьшения трения и износа применяют шариковые винтовые пары качения (рис. 11.2), имеющие высокую нагрузочную способность, малые потери на трение и высокую кинематическую точность. В таких винтовых парах шарики циркулируют по замкнутому каналу, соединяю​щему первый и последний витки винтовой канавки гайки.
На рис. 11.4 изображена ручная дрель, у которой ведущее звено — гайка 1 — перемещается возвратно поступательно вдоль винта 2, приводя во вращение закрепленное в патроне 3 сверло 4; вместо сверла может быть поставлена отвертка. Резьба винта многозаходная с большим углом подъема.

 патроне 3 сверло 4; вместо сверла может быть поставлена отвертка. Резьба винта многозаходная с большим углом подъема.
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Рис. 11.4                             Рис. 11.6                                          Рис.11.7
На рис. 11.6 показана схема электрифицированного      дом​крата. Электродвигатель через зубчатые  передачи  передает  вращение винтам, имеющим правую   и   левую   резьбу,   и смонтированным  на  упорных подшипниках   3.   При   своем вращении винты 1 поднимают и спускают платформу 2 с грузом. За один оборот винтов груз получает осевое перемещение, равное ходу резьбы (для однозаходных резьб ход равен шагу). Зная частоту вращения вала электродвигателя и передаточные числа зубчатых передач, легко вычислить скорость платформы.
На рис. 11.7 изображен ручной домкрат, состоящий из литого чугун​ного корпуса 1, стального винта 2 с однозаходной резьбой, бронзовой гайки 3 и опорной чашки 4; вращающий момент на винте создается с по​мощью рукоятки 5. Домкрат является простейшим устройством, имею​щим весьма широкое применение. 
Силовые соотношения в передаче
Силовые соотношения в резьбовой паре передачи винт—гайка определяются теми же формулами, что и в резьбовых соединениях. 
С уменьшением угла подъема резьбы Ψ КПД резьбо​вой пары уменьшается, и наоборот.
Кроме потерь в резьбе в передачах винт—гайка существуют потери, связанные с трением в опорах. Таким образом, общий КПД  η передачи винт—гайка равен
η =  ηР ηоп
где ηоп — коэффициент, учитывающий потери в опорах (для ходовых винтов металлорежущих станков ηоп ≈0,92, для домкратов и винтовых прессов ηоп ≈0,6).
Расчет передачи винт—гайка
Чаще  всего  причиной выхода  из  строя  передачи  скольжения винт—гайка является износ резьбы. Кроме того, передача может вый​ти из строя в результате недостаточной прочности и устойчивости  тела винта.
Основным критерием работоспособности передач скольжения является износостойкость резьбы.
Поэтому при расчетах основных параметров проводятся:

1. Расчет резьбы на износостойкость.

2. Расчет винта на прочность.
3. Расчет винта на устойчивость.
4. Расчет гайки.
            Ход р резьбы обычно определяют кинематическим расчетом в зави​симости от заданной скорости v поступательного движения и угловой скорости ω винта или гайки по формуле
р ≈ 2πv/ω .
                  Лекция  № 23 Цепные передачи 

           Тема 36  Конструктивные особенности   цепных передач   

                        
       Цепная передача – это передача  зацеплением с гибкой связью. Она состоит из ведущей и ведомой звездочек, огибаемых цепью.

[image: image329.emf]Условное обозначение цепных передач на кинематических схемах:

[image: image330.emf]
                          ДОСТОИНСТВА ЦЕПНЫХ ПЕРЕДАЧ

- могут приводить в движение одной цепью несколько валов

по сравнению с зубчатыми передачами

- возможность передачи движения на большие расстояния (до 8 м)

по сравнению с ременными передачами 

- более компактны

- передают большие мощности

- меньшая радиальная нагрузка на валы

- обеспечивают постоянство передаточного числа

                        НЕДОСТАТКИ ЦЕПНЫХ ПЕРЕДАЧ

- значительный шум при работе

- плохо работают на больших скоростях

- быстрое изнашивание шарниров цепи

 - удлинение цепи при изнашивании и сход ее со звездочек. 

               ОБЛАСТИ ПРИМЕНЕНИЯ ЦЕПНЫХ ПЕРЕДАЧ 

        Цепные передачи применяются в станках транспортных, сельскохозяйственных и других машинах для передачи движения между параллельными валами на значительные расстояния, когда применение зубчатых передач нецелесообразно, а ременных невозможно.

[image: image162.emf] Цепи цепных передач называются приводными
                                  ТИПЫ ПРИВОДНЫХ ЦЕПЕЙ

[image: image331.emf]Цепи бывают:

1. роликовые 
t – шаг цепи

               Цепь состоит из наружных и внутренних звеньев. Наружное звено собрано из двух наружных пластин и валиков, запрессованных в их отверстиях. Внутреннее звено состоит из двух внутренних пластин и втулок, неподвижно закрепленных в отверстиях внутренних пластин. На втулке свободно надеты закаленные ролики. Наружные и внутренние звенья в сборе образуют цилиндр. Ролики, перекатываясь по зубьям звездочек, уменьшают их изнашивание. Роликовые цепи применяют при скоростях до 15 м /с.

[image: image332.emf]2. втулочные
[image: image333.emf]
Втулочные цепи не имеют роликов, поэтому они дешевле и легче роликовых, но износостойкость их ниже. Втулочные цепи применяют в неответственных передачах при скоростях ≤ 1 м /с 

[image: image334.emf][image: image335.emf] Роликовые и втулочные цепи  могут быть:

       однорядными                                            многорядными

Применение  многорядных цепей значительно уменьшает габариты передачи в плоскости, перпендикулярным осям.

Пример обозначения приводных цепей по ГОСТ 13568-97.

ПР - 25,4 - 60 – однорядная приводная роликовая цепь с шагом

                25,4  мм и разрушающей силой 60 кН.

2ПР – 25,4 – 114 – двухрядная приводная роликовая цепь с шагом
     
                 25,4  мм и разрушающей силой 114 кН.

    Для высокоскоростных  передач большой мощности применяют зубчатые передачи.

[image: image336.emf]
          Звенья цепи состоят из набора шарниро соединенных между собой двузубых пластин. Рабочие грани пластин расположены под углом 60˚ Число пластин определяет ширина цепи В, которая зависит от передаваемой мощности. Зубчатые цепи к настоящему времени вытеснены более технологическими и дешевыми роликовыми цепями.

                    ОСНОВНЫЕ ПАРАМЕТРЫ ЦЕПНЫХ ПЕРЕДАЧ.

Частоты вращения звездочек и скорость цепи ограничивают:

- сила удара в зацеплении

- износ шарниров

-шум передачи

Скорость цепи обычно составляет до 15 м/c, но при эффектном смазывании может достигать до 35 м/c.

средняя скорость цепи: υ = z1n1t / 60000

z1 – число зубьев малой звездочки

n1 – часта ее вращения

t – шаг цепи

Передаточное число цепной передачи определяется из условий равенства средней скорости цепи υ на звездочках:

υ = z1n1t = z2n2t       →   U = n1 /n2 = z2 /z1

z2 – число зубьев большой звездочки

n2 – частота ее вращения

Передаточное число ограничивают:

- габариты передачи

- диаметр большой звездочки

- угол обхвата цепью малой звездочки

 обычно U≤7

Числа зубьев звездочек ограничивают:

- износом шарниров

- динамическими нагрузками 

- шумом передачи

Чем меньше число зубьев, тем больше износ шарниров. Число зубьев малой звездочки принимают z1 = 29 -2U , при низких частотах вращения допускается z1min=13Число зубьев большой звездочки z2 = z1UПо мере изнашивания шаг цепи увеличивается, и ее шарниры поднимаются по профилю зуба звездочки на больший диаметр, что может привести к соскакиванию цепи. Поэтому число зубьев большой звездочки ограничивают: z2max = 120.
[image: image337.emf]          Звездочки цепной передачи отличаются от зубчатых колес профилем зубьев, размеры и форма которых зависит от типа цепи.

Шаг звездочки  равен шагу цепи. Шаг t звездочки измеряют по хорде делительной окружности.

Делительная окружность звездочек проходит через центры шарниров цепи : d = t /sin(180˚/z)

Оптимальное межосевое расстояние передачи определяется из условия долговечности цепи: а = (30…50)t
Длину цепи определяют по аналогии с длиной ремня.

Число  звеньев цепи W предварительно определяется по формуле:

W = 2a /t + ( z1 +z2 )/ 2 + ( z2 – z1 /2π )² · t /a
       Чтобы не применять переходное звено для соединительных концов цепи, расчетное значение числа звеньев, W округляют до ближайшего целого четного числа. После окончательного выбора числа звеньев уточняют межосевое расстояние, ограничивая аmax =80 t
                          МАТЕРИАЛЫ ДЛЯ ЦЕПЕЙ И ЗВЕЗДОЧЕК

       Материал цепей и звездочек должен быть износостойким и выдерживать циклические и ударные нагрузки. Звездочки изготавливают из сталей 50,40 Х и других марок с последующей закалкой. Пластины цепей изготавливают из сталей 50,40 Х и других с последующей закалкой до твердости 40 . . 50 НRC. Оси, втулки и ролики изготавливают из цементируемых сталей 20,15 Х и других  с закалкой до твердости 56. . . 65 HRC. В быстроходных передачах для снижения шума и изнашивания цепи зубчатый венец звездочек изготавливается из армированных пластмасс.

                                         СИЛЫ В ВЕТВЯХ ЦЕПИ.

1. окружная сила, передаваемая цепью

                           Ft = 2T /d

2. предварительное натяжение цепи                                                     (от провисания ведомой ветви)

                       Fo = K · q · a ·g
К – коэффициент провисания цепи

q -  масса 1 метра цепи

3. натяжение цепи от центробежной силы

                               Fυ = q · υ²

4. натяжение ведущей ветви цепи работающей передачи

                         F1 = Ft + Fo + Fυ

5. натяжение ведомой ветви цепи равно большему из натяжений

                          при     Fo > Fυ               F2 = Fo
                          при    Fυ > Fo                F2 = Fυ
                           НАГРУЗКА НА ВАЛЫ ЗВЕЗДОЧЕК.

[image: image338.emf]
        Так как шарнир сбегающего звена цепи упирается в зуб, то сила F2  не передается на звенья, расположенные на звездочке. Цепь действует на валы звездочки с силой Fn.

                                 Fn = Kb·Ft +2Fo
[image: image339.emf] К – коэффициент нагрузки вала, учитывающий влияние провисания цепи f  в зависимости от наклона межосевой линии к горизонту θ и динамичности нагрузки.

КРИТЕРИИ РАБОТОСПОСОБНОСТИ И РАСЧЕТ  ЦЕПНЫХ ПЕРЕДАЧ

Основным критерием работоспособности приводных цепей является износостойкость их шарниров.

Нагрузочная способность цепи прямо пропорционально давлению в шарнирах. Долговечность цепи обратно пропорциональна  давлению в шарнирах.

Нагрузочная способность  цепи определяется из условия : среднее расчетное давление в шарнире звена цепи  р при работе передачи не должно превышать допускаемого[ р].

р ≤ [ р ]

Величина [ р ] приведена в справочниках и установлена для типовой передачи  с– ресурсом 3000 5000 часов.
Расчетное давление в шарнирах : 
                                     

    р = Ft Kэ / A
Ft – окружная сила, передаваемая цепью , Н

A – площадь проекции опорной поверхности шарнира, зависящая от шага цепи и ее конструкции, мм²

Кэ – коэффициент эксплуатации, который учитывает:

- динамичность нагрузки

- способ смазывания

- наклон межосевой линии передачи к горизонту

- сменность работы и др.

Величины Кэ  приведены в справочной литературе.

Для определения значения А производят предварительный проектировочный расчет  при котором ориентировочно выбирают  значение шага цепи t, мм.

                            t = 4,5 ³√T1

T1 – вращающий момент на малой звездочке, Нм

Найденное значение шага t согласуют со стандартным и по справочным данным определяется площадь проекции опорной поверхности шарнира А для выбранной цепи. Долговечность втулочных и роликовых цепей, подобранных по критерию износостойкости  составляет  обычно 8 . . 10 тысяч часов.

Лекция № 24 Тема 37  Общие сведения о цилиндрических и конических редукторах
Редуктором называется закрытая зубчатая передача, предназна​ченная для понижения угловой скорости ведомого вала по сравнению с ведущим. Уменьшение угловой скорости сопровождается увеличением вращающего момента на ведомом валу. Для редуктора значения переда​точного отношения и передаточного числа совпадают.
На схемах редукторов будем обозначать: входной — быстроходный вал, к которому присоединяется вал двигателя, цифрой 1, а выходной — тихоходный вал — цифрой 2.
Редукторы бывают одно- и многоступенчатые. Переда​точное число многоступенчатого редуктора равно произведению пере​даточных чисел отдельных ступеней
un = u1  u2  u3………un  .
Передаточное число редуктора с одной ступенью в виде цилиндриче​ской пары колес обычно не превышает u mах = 8. Для конических косозубых передач u mах = 5-6. Двухступенчатые редукторы имеют большие передаточные числа, но не выше и = 18. При и от 31,5 до 400 делают трехступенчатые редукторы. Редукторы с числом степеней больше трех встречаются довольно редко.
Редукторы проектируют или специально для данной машины, или используют серийно выпускаемые, предназначенные для установки в са​мых различных машинах.
Серийные редукторы выбирают по каталогам заводов-изготовителей в соответствии с передаваемым моментом и передаточным числом.

[image: image163.jpg])





Рис. 7.34
Использование редукторов с меньшим числом ступеней предпочти​тельнее, но одноступенчатые редукторы имеют большие размеры по сравнению с многоступенчатыми, что видно из сравнения схем двух ре​дукторов с передаточным числом и = 8 одинакового передаваемого мо​мента (рис. 7.34, а, б).
Одноступенчатые редукторы с цилиндрическими колесами обычно имеют горизонтальное расположение валов. Колеса могут быть с прямы​ми, косыми или шевронными зубьями. Корпуса редукторов чаще всего изготовляют литыми чугунными, реже — сварными стальными. Валы зубча​тых передач редукторов монтируют на подшипниках качения или скольже​ния. 

Двухступенчатые редукторы выполняют по развернутой схеме (рис. 7.35, а, в) или по схеме, показанной на рис. 7.35, б. Здесь оси входного и выходного валов совпадают, образуя одну линию. Поэто​му такие редукторы называ​ются соосными. Их преиму​щество — меньшая длина по сравнению с редукторами, вы​полненными по первой схеме.

[image: image164.jpg]



Рис. 7.35
Несимметричное распо​ложение зубчатых колес от​носительно опор (рис. 7.35, а) приводит к неравномерному распределению передаваемой силы по длине зуба. В схеме с раздвоенной ступенью (рис. 7.35, в) более нагруженное тихоходное колесо расположе​но относительно опор симметрично. Для равномерного распределения нагрузки между параллельно работающими колесами тихоходной ступе​ни винтовые линии зубьев колес, установленных на одном валу, делают противоположного направления. Устройство опор в этом случае должно позволять некоторое осевое смещение одного из двух валов.
Редукторы выпускают в горизонтальном (см. рис. 7.34) и в верти​кальном (рис. 7.36) исполнении или с наклонным расположением плоско​сти осей валов.
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                  Рис. 7.36
В тех случаях, когда необходимо передавать вращающий момент между валами со взаимно перпендикулярным расположением осей, при​меняют одно- или двухступенчатые конические редукторы (рис. 7.37, а).
Передаточные числа таких редукторов с прямозубыми коническими колесами не превышают и = 4, а при косых и криволинейных зубьях — не более и = 5 (в редких случаях и = 6). При больших передаточных числах применяют коническо - цилиндрические редукторы (рис. 7.37, б).
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                 Рис. 7.37
                         Лекция № 24 Тема 35  Валы и оси.  

          Вал предназначен  для передачи вращающего момента вдоль своей осевой линии, а так же для поддерживания  установленных на нем деталей ( зубчатых колес, шкивов…). Некоторые валы (гибкие, карданные, торсионные) не поддерживают деталей.При работе вал испытывает изгиб и кручение, а в некоторых случаях растяжение или сжатие.

     Ось только поддерживает установленные на ней детали и воспринимает действующие на них силы. Ось не передает вращающего момента и не испытывает кручения.

По форме геометрической оси различают валы:

1. прямые (оси почти всегда прямые)

[image: image340.emf]
2. непрямые (коленчатый вал)

[image: image341.emf]
По форме продольного сечения различают валы и сои:

1. [image: image342.emf]гладкие                                          2. ступенчатые

[image: image343.emf]
[image: image344.emf]Пример:

прямой ступенчатый вал 
зубчатого редуктора.

Ступенчатая форма способствует равной напряженности отдельных участков, упрощает монтаж деталей на валу.

По внешнему очертанию поперечного сечения различают валы:

1. шпоночные                                      2. шлицевые
[image: image345.emf]
[image: image346.emf]
Материалы валов и осей должны хорошо обрабатываться, быть прочными и иметь высокий модуль упругости. Этим требованиям удовлетворяют углеродистые и легированные стали.

                     КОНСТРУКТИВНЫЕ ЭЛЕМЕНТЫ ВАЛОВ.

Опорные участки вала или оси называют цапфы.
Различают 3 вида цапф:

1. шип 

[image: image347.emf]
концевая цапфа (воспринимает радиальную силу)

2. шейка промежуточная цапфа
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3. пята

[image: image349.emf]  

концевая цапфа (воспринимает осевую силу)

        Шипы и шейки вала или оси опираются на подшипники, опорной частью для пяты является подпятник.
      Буртик – кольцевое утолщение вала, составляющее с ним одно целое.

[image: image350.emf]
Заплечик – переходная поверхность от одного сечения к другому, служащая для упора насаживаемых на вал или ось деталей.

[image: image351.emf]
Галтель – криволинейная поверхность плавного перехода от меньшего сечения к большему.

[image: image352.emf]
Галтели выполняют:
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постоянного радиуса       переменного радиуса          с поднутрением
       Переходные участки являются концентраторами напряжений. Для снижения концентрации напряжений в переходных участках выполняются разгрузочные канавки, увеличивающие радиусы галтелей.

                                    РАСЧЕТ ВАЛОВ (И ОСЕЙ)

Расчет валов и осей производят в 2 этапа:

1. проектировочный расчет производят на статическую прочность с целью ориентировочного определения диаметров вала.

2. проверочный расчет валов производят на сопротивление усталости и на жесткость.

                         ПРОЕКТИРОВОЧНЫЙ РАСЧЕТ

         Проектировочный расчет выполняется условно только на кручение. т.к. изгибающие моменты могут быть определены только после проработки конструкции вала.

       При расчете определяется диаметр концевого участка вала:

                   d ≥ ³√Mкр /0.2 [τ]кр

Мкр – крутящий момент
  (равняется вращающему моменту Т в расчетном сечении)

[τ]кр – допускаемое напряжение кручения. Влияние изгиба учитывается снижением допускаемого напряжения [τ]кр

      Диаметры других участков назначаются при разработке конструкции вала в целом.

                        ПРОВЕРОЧНЫЙ РАСЧЕТ ВАЛОВ

       Проверочный расчет на сопротивление усталости производят по коэффициенту запаса прочности S в предположительно опасных сечениях.При расчете учитывают:

- характер изменения напряжений

- влияние абсолютных размеров

- влияние концентрации напряжений

- влияние шероховатости и упрочнения поверхностей

Условное сопротивление усталости:              

              S =( Sσ – Sτ ) / √Sσ² - Sτ² ≥[ S ]

Sσ, Sτ – коэффициент запаса по нормальным и касательным напряжениям

[S] – допускаемый коэффициент запаса прочности (для валов передач принимается [S] = 1.5. . . 2.6 )

         Расчет валов на жесткость выполняется, когда упругие перемещения, возникающие под действием приложенных сил, могут оказать неблагоприятное влияние на работу расположенную на валу (или оси) деталей. Различную изгибную и крутильную жесткость. Изгибную жесткость оценивают углом θ прогиба, который определяют методами сопротивления материалов.
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          Крутильная жесткость оценивается углом закручивания на единицу длины вала и оси.

Тема Резьбовые соединения 
Разъемными называют соединения, разборка которых происходит без нарушения целостности составных частей изделия.

Разъемные соединения могут быть как подвижными, так и неподвижными. Наиболее распространены: резьбовые, шпоночные, шлицевые, клиновые, штифтовые и профильные.

Резьбовые соединения.

Резьбовым называют соединение с применением детали, имеющей резьбу.

Резьба представляет собой чередующиеся выступы и впадины на поверхности тела вращения, расположенные по винтовой линии.

Достоинства: универсальность, высокая надежность, малые габариты и вес крепежных резьбовых деталей, способность создавать и воспринимать большие осевые силы, возможность точного изготовления.

Недостатки: значительная концентрация напряжений в местах резкого изменения поперечного сечения и низкий КПД подвижных резьбовых соединений.

Классификация резьб:

- по форме профиля (треугольная, прямоугольная, круглая, трапециеидальная и др.);

- по форме поверхности (цилиндрическая, коническая);

- по расположению ( наружная, внутренняя);

- по числу заходов (однозаходная, многозаходная);

- по направлению заходов (правая, левая);

-по величине шага (с крупным, с мелким);

- по эксплуатационному назначению (крепежная, крепежно-уплотнительная, ходовая, специальная).

Наибольшее распространение имеет крепежная резьба.

Основные геометрические параметры резьбы: наружный диаметр d, внутренний диаметр d1, средний диаметр d2 – диаметр воображаемого цилиндра, на поверхности которого толщина витка равна ширине впадины, угол профиля α, шаг резьбы р – расстояние соседними боковыми одноименными сторонами профиля в направлении, параллельном оси резьбы; число заходов n (заходность резьбы легко определить на торце винта по числу сбегающих витков).

Диаметр, условно характеризующий размер резьбы, называется номинальным. Для большинства резьб номинальным принимается наружный диаметр.

Метрическая резьба имеет (рис.1) исходный профиль в виде равностороннего треугольника с высотой Н, вершины профиля срезаны, впадины притуплены, что необходимо для уменьшения концентрации напряжений, увеличения стойкости резьбонарезного инструмента.
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Рис.1

Форма впадины болта может быть закругленной или плоскосрезанной. Крепежные резьбовые детали имеют обычно правую однозаходную резьбу, левая резьба применяется редко.

Допуски и посадки стандартизованы. В обозначении допуска цифра указывает степень точности, а буква – основное отклонение. Установлены три класса точности: точный, средний (для общего применения), грубый. Для среднего класса полями допуска предпочтительного применения являются: 6Н (для гаек) и 6g (для болтов), что обеспечивает посадку 6Н/6g с зазором. Кроме посадок с зазором предусмотрены переходные и с натягом.
Дюймовая резьба (рис.2) имеет треугольный профиль с углом  = 55о, номинальный диаметр задается в дюймах ( 111= 25,4 мм).У нас используется только при ремонте импортных машин. Стандарт на нее ликвидирован, применение в новых конструкциях запрещено. Из дюймовых резьб в нашей стране стандартизированы и находят применение трубная цилиндрическая и трубная коническая с углом профиля 55о. Эти резьбы применяются в трубопроводах и являются крепежно-уплотнительными.
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                     Рис.2                                                                               Рис.3.

Трапецеидальная резьба (Рис.3). Профиль представляет равнобокую трапецию с углом между боковыми сторонами 30о. Профили, размеры и допуски стандартизованы. Предусмотрены резьбы с мелким, средним и крупным шагом.

Упорная резьба (Рис.4).профиль представляет неравнобокую трапецию с углами наклона боковых сторон к прямой, перпендикулярной оси резьбы, равным 3 и 30о.

Трапецеидальная и упорная резьбы являются ходовыми и применяются в передачах винт-гайка (трапецеидальная для ходовых винтов токарно-винторезных станков, упорная – для грузовых винтов домкратов и прессов, причем усилие воспринимается стороной, имеющей угол наклона 3о.

Прямоугольная резьба (рис.5). Не стандартизована. Имеет ограниченное применение в передачах винт-гайка. Имеет наибольший КПД, но ее нельзя фрезеровать и шлифовать, так как угол профиля 0о.
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                            Рис.5                                                                             Рис.4
Крепежные резьбовые соединения

Основные и наиболее распространенные типы крепежных резьбовых соединений: болтовое, винтовое, шпилечное (рис.6). Детали этих соединений: болты, гайки, винты, шпильки и шайбы. Все размеры регламентированы многочисленными стандартами.
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Рис.6

Соединения винтами применяют в случаях, когда одна из соединяемых деталей имеет значительную толщину. Наиболее дешевы и технологически просты болтовые соединения, так как не требуют нарезания резьбы в соединяемых деталях.

Детали резьбовых соединений делятся на детали общего назначения и специальные.

Болты общего назначения бывают трех исполнений: без отверстий, с отверстием в стержне и с отверстиями в головке. Также стандартизованы откидные болты двух типов (рис.7,а), служащие для быстрого зажима и освобождения деталей; рым-болты (рис.7,б), которые служат для транспортировки тяжелых деталей.
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Рис.7                                                          Рис.8

Гайки общего назначения грубой, нормальной и повышенной точности с одной или двумя наружными фасками. Конструкции гаек: высокие, особо высокие, низкие, прорезные и корончатые (рис.8, а); гайки круглые шлицевые и с отверстиями «под ключ», расположенными радиально или на торце (рис.8, б); гайки-барашки для завинчивания без ключа (рив.8,в) и т.д.

Винты в зависимости от формы головок бывают (рис.9): с полукруглой (а), цилиндрической (б), с цилиндрической скругленной (в), с полупотайной (г), с потайной (д), головки с шестигранным углублением  «под ключ» (е) и др. Также стандартизованы шурупы. В отличие от винтов они имеют острый конический конец и резьбу с крупным шагом.

Стержни крепежных винтов и болтов могут иметь одинаковый по всей длине диаметр, либо быть с уменьшенным диаметром ненарезной части (рис.9, в,г,д)

Шпильки (рис.6,в) могут иметь ввинчиваемые концы с длиной от d  до 2,5d, где d - диаметр шпильки.

Технические требования устанавливают для болтов, винтов и шпилек из сталей 12 классов прочности, для гаек из тех же материалов – 7 классов прочности.
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Рис.9
Шайбы подкладывают под гайки или головки болтов для увеличения опорной площади, уменьшения напряжений смятия и предохранения деталей от задиров. Изготовляют двух исполнений (без фасок и с одной наружной фаской) (рис.10,а)  и двух классов точности А и С. 
Также распространены шайбы пружинные (рис.10,б).
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Рис.10
Средства против самоотвинчивания резьбовых деталей.

При вибрациях, переменной и ударной нагрузке происходит ослабление резьбового соединения и самоотвинчивание деталей. Для стопорения применяют различные способы:

1.В резьбе создается дополнительное трение путем установки контргайки (рис.11,а) или пружинной шайбы (рис 6,в). Пружинные шайбы для правой и левой резьб должны иметь разное направление витка и наклон прорези, так как острые края шайбы должны врезаться в тело гайки и детали и дополнительно препятствовать самоотвинчиванию.

2.Заключается в жестком соединении болта и гайки с помощью специальных деталей (шплинт (рис.11,б), при этом применяются прорезные или корончатые гайки и болты с отверстием в стержне; стандартная стопорная шайба с лапкой (рис.11,в); с помощью проволоки (рис.11,г).

3.Превращение резьбового соединения в неразъемное (приварка, расклепывание, склеивание)

                                                                       в)                             г)
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Лекция № 25 Тема 36  Шпоночные соединения

Шпоночными называют разъемные соединения составных частей с применением шпонок. Детали шпоночного соединения показаны на рис.1, где шпонка 1 закладывается в пазы вала 2 и ступицы 3, надеваемой на вал детали (шкива, зубчатого колеса и т.д.). Шпоночные соединения служат для предотвращения относительного поворота ступицы и вала при передаче вращающего момента.
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                                Рис.1                                                               Рис.2 

Достоинства: простота и надежность конструкции, легкость сборки и разборки, невысокая стоимость.

Недостаток: снижение нагрузочной способности сопрягаемых деталей из-за ослабления их поперечных сечений шпоночными пазами и значительной концентрации напряжений в зоне этих пазов.

Шпоночные пазы на валах и осях получают фрезерованием концевыми и дисковыми фрезами. Шпоночные пазы в ступицах долбят резцом или протягивают шпоночной протяжкой.

Форма и размеры большинства шпонок стандартизованы.

Виды шпонок: клиновые (рис.2), тангенциальные (рис.3), призматические (рис.4), сегментные (рис.5) и специальные.
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Рис.3






 Рис.5
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Рис.4

Клиновые шпонки забивают в пазы, ширина которых больше ширины шпонки b. Согласно стандарту клиновые шпонки могут быть четырех исполнений: с головкой, без головки и без закруглений по концам, с закругленным одним или двумя концами.

Тангенциальная шпонка выполняется из двух односкосных клиньев, положение которых после сборки должно быть зафиксировано с помощью штифта или другим способом. Обычно тангенциальные шпонки ставят попарно под углом 1200 или 1800 и ориентируют их в противоположном направлении, так как каждая передает вращающий момент только в одну сторону.

Призматические шпонки (пример – на коленвале) обеспечивают передачу вращающего момента, но не могут воспринимать осевые нагрузки. По форме торцов могут быть трех исполнений (рис.4). На рабочем чертеже должен указываться один размер для вала t1 или        d-t1, для втулки d+t2.

Сегментная шпонка (пример - на распредвале) предусмотрена двух исполнений: высотой h (без лыски) и высотой h1 (с лыской). Применяют при передаче небольших вращающих моментов или для фиксации деталей на осях, так как глубокий шпоночный паз значительно ослабляет вал. На рабочем чертеже должен указываться один размер для вала t1 или D-t1, для втулки D+t1, где D - диаметр вала.

Расчет шпоночных соединений

Основными критериями работоспособности шпоночных соединений являются прочность шпонки на срез и прочность соединения на смятие.

Расчетная формула на срез имеет вид

                               τср= 2Т / d Аср                                          (1)

где Т- вращающий момент,  d - диаметр вала,  Аср- площадь среза шпонки.

Расчетная формула на смятие шпоночных соединений  имеет вид

                               σсм=2Т / d Асм                                         (2)

где Асм= (h- t1) ℓр ;   (h- t1) –высота площадки смятия;  ℓр - расчетная длина шпонки

(по рис.4   ℓр= ℓ-b  для шпонок исполнения А,   ℓр= ℓ   для шпонок исполнения В,    ℓр= ℓ- b/2 для шпонок соединения С). По рис.5 для сегментных шпонок ℓр= d.

Задача №1. Определить напряжение смятия у соединения призматической шпонкой, передающего крутящий момент Т= 600 Н*м, если диаметр вала d=40 мм, а рабочая длина шпонки ℓр= 80 мм. Высоту площадки смятия принять    h- t1=3 мм.

Решение: 1. По формуле определяем Асм= (h- t1) ℓр=3*80=240 мм2= 240*10-6 м2

                 2. По формуле (2) определяем   σсм=2Т / d Асм = 1200 Н*м / 40*10-3 м* 240*10-6 м2 =125 МПа  

Задача №2.Определить напряжение смятия у соединения сегментной шпонкой, передающего вращающий момент Т=140 Н*м, если диаметр вала  D= 28 мм, а длина шпонки   ℓ=30 мм. Высоту площадки смятия принять   h- t1=3 мм.  

Решение: 1. По формуле определяем Асм= (h- t1) ℓр=  3*30=90 мм2  

                 2. По формуле (2) определяем   σсм=2Т / d Асм = 280 Н*м / 28*10-3 м* 90*10-6 м2 =111 МПа  

Задача  №3. Шкив, сидящий на валу диаметром 20 мм, срезал шпонку. Определить вращающий момент Т, если предел прочности при срезе τср=300 МПа, длина шпонки 30 мм, а ширина b=6 мм.

Решение: 1. Аср= 30*6=180 мм2= 180*10-6 м2
                 2. Из формулы (1) определяем Т= 300*10 6 Па * 20*10-3м* 180*10-6 м2/2=540 Н*м
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Рис.1 Детали шпоночного соединения                            Рис.2 Клиновая шпонка
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Рис.3 Тангенциальная шпонка



 Рис.4 Призматические шпонки
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Рис.5 Сегментная шпонка
 Тема 37  Шлицевые соединения

Шлицевым называется разъемное соединение составных частей изделия с применением пазов (шлицев) и выступов. 

Шлицевые соединения бывают подвижные и неподвижные. Детали шлицевого соединения - вал и втулка. Шлицевое соединение можно представлять как многошпоночное, у которого шпонки выполнены за одно целое с валом. Шлицевые соединения по сравнению со шпоночными обладают значительными преимуществами: меньшее число деталей в соединении, значительно большая нагрузочная способность за счет большей площади контакта рабочих поверхностей вала и ступицы, меньшая концентрация напряжений в материале вала и ступицы, лучшее центрирование соединяемых деталей и более точное направление при осевом перемещении, высокая надежность при динамических и реверсивных нагрузках. Эти преимущества обеспечили широкое распространение шлицевых соединений в автомобильной, тракторной, станкостроительной и других отраслях промышленности.

Недостаток шлицевых соединений — высокая трудоемкость и стоимость их изготовления.Шлицы на валах чаще всего выполняют фрезерованием дисковой фасонной фрезой (методом деления), или червячной шлицевой фрезой на шлицефрезерном станке (методом обкатки); отделочные операции выполняют на шлицешлифовальных станках. Шлицевание отверстий в ступицах деталей обычно выполняют шлицевыми протяжками на протяжных станках.

Основные типы шлицевых соединений показаны на рис.1: прямобочное (а), эвольвентное (б), треугольное (е). Первые два типа шлицевых соединений стандартизованы.

Наибольшее распространение имеют соединения шлицевые прямобочные, размеры и допуски которых регламентированы ГОСТом. Эти соединения применяют, например, для посадки подвижных и неподвижных зубчатых колес на валы в коробках передач металлорежущих станков. Стандарт предусматривает прямобочные шлицевые соединения трех серий: легкой, средней (обе с числом зубьев от 6 до 10) и тяжелой (с числом зубьев от 10 до 20), отличающихся друг от друга высотой зубьев и, следовательно, нагрузочной способностью.
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Рис.1

Прямобочные шлицевые соединения выполняют с центрированием (рис. 2): по боковым сторонам зубьев (а), по наружному диаметру (б), по внутреннему диаметру (в). Центрирование по боковым сторонам зубьев обеспечивает более равномерное распределение нагрузки между зубьями и поэтому его применяют при ударных и реверсивных нагрузках (например, в карданных валах); центрирование по наружному или внутреннему диаметрам обеспечивает более высокую соосность вала и ступицы. Метод центрирования имеет прямое отношение к технологии изготовления деталей соединения, причем наиболее технологично центрирование по наружному диаметру, применяемому при невысокой твердости внутренней поверхности ступицы (Н< 350 НВ). В этом случае шлицевое отверстие обрабатывают протяжкой, а посадочную поверхность вала шлифуют. При высокой твердости посадочной поверхности ступицы и вала рекомендуется центрирование по внутреннему диаметру. В этом случае после термообработки посадочные поверхности ступицы и вала шлифуют соответственно на внутришлифовальном и шлицешлифовальном станках.
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Рис.2

Более совершенны, но пока менее распространены, шлицевые эвольвентные соединения с углом профиля 30°, размеры, допуски и измеряемые величины которых установлены ГОСТ 6033—80*. Эвольвентные шлицевые соединения по сравнению с прямобочными более технологичны, так как шлицевые валы можно нарезать червячными фрезами с прямолинейным профилем, а шлицевые ступицы большого размера нарезать долбяками на зубодолбежных станках. Кроме того, эвольвентные шлицевые соединения обладают большей нагрузочной способностью, так как их зубья утолщаются к основанию и имеют значительно (до двух раз) меньшую концентрацию напряжений за счет закруглений у основания зубьев.

Основные стандартные параметры эвольвентного соединения (рис. 3.29, б): номинальный диаметр D, угол профиля а = 30°, модуль m, диаметр делительной окружности d = mz, где z — число зубьев. Стандарт предусматривает номинальные диаметры от 4 до 500 мм, модули от 0,5 до 10 мм и числа зубьев от 6 до 82.

Эвольвентные зубья, как и прямобочные, можно применять в подвижных и неподвижных соединениях.

Соединения шлицевые треугольные не стандартизованы и применяются как неподвижные при тонкостенных ступицах, пустотелых валах, стесненных габаритах деталей и сравнительно небольших вращающих моментах. Центрирование соединения выполняется по боковым поверхностям зубьев. Треугольные шлицевые соединения бывают цилиндрическими и коническими.

Расчет шлицевых соединений.

 Основными критериями работоспособности шлицевых соединений являются сопротивление рабочих поверхностей зубьев смятию и изнашиванию. Расчет прямобочных шлицевых соединений регламентирован ГОСТом, согласно которому нагрузочная способность соединения определяется как меньшее из двух значений, полученных по расчету на смятие и на износ.

Расчет на смятие производится по условию

σсм=2Т / d Асм
где Т — вращающий момент; dcp = (D + d)/2 — средний диаметр шлицевого соединения; Асм — площадь смятия.

Для прямобочного соединения Асм = hp l z, где hp — рабочая высота зубьев; l — длина ступицы, z — число зубьев.

Расчет шлицевых эвольвентных соединений на смятие ведется по формуле

σсм=2Т / d Асм
где d=mz — диаметр делительной окружности; m — модуль соединения, z — число зубьев; Асм = hp l z — условная площадь смятия; hp = 0,8 m — рабочая высота зубьев; l — длина ступицы.

Допускаемое напряжение смятия устанавливают в зависимости от характера соединения (подвижное, неподвижное), условий эксплуатации, термообработки и других факторов. Для подвижных соединений [σсм] = 3...70 МПа, для неподвижных [σсм] — 35...200 МПа (нижние значения для ударной нагрузки).

Тема 38 Клиновые, штифтовые и профильные соединения

Клиновым называется разъемное соединение составных частей изделия с применением детали, имеющей форму клина. Клиновые соединения подразделяют на установочные, предназначенные для регулирования и установки нужного взаимного положения деталей, и силовые, предназначенные для прочного скрепления деталей. Клиновые соединения применяют, например, для регулирования положения подшипников валков прокатных станов, для соединения штока с ползуном в паровых машинах или насосах, соединения протяжек с патроном протяжного станка; рассмотренные ранее соединения клиновыми и тангенциальными шпонками также можно отнести к числу клиновых соединений.

Достоинства клиновых соединений: простота и надежность конструкции, возможность создания и восприятия больших усилий, быстрота сборки и разборки соединения. Недостатки: значительное ослабление сечений соединяемых деталей пазами под клинья, нетехнологичность этих пазов и концентрация напряжений, что существенно сократило область применения клиновых соединений в современных конструкциях.

Критерием работоспособности клинового соединения является прочность. В клиновых соединениях рассчитывают стержень по ослабленному сечению и хвостовую часть стержня на срез, поверхность контакта клина со стержнем и втулкой на смятие и клин на изгиб.

Штифтовым называется соединение составных частей изделия с применением штифта. Штифтовые соединения применяют для фиксации взаимного положения деталей (рис. 3, а, б), при передаче сравнительно небольших вращающих моментов (рис. 3, в); для закрепления деталей на конце вала применяется соединение, где штифт выполняет роль круглой шпонки (рис. 3, г). В качестве распространенного примера можно привести фиксацию двумя штифтами взаимного положения корпуса и крышки редуктора, что необходимо при совместной механической обработке этих деталей и для сборки редуктора.
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Рис.3

Достоинства штифтовых соединений: их простота, технологичность и низкая стоимость. Недостаток некоторых штифтовых соединений — ослабление сечения вала отверстием и связанная с этим концентрация напряжений.

Конструкция и размеры штифтов регламентированы многими стандартами. Основные типы стандартных штифтов представлены на рис. 4: конический гладкий (а), конический насеченный (б), цилиндрический гладкий (в), цилиндрический насеченный (г), пружинный (д). Кроме того, стандартизованы штифты цилиндрические насеченные с коническими насечками, штифты цилиндрические и конические с внутренней резьбой, штифты конические с резьбовой цапфой (резьба на штифтах служит либо для их закрепления, либо для извлечения из отверстия при разборке); стандартизованы также штифты конические разводные, штифты цилиндрические закаленные и штифты цилиндрические заклепочные (эти штифты с канавками имеют головки и их применяют вместо гвоздей или шурупов).
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Рис.4

Гладкие конические и цилиндрические штифты чаще всего применяют в качестве установочных для фиксации взаимного положения соединяемых деталей; отверстия под штифты в этих деталях сверлят и разворачивают совместно. Цилиндрические штифты ставят в отверстия с натягом; в движущихся соединениях концы штифтов расклепывают. Конические штифты изготовляют с конусностью 1:50, обеспечивающей самоторможение; они допускают многократную сборку-разборку и поэтому применяются чаще.

Хорошо зарекомендовали себя в качестве крепежных насеченные штифты, так как они не требуют развертывания отверстий при установке, надежно сцепляются при забивании со стенками отверстия, допускают многократную сборку-разборку без заметного ухудшения сцепления.

Пружинные штифты вальцуют из ленты пружинной стали и закаливают. Ввиду большой податливости их можно устанавливать в грубо обработанные отверстия, причем обеспечивается надежное сцепление при вибрационных и ударных нагрузках, допускается многократная разборка и сборка.

Штифты обычно изготовляют из углеродистой или пружинной стали, для соединения пластмассовых деталей применяют штифты из пластмасс.

Критерием работоспособности крепежного штифтового соединения является прочность. В соединении (рис. 3, в) диаметр dш штифта можно определить из расчета его на срез по двум поперечным сечениям; в соединении, показанном на рис. 3, г, диаметр dш и длина l круглой шпонки определяются из расчета на срез по диаметральному сечению (один из размеров задается, например, dш = 0,25 dB,, где dB — диаметр вала), а затем проверяют соединение на смятие, причем условная площадь смятия равна половине площади диаметрального сечения круглой шпонки.

Насеченные штифты рассчитывают так же, как  и гладкие, но с коэффициентом ослабления, равным 1,3... 1,5.

Профильным называется соединение, у которого сопрягаемые поверхности составных частей изделия имеют форму определенного профиля. Наиболее распространенным примером такого соединения является посадка ручек или маховиков на оси и валы с концами квадратного сечения (рис. 5). Более совершенны профильные соединения с овальным контуром, которые могут быть цилиндрическими (рис. 6, а) или коническими (рис. 6, б); последние применяют при передаче не только вращающего момента, но и осевой нагрузки.
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      Рис.5                                                        Рис.6

Достоинства профильных соединений по сравнению со шпоночными и шлицевыми следующие: в соединениях с овальным контуром практически отсутствует концентрация напряжений, обеспечивается лучшее центрирование деталей: отсутствие резких переходов в форме сечения снижает опасность появления трещин при термообработке. Недостатком профильных соединений по сравнению со шлицевыми является возникновение действующих на ступицу распорных сил и значительно большие напряжения смятия, в результате чего нагрузочная способность профильных соединений меньше, чем шлицевых.

Расчет профильных соединений заключается в проверке прочности рабочих поверхностей на смятие, прочности и радиальной деформации ступицы.
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Рис.1 Типы шлицевых соединений
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Рис.2 Центрирование прямобочных шлицевых соединений
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Рис.3 Штифтовые соединения
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Рис. 4 Типы стандартных штифтов
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          Рис 5


Профильные соединения  
Рис.6

                          Тема 39  ОПОРЫ ОСЕЙ И ВАЛОВ. ПОДШИПНИКИ 
                                               Классификация опор.

                   Подшипники являются опорами валов и вращающихся осей.

[image: image357.emf]
              Они воспринимают силы, приложенные к валу или оси, и передают их на корпус машины. Подшипники обеспечивают валам заданное положение и возможность вращения при минимальных потерях на трение.

В зависимости от вида трения различают:

подшипники скольжения                        подшипники качения
[image: image358.emf][image: image359.emf]
                                     Подшипники скольжения.

По конструкции подшипники скольжения подразделяют:

[image: image360.emf]
разъемные

[image: image361.emf]
неразъемные

[image: image362.emf]Например: 

Коленчатые валы устанавливаются в разъемных подшипниках скольжения.

По направлению воспринимаемых нагрузок подшипники скольжения разделяют на:

[image: image363.emf]
радиальные                                                (для восприятия нагрузки, перпендикулярной оси вала)

- упорные (для восприятия нагрузки, вдоль          оси вала – подпятник)

	Достоинства подшипников скольжения
	Недостатки подшипников скольжения

	1. надежно работают в высокоскоростных приводах

2. хорошо воспринимают ударные и вибрационные нагрузки (большая площадь поверхности и демпфирование масляного слоя)

3. имеют небольшие радиальные размеры

4. допускают установку на шейки коленчатых валов

5. имеют относительно простую конструкцию
	1. сравнительно большие осевые размеры

2. требуют постоянного контроля за наличием и качеством смазки

3. имеют значительные потери на трение в период пуска и при плохой смазке.


Материалы вкладышей подшипников скольжения должны иметь:

→ достаточную износостойкость и сопротивляемость заеданию при несовершенной смазке

→ сопротивляемость хрупкому разрушению при ударных нагрузках и сопротивлении усталости

→ низкий коэффициент трения и низкий   коэффициент линейного расширения 

→ высокую теплопроводность

              Вкладыши бывают:

- металлические (бронзы, баббиты антифрикционной группы, цинковые сплавы)

- металлокерамические (спеченные порошки меди или железа с добавлением графита, дисульфида,  молибдена, олова или свинца)

- неметаллические (специальные марки пластмасс, древеснослоистые материалы, резина и др) 

         Подшипники скольжения работают только при наличии смазочного материала в зазоре между цапфой вала и вкладышем.
               СМАЗЫВАНИЕ ПОДШИПНИКОВ СКОЛЬЖЕНИЯ

[image: image364.emf]Под действием радиальной силы Fr вал смещается относительно оси вкладыша на величину радиального зазора (цапфа лежит на вкладыше) 

При вращении вал вовлекает смазку в клиновой зазор между цапфой и вкладышем.

[image: image365.emf]
                В результате возникновения несущий масляный слой с большой гидродинамической подъемной силой, под действием которой вал всплывает.
[image: image366.emf]
Смазку подводят в подшипник по ходу вращения цапфы вала в зону максимального зазора, где отсутвует гидродинамическое давление. Это достигается за  счет наличия на вкладыше смазочных канавок, которые располагают в ненагруженной зоне.

                         ПОДВОД СМАЗОЧНОГО МАТЕРИАЛА

Жидкие смазочные материалы (масла) попадают в подшипники:

- самотеком (разбрызгиванием)

- с помощью смазочных устройств (масленок)

- под давлением  (насосами)

[image: image367.emf]
масленка шариковая                                            

[image: image368.emf]
масленка фитильная

[image: image369.emf]
масленка капельная

[image: image370.emf]
масляный насос

        Консистентные (пластичные) смазки закладывают в полости подшипников при сборке или подают при помощи смазочных  устройств под давлением.                                                                                       
      [image: image371.emf]масленка колпачковая                     пресс-масленка
[image: image372.emf]
[image: image373.emf]             Смазку подают периодически, подвинчивая колпачок, заполненной смазкой.

[image: image374.emf]
            Смазку подают под давлением через шприц.
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                      КРИТЕРИИ РАБОТОСПОСОБНОСТИ 
              Критерием работоспособности опор скольжения является износостойкость. Работоспособность подшипников скольжения оценивают условным расчетом по среднему давлению р на рабочих поверхностях и удельной работе рυ сил трения. 

              р = Fr/dl ≤ [ p]            pυ ≤ [ pυ]

Fr – радиальная сила, действующая на подшипник

d и l – диаметр и длина шипа (шейки) вала 

υ – окружная скорость поверхности цапфы

                            Подшипники качения.
                 Подшипники качения представляют собой готовый узел, основными элементами которого являются
[image: image377.emf][image: image378.emf] тела качения (шарики, ролики)

→сепаратор, который удерживает ←

   тела качения на определенном  расстоянии друг от друга

→ кольца   между  которыми     установлены тела качения

[image: image379.emf]        При работе подшипника тела качения катятся по желобам колец – дорожкам качения.

	Достоинства подшипников качения
	Недостатки подшипников качения

	1. сравнительно малая стоимость вследствие массового производства

2. малые потери на трение и незначительный нагрев при работе

3. высокая взаимозаменяемость, что облегчает монтаж и ремонт машин при эксплуатации

4. малый расход цветных металлов при изготовлении и смазочного материала при эксплуатации

5. малые осевые размеры
	1. большие радиальные размеры

2. чувствительность к ударным и вибрационным нагрузкам

3. большая сопротивляемость вращению, шум и низкая долговечность на высоких скоростях вращения.


                              КЛАССИФИКАЦИЯ ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ

По форме тел качения:
шариковые                                                     роликовые

[image: image380.emf]
[image: image202.emf]
Тела качения:
[image: image203.emf]                        [image: image204.emf]                                  [image: image205.emf]
шарик            ролик цилиндрический                     ролик цилиндрический
                        короткий                                 длинный

[image: image206.emf]                       [image: image207.emf]                  [image: image208.emf]
ролик игольчатый             ролик витой                    ролик конический

[image: image381.emf][image: image209.emf]                                      

ролик бочкообразный                        ролик сфероконический

По направлению действия воспринимаемой нагрузки:

[image: image382.emf]
радиальные          (воспринимают радиальную нагрузку и немного осевую)

[image: image383.emf]
радиально – упорные

(воспринимают радиальную нагрузку и осевую)

[image: image384.emf]упорно – радиальные

(воспринимают осевую и радиальную нагрузки)

[image: image385.emf]упорные

(воспринимают только осевую нагрузку)

По числу рядов тел качения:

[image: image386.emf][image: image387.emf][image: image388.emf]
однорядные                       двухрядные                       многорядные

По способности к самоустановке:
- самоустанавливающиеся (шариковые двухрядные сферические и роликовые двухрядные сферические как с симметричной бочкообразными роликами, так и с  несимметричными) 

- несамоустанавливающиеся

         УСЛОВНЫЕ ОБОЗНАЧЕНИЯ ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ

            Основное условное обозначение подшипников может состоять из 7 цифр, обозначающих внутренний диаметр подшипников, размерную серию, тип. Условное обозначения наносят, как правило, на торцы колец.

[image: image389.emf]
           Нули, стоящие левее последней значащей цифры, не проставляются, поэтому цифр может быть меньше 7.     Минимальное количество цифр 3. В отдельных случаях возможны дополнительные знаки – справа и слева от основного условного обозначения.                      Каждая из 7 цифр условного обозначения  несет определенную информацию, характеризующую данный подшипник.

[image: image390.emf]
       Порядок отсчета цифр в  условном  обозначении ведут справа налево!

[image: image391.emf]
                                   ТИПЫ ПОДШИПНИКОВ:
0 – шариковый радиальный однорядный

1 – шариковый двухрядный сферический

2 – роликовый с короткими цилиндрическими роликами

3 – роликовый сферический двухрядный

4 – роликовый с длинными цилиндрическими роликами

5 – роликовый радиальный с витыми роликами

6 – шариковый радиально-упорный однорядный

7 – роликовый конический

8 – шариковый упорный, шариковый упорно- радиальный

9 – роликовый упорный, роликовый упорно- радиальный

                    ТИПЫ ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ

[image: image392.emf]
[image: image393.emf]                               РОЛИКОПОДШИПНИКИ

[image: image394.emf]
                   МАТЕРИАЛЫ ДЕТАЛЕЙ ПОДШИПНИКОВ

Тела качения и кольца – стали марок ШХ 15,Ш 20СТ. 



                      Кольца имеют   поверхность 61…66НRC,  
                                  тела качения 63…67  HRC.

Для подшипников, работающих в особых условиях, используются коррозионностойкие и теплостойкие стали. 

    Сепараторы штампуют из мягкой углеродистой стали.Для скоростных подшипников сепараторы изготавливаются из латуни, бронзы, алюминиевых сплавов и пластмасс (текстолита, полиамида…)
          ОСНОВНЫЕ ПРИЧИНЫ ПОТЕРИ РАБОТОСПОСОБНОСТИ

[image: image395.emf]
 усталостное выкрашивание 

 рабочих поверхностей  тел качения и дорожек колец.

[image: image396.emf]
смятие поверхностей тел качения и колец при больших нагрузках  
          (результат перегрузки)
[image: image397.emf] разрушение сепараторов от центробежных сил и давления тел качения.

 разрушение колец и тел качения из – за динамических нагрузок
[image: image398.emf][image: image399.emf]

[image: image400.emf]задиры рабочих поверхностей колец и тел качения, происходящих из-за недостаточной подачи смазки, малых зазоров, неправильного монтажа.

[image: image401.emf]
[image: image402.emf]
  абразивное изнашивание, происходящих при   плохой     защите от попадания абразивных частиц  (пыли и грязи)

                   ВСТРОЕННЫЕ УПЛОТНЯЮЩИЕ УСТРОЙСТВА

                Для защиты от внешнего воздействия, а также удержания смазочного материала, ряд подшипников снабжают встроенными уплотнителями.

[image: image403.emf]
бесконтактные металлические

[image: image404.emf]
контактные металлорезиновые

контактные металлополимерные

           ПОДБОР ПОДШИПНИКОВ НА ЗАДАННЫЙ РЕСУРС
условие пригодности подшипников:

                         L10 ≥ L´10

L´10 – базовый расчетный ресурс в млн. об., соответствует 90% надежности. L10 – заданный ресурс работы машины в млн. об.

Для радиальных и радиально – упорных подшипников:

                 L10 = (Cr / Pr )º

Величину Pr определяют с учетом конструкции подшипников и условия нагружения.

            Pr = (XVFr +YFa)KбКТ

Fr ,Fa – осевая и радиальная  нагрузки на подшипниках.

X, Y, V, Kб, KT -  коэффициенты, зависящие от конструкции подшипников, условий нагружения и эксплуатации.

Величину базовой радиальной динамической грузоподъемности Сr, приводят  в справочной литературе для каждого типоразмера подшипника.[image: image405.emf]
    Базовая радиальная динамическая грузоподъемность Сr – это постоянная радиальная сила, которую подшипник может воспринимать при базовом расчетном ресурсе, составляющем 1000000 оборотов внутреннего кольца. 

       При повышенных требованиях к надежности определяют скорректирующий расчетный ресурс Lsah в часах.

             Lsah= a1a23L10·1000000 / 60 n
s - разность между 100% и заданной надежностью

a1- коэффициент надежности (при 90% а1 = 1, при 95% а1 = 0,62)

a23- коэффициент, учитывающий совместное влияние на долговечность особых устройств металлических колец и тел качения 

n- частота вращения кольца

                Оценку пригодности намеченных подшипников для использования в данной машине производится путем сравнения  скорректирующего расчетного ресурса Lsah с заданным ресурсом L´sah.

                                          Lsah ≥ L´sah     

                                        Lsah < L´sah     

Подшипник удовлетворяет заданному режиму работы подшипника не подходящего для заданного условия эксплуатации, требующего его замены, например, на подшипник более легкой серии.
             СМАЗЫВАНИЕ ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ

	Жидкие смазочные материалы (масла)
	Пластичные смазочные материалы


                                          способы подведения

	- погружение в масляную ванну

- разбрызгиванием

- под действием центробежных сил

- капельное

- масляным туманом


	- заполнение смазочным материалом пространства внутри подшипника

- герметизированный подшипник с двухсторонним контактным уплотнением с запасом смазки на весь период службы


                                            Тема 40 МУФТЫ.

Муфта – устройство для кинематической и силовой связи валов в приводах машин и механизмов.

[image: image406.emf]
[image: image407.emf].

                            НАЗНАЧЕНИЕ МУФТ

Передача вращающего момента без изменения его величины и направления.

Некоторые типы муфт обладают способностью:

- поглощать  вибрации и толчки

-  предохранять машину от перегрузок

- включать и выключать рабочий механизм машины без остановки двигателя.

                           МУФТЫ НЕРАСЦЕПЛЯЕМЫЕ

Муфты нерасцепляемые (постоянно действующие) соединяют валы так, что их можно разъединить только после остановки машины и демонтажа муфты.

                                        МУФТЫ ГЛУХИЕ

Не допускают относительного смещения между ведущей и ведомой частями муфт. Не уменьшают динамических нагрузок.

[image: image408.emf]
[image: image409.emf]втулочная

                        фланцевая

[image: image410.emf]
продольно – свертная

                    МУФТЫ КОМПЕНСИРУЮЩИЕ ЖЕСТКИЕ

Допускают относительное смещение между ведущей и ведомой частями муфт. Динамические нагрузки не уменьшают.

[image: image411.emf]
зубчатые

[image: image412.emf]
цепные

[image: image413.emf]
кулачково-дисковые

                  МУФТЫ КОМПЕНСИРУЮЩИЕ УПРУГИЕ

         Допускают относительное смещение между ведущей и ведомой частями муфт. Обладает демпфирующей способностью, снижают динамические нагрузки.

[image: image414.emf]
втулочно пальцевые

[image: image415.emf]
с резиновой звездочкой

[image: image416.emf]
с торообразной оболочкой

           При соединении валов эти муфты способны компенсировать незначительные смещения:
1. осевое смещение

 
[image: image210.emf]
2. радиальное смещение

[image: image211.emf]
3. угловое смещение

[image: image212.emf]
                   МУФТЫ СЦЕПНЫЕ САМОУПРАВЛЯЕМЫЕ

        Предназначены для соединения или разъединения валов при остановке или даже при работе машины с помощью механизмов управления.

                МУФТЫ СИНХРОННЫЕ СЦЕПНЫЕ

[image: image417.emf]кулачковые

зубчатые

[image: image418.emf]
        Допускают безударное включение только при равных угловых скоростях ведущей и ведомой полумуфт!!!

                    МУФТЫ АСИНХРОННЫЕ СЦЕПНЫЕ

[image: image419.emf]
Фрикционная . Обеспечивает возможность плавного сцепления ведущего и ведомого валов под нагрузкой.

            МУФТЫ СЦЕПНЫЕ САМОУПРАВЛЯЕМЫЕ
                                   МУФТЫ ОБГОННЫЕ

       Служат для передачи вращающего момента только в одном направлении, когда угловые скорости полумуфт равны.

[image: image420.emf]роликовая муфта свободного хода

     Если угловая скорость ведомой полумуфты превысит угловую скорость ведущей муфты, то автоматически разъединит соединенные механизмы.

                              МУФТЫ ЦЕНТРОБЕЖНЫЕ

Служат для автоматического соединения и разъединения валов при достижении определенной частоты вращения.

колодочная муфта

 

         Под действием центробежных сил колодки прижимаются к ведомой полумуфте и приводят ее во вращение.
                              МУФТЫ ПРЕДОХРАНИТЕЛЬНЫЕ

Обеспечивает отключение привода при увеличении вращающего момента выше допустимого значения.


шариковая
При перегрузке сумма осевых составляющих сил на шариках превышает прижимную силу пружин и муфта срабатывает.

                                   РАСЧЕТ МУФТ

Основной характеристикой муфт является передаваемый вращающий момент Т.

Проектировочный расчет муфт не производят!!!

Муфты подбирают по стандартам или каталогам либо проектируют по расчетному моменту:

                       Тр = К·Т

К – коэффициент режима работы муфты

Т – номинальный вращающий момент (наибольшее из из длительно действующих)

Проверочному расчету подвергают элементы муфт, обеспечивающие передачу вращающего момента (болты, штифты, пружины, упругие элементы . . .)

      Почти все муфты нагружают опоры, поэтому при проверочном расчете валов учитывают дополнительную радиальную нагрузку от муфты!!! 
 Тема №41 НЕРАЗЪЕМНЫЕ СОЕДИНЕНИЯ ДЕТАЛЕЙ
Часть производственного процесса, заключающаяся в соединении готовых деталей, сборочных единиц, узлов и агрегатов в изделия, называется сборкой. Применяемая терминология соответствует ГОСТ 23887—79 «Сборка. Термины и определения».
              Классификация соединений:

1.по возможности относительного перемещения деталей (подвижное и неподвижное);

2.по сохранению целостности  деталей при разборке (разъемное и неразъемное);

3.по форме сопрягаемых поверхностей  (плоское, цилиндрическое, коническое, сферическое, винтовое, профильное);

4. по методу образования, определяемого процессом получения соединения или конструкцией соединяющей детали (клепаное, сварное, паяное, клееное, прессовое, резьбовое, шпоночное, шлицевое, штифтовое, клиновое и др.).

Соединения, при разборке которых нарушается целостность составных частей изделия, называют неразъемными.

Предельное состояние соединения, когда становится возможной потеря его работоспособности, называется нагрузочной способностью.

Клепаные соединения

Клепаным называется соединение деталей с применением заклепок – крепежных деталей из высокопластичного материала, состоящих чаще всего из стержня 1 и закладной головки 2; конец стержня расклепывается для образования замыкающей головки.

Образование замыкающей головки производится либо вручную с помощью молотка и поддержки, либо клепальными пневматическими молотками ударного действия  (малопроизводительные, качество соединения зависит от квалификации рабочего), либо клепальными машинами (переносные или стационарные прессы, а также автоматы).
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Рис 2.1

Клепаное соединение является неразъемным и неподвижным, так как в нем отсутствует возможность относительного движения составных частей.

Клепаные соединения вытесняются более экономичными и технологичными сварными и клееными соединениями, так как отверстия под заклепки ослабляют сечения деталей на 10-20 %, а трудоемкость и масса клепаной конструкции больше, чем сварной или клееной.

По функциональному назначению клепаные соединения делят на прочные и плотные; последние обеспечивают не только прочность, но и герметичность соединения.

По конструкции бывают нахлесточные и стыковые с одной или двумя накладками. Ряды поставленных заклепок образуют заклепочный шов, который может быть однорядным и многорядным (соединяемые детали располагаются в несколько слоев), односрезным или двухсрезным. 

На рис.2.2 показаны:  а) двухрядный односрезный нахлесточный шов, б) однорядный односрезный стыковой шов с одной накладкой, в) однорядный двухсрезный стыковой шов с двумя накладками.
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Рис. 2.2

По форме головок заклепки бывают (рис.2.3) с полукруглой (а), потайной (б), полупотайной (в), плоской (г), полукруглой низкой и другими головками.

Также применяют следующие виды заклепок:

-полупустотелые (рис.2.3,г), когда недопустимо соединение подвергать ударам, замыкающая головка образуется развальцовкой и внутри пустая.

- пустотелые (рис.2.3,д), когда в конструкции нужны отверстия для электрических, крепежных или других деталей, либо для соединения неметаллических материалов. Также развальцовкой или окаткой. Вся заклепка полностью внутри полая.

-взрывные, типа полупустотелой, в стержень закладывается взрывчатое вещество, которое при нагревании закладной головки взрывается, образуя замыкающую головку. Применяют в случае отсутствия доступа к месту образования замыкающей головки обычными способами (ударами или развальцовкой)

Заклепки изготовляют из низкоуглеродистых сталей, цветных металлов или их сплавов. Клепка пустотелых заклепок, стальных диаметров до 10 мм, и из цветных металлов и сплавов выполняется в холодном состоянии. Стальные заклепки большего диаметра клепают в горячем состоянии, т.е. конец заклепки нагревают до 1000…1100 оС. За счет тепловой деформации соединяемые элементы сжимаются с большей силой, чем при холодной клепке.

Также необходимо, чтобы в соединениях не было разнородных материалов, образующих гальванические пары. Поэтому для медных деталей делают  медные заклепки, для алюминиевых – алюминиевые и т.д. 

Диаметр заклепок для стальных конструкций d= (1,5…2) δ, а толщина накладок δн=0,8δ (при одной накладке δн=1,25δ), где δ – толщина соединяемых деталей. (рис.2.2)

Подбор заклепок, размеры замыкающих головок и диаметры отверстий под заклепки регламентированы ГОСТ 14802-85.

Расчет прочных клепаных соединений.
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Рис.2.4

Эти соединения нагружены силами, действующими параллельно плоскости контакта соединяемых деталей, поэтому разрушение может произойти по следующим причинам:

1.Срез заклепок по сечению 1-1 под действием касательных напряжений

2.Смятие отверстий соединяемых деталей и заклепок под действием напряжений смятия, из-за чего оси заклепок перекашиваются и может произойти отрыв головок от стержня.

3.Разрыв соединяемой детали по сечению, ослабленному отверстиями под заклепки.

В процессе клепки материал осаживается и заполняет отверстие, поэтому расчет соединения ведут по диаметру посаженной заклепкиdо. Шаг заклепок р=(3…6)d, расстояние между рядами заклепок берется равным (2…3)d, где d- диаметр заклепки.

Расчетные формулы:

1.Прочность заклепок на срез (рис.2.4.)

τср   = F/ Z Sср

где Sср= i π dо2/ 4 ,   i-число плоскостей среза;    Z- число заклепок шва;   Sср-площадь среза заклепки.

2. Прочность соединения на смятие

σсм = F/ Z Sсм,

где Sсм= dо δ,     δ-толщина соединяемой детали

3.Прочность соединяемых деталей на растяжение

σр = F/ Z Sр,

где Sр= (р-dо) δ.
Задача: (по рис.2.4) Из расчета заклепок на срез определить диаметр поставленной заклепки, если нагрузка F= 88 кН, число заклепок Z = 2 и допускаемое напряжение  τср = 140 МПа.

Решение: Из формулы τср   = F/ Z Sср  выводим  Sср=0,314* 103 (мм2).

(На  103 умножили для перевода в миллиметры). Далее из формулы Sср= i π dо2/ 4 находим, что dо2= 4 Sср / π = 400. Извлекаем квадратный корень, получаем dо= 20 мм

 Тема № 43 Сварные соединения

Сварка- установление межатомных связей между свариваемыми частями при их нагревании или пластическом деформировании.

Замена клепаных конструкций сварными уменьшает их массу до 25%, расход металла до 30% и более. Трудоемкость значительно меньше, а возможности механизации и автоматизации  технологического процесса–значительно  больше.

Недостатки сварных соединений: недостаточная надежность при ударных и вибрационных нагрузках, коробление деталей в процессе сварки, сложность проверки качества соединений.

Виды сварки подразделяются на две группы: сварка плавлением (дуговая, при которой нагрев осуществляется электрической дугой) и) и сварка давлением (контактная, при которой нагрев производится теплом при прохождении электрического тока в зоне контакта соединяемых деталей).

Металл сварочного шва является сплавом основного и наплавленного металла, а иногда только переплавленным основным металлом.

Виды сварных соединений (рис.2.6): а) стыковое, б) нахлесточное; рис 2.7:а) угловое, б) тавровое.

Шов стыкового сварного соединения называется стыковым, остальные – угловыми.

Металл шва, наплавленный за один проход, называется валиком.

По форме поперечного сечения сварные швы могут быть нормальными (Рис.2.6, б),                              выпуклыми (Рис.2.6, а; 2.7, а)  и вогнутыми (Рис. 2.7, б). Выпуклость шва обозначается g, вогнутость - ∆. Их величина не должна превышать 3 мм.
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Рис. 2.6
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Рис.2.7

Расчет сварных соединений

Основной критерий работоспособности – прочность.

Расчет стыковых соединений производится по нормальным напряжениям растяжения и сжатия без учета выпуклости шва.

σ/ = F/ δ L,

где  δ - толщина соединяемых элементов;   L - длина шва;  σ/- допускаемое напряжение металла шва для принятой технологии сварки.

Основным расчетным параметром угловых швов является катет К (если катеты сечения не равны, то шов характеризуют меньшим катетом). В большинстве случаев катет шва принимают равным толщине соединяемых деталей.

Расчет угловых швов производится по напряжениям сдвига в опасном сечении 1-1, расположенным в биссекторной плоскости прямого угла, без учета выпуклости шва:

τ/   = F/ 0,7 К L, 
где  0,7 К ≈ К sin 45o – высота опасного сечения шва;  L - суммарная длина швов.

Задача: Из расчета фланговых швов длиной L = 100 мм на срез определить допускаемую нагрузку F, если известен катет К=5 мм и допускаемое напряжение τ/= 80 МПа.

Решение: Из формулы вывод  F= τ/  0,7 К L= 80*0,7*5*200=56000Н=56кН

Так как шва два, то L умножили на 2.

 Тема № 44 Клееные соединения

Клееным называется неразъемное соединение составных частей изделия с применением клея.

Достоинства: возможность соединения практически всех материалов в любых сочетаниях, любой толщины и конфигурации, обеспечивается герметичность и коррозионная стойкость. Не создают концентрации напряжений. Не вызывают коробления деталей, надежно работают при вибрационных нагрузках. Дешевле, легче других.

Недостатки: невысокая прочность, невысокая долговечность клеев (старение), низкая теплостойкость, соблюдение спец.мер по ТБ (Вытяжная вентиляция); для большинства соединений требуется нагрев, сжатие и длительная выдержка соединяемых деталей.

По природе основного компонента различают неорганические (жидкое стекло), органические (универсальные клеи БФ, эпоксидные клеи с наполнителем и без наполнителя) и элементоорганические клеи.

Наиболее распространены стыковые и нахлесточные соединения (рис. 2.9): а) стыковое с накладкой, б) косостыковое, в) стыковое, г) стыковое соединение труб одинакового диаметра, д) нахлесточное, е) нахлесточное шпунтовое, ж) косостыковое соединение труб одинакового диаметра, з) телескопическое соединение труб разного диаметра.
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Рис. 2.9.

Расчетные формулы на сдвиг и отрыв имеют вид:

τ   = F/  Sк,    σр   = F/  Sк,

где Sк – площадь склеивания, F - действующая сила.

Тема № 45  Паяные соединения

Пайкой называется процесс образования неразъемного соединения с межатомными связями путем нагрева материалов ниже температуры их плавления и применения легкоплавкого присадочного материала – припоя. (В температуре нагрева состоит отличие от сварки).

Пайка позволяет соединять детали из разнородных материалов.

Процессы пайки легко поддаются механизации и автоматизации, позволяет повысить производительность труда, снизить массу и стоимость конструкций.

По прочности уступают сварным.

По признаку расположения элементов типы паяных соединений подобны сварным и клееным.

Способы пайки:

1.низкотемпературная (мягкая пайка), происходящая при температуре не выше 450 оС;

2.высокотемпературная (твердая пайка), происходящая при температуре  выше 450 оС.

В первом случае применяют оловянно-свинцовые (мягкие) припои, во втором – медно-цинковые и серебряно-медные (твердые) припои. В качестве припоев применяют как чистые металлы, так и сплавы.

Нагрев припоя и деталей при пайке осуществляют паяльником, газовой горелкой, т.в.ч., в термических печах и пр. Перед пайкой поверхности обезжиривают и очищают от окислов.

Паяные швы из мягких припоев малопрочны. Не рекомендуют их применять для соединений, работающих при температуре выше 100 оС.

Расчеты на прочность осуществляют по формулам для однотипных сварных и клееных соединений.

Тема №  46 Прессовые соединения.

Прессовым называют соединение составных частей изделий с гарантированным натягом вследствие того, что размер охватываемой детали больше соответствующего размера охватывающей детали.

Разность размеров вала и отверстия до сборки называется натягом, который назначается в соответствии с посадками.

Достоинства: простота и технологичность  за счет отсутствия соединительных деталей; высокая надежность при ударных нагрузках; возможность применения при очень больших осевых нагрузках и вращающих моментах.

Недостатки: сложность демонтажа, возможность ослабления натяга после разборки.

                                    Рекомендуемая литература по дисциплине:

                                                            Основная         

1. Эрдеди А.А. Теоретическая механика. Сопротивление материалов: Учебное пособие для студ. учреждений СПО/А.А. Эрдеди, Н.А. Эрдеди -9-е изд., стер. -М.- Издательский центр « Академия», 2008. – 320с.

2.   Эрдеди А.А.  Детали машин: Учебник для студ. учреждений СПО/А.А. Эрдеди, Н.А. Эрдеди -3-е изд., исправленное и дополненное. - М.- Издательский центр « Академия», 2003. – 288с.

3. Олофинская В.П. Техническая механика: курс лекций с вариантами практических и тестовых заданий: Учебное пособие.-2-е изд.-М.: Форум: ИНФРА-М, 2007.-349с.

4. Олофинская В.П. Детали машин. Краткий курс и тестовые задания: учебное пособие.-2-е изд.  исправленное и дополненное.- М.: Форум, 2008.-208с.

5. Вереина Л.И. Техническая механика: Учебное пособие для студ. учреждений СПО.-2-е изд., стер.- М.- Издательский центр « Академия», 2004. – 176с.

                                                          Дополнительная 

1. Аркуша А.И. Руководство к решению задач по теоретической механике: Учебное пособие для сред. проф. учеб .заведений. – 4-е изд., исп. – М.: Высшая школа, 2000.-333с.

2. Аркуша А.И. Техническая механика : Теоретическая механика и сопротивление материалов: Учебник для машиностроительных спец. техникумов.-3-е изд., испр. - М.: Высшая школа, 2002.-352с.

3. Мовнин М.С. и др. Основы технической механики: Учебник  для технологических немашиностроительных специальностей  техникумов и колледжей./ М.С. Мовнин, А.Б. Израелит , А.Г.Рубашкин.-4-е изд. перераб. и доп.-  Спб.: Политехника, 2000.-286с.

4. Мещерский И.В. Задачи по теоретической механике: Учеб.пособие.-37-е изд., исп. Под редакцией В.А.Пальмова, Д.Р. Меркина/ Спб.: Издательство  « Лань»

                                                          Интернет –ресурсы:   

1. http ://www.teoretmeh. /ru/

2. http:// www.detalmach./ru/
3. http://www.musopromat./ru/
4. http://www.sopromat//ru/
5. http://www.toehelh./ru/theory/sopromat/

� EMBED Equation.3 ���








_1538891320.unknown

_1538891337.unknown

_1538891350.unknown

_1538891358.unknown

_1538891362.unknown

_1538891375.unknown

_1538891377.unknown

_1538891379.unknown

_1538891380.unknown

_1538891381.unknown

_1538891378.unknown

_1538891376.unknown

_1538891373.unknown

_1538891374.unknown

_1538891372.unknown

_1538891360.unknown

_1538891361.unknown

_1538891359.unknown

_1538891354.unknown

_1538891356.unknown

_1538891357.unknown

_1538891355.unknown

_1538891352.unknown

_1538891353.unknown

_1538891351.unknown

_1538891341.unknown

_1538891348.unknown

_1538891349.unknown

_1538891342.unknown

_1538891339.unknown

_1538891340.unknown

_1538891338.unknown

_1538891328.unknown

_1538891332.unknown

_1538891334.unknown

_1538891335.unknown

_1538891336.unknown

_1538891333.unknown

_1538891330.unknown

_1538891331.unknown

_1538891329.unknown

_1538891324.unknown

_1538891326.unknown

_1538891327.unknown

_1538891325.unknown

_1538891322.unknown

_1538891323.unknown

_1538891321.unknown

_1156433117.unknown

_1538891311.unknown

_1538891315.unknown

_1538891317.unknown

_1538891319.unknown

_1538891316.unknown

_1538891313.unknown

_1538891314.unknown

_1538891312.unknown

_1538891307.unknown

_1538891309.unknown

_1538891310.unknown

_1538891308.unknown

_1255619794.unknown

_1538891305.unknown

_1538891306.unknown

_1256214581.unknown

_1538891304.unknown

_1256214044.unknown

_1156433225.unknown

_1156433327.unknown

_1156433161.unknown

_1156432172.unknown

_1156432327.unknown

_1156432733.unknown

_1156432985.unknown

_1156433062.unknown

_1156432817.unknown

_1156432845.unknown

_1156432911.unknown

_1156432754.unknown

_1156432429.unknown

_1156432608.unknown

_1156432690.unknown

_1156432539.unknown

_1156432602.unknown

_1156432392.unknown

_1156432418.unknown

_1156432272.unknown

_1156432293.unknown

_1156432231.unknown

_1156431978.unknown

_1156432096.unknown

_1156432153.unknown

_1156432061.unknown

_1156431943.unknown

_1156431945.unknown

_1156431942.unknown

