


МІНІСТЕРСТВО ОСВІТИ УКРАЇНИ 

Харківський авіаційний Інститут Ім, М.С. Жуковського

О .І . ПОЛЕТУЧИЙ

ОСНОВИ РОЗРАХУНКІВ І КОНСТРУЮВАННЯ 
ДЕТАЛЕЙ ТА МЕХАНІЗМІВ ЛІТАЛЬНИХ АПАРАТІВ

Затверджено Міністерством освіти  України 
як навчальний посібник 

для студентів машинобудівних спеціальностей 
вищих навчальних закладів

Научно-техническая
библиотека

"ХАИ"

тЮ036315
БИБЛИОТЕК

Харькс
ХА  1

Iавиационного пц-туга § 
им. Н. Е-. ууКбвса.Ъ-о!

Харків ХАІ 1997



УДК 629 .7 .02 .001 .24 (075 .8 )

Основи розрахунків І конструювання деталей та механізмів літаль­
них апаратів /  О .І . Полетучий. -  Навч.ііосГбйик. -  ХаркІв:Харк. 
авІац. їн -т ,  1977. -  198 с .

У скороченому вигляді наведено вимоги до конструкційних ма­
теріал ів  та їх  характеристика. Викладено критерії працездатності 
деталей та механізмів загального призначення літальних апаратів. 
Розглянуто розрахунки І конструювання цих деталей та вузлів: пе­
редач тертям та зачепленням, валів, осей, підшипників І муфт, 
розумних І нероз"смних з ’єднань. Значну увагу приділено най­
важливішим питанням конструювання.

Матеріали викладено з урахуванням нових ГОСТІв, а також 
прийнятих у стандартах І технічній літературі термінів 1 букве- 
них позначень.

Для студентів вищих технічних навчальних закладів.

Іл . 228. Табл. 7 . ° Б Ібл Іогр .: 9 назв

Р е ц е н з е н т и :  д-р техн. наук, проф. В.С. Гапонов,
канд. техн. наук, доц. Ф.Ф. Сороковенко

ЗБЕМ 5-7763-2498-3 (с)Х арківський авіаційний Інститут, 1997



П Е Р Е Д М О В А
.3

Рівень розвитку авіаційної та космічної техніки значною 

мірою характеризують стан І досягнення економ.кл держави.

У створенні сучасних літальних апаратів (л іта к ів , гелїокоп- 

терІв та космічних систем різного призначення) вирі: тьна роль 

належить Інженерам-конструкторам, для підготовки яких важливим 

е курс "Основи розрахунків та конструювання деталей І механіз­

мів літальних апаратів". Цей курс разом з проектом завершують 

загальноїнженерну підготовку, в подальшому студенти приступають 

до вивчення спеціальних дисциплін.

Метою даного посібника є викладання курсу в отислІй формі 

відповідно до навчальної програми напрямку "Авіація та космонав­

тика".

Автор розглядає специфіку розрахунків І конструювання де­

талей та механізмів загального призначення, які використовують­

ся в літальних апаратах, а саме механічні передачі, зали, під­

шипники, муфти, з"єднання та Ін . Особлива увага приділяється 

спеціальним вимогам до деталей літальних апаратів -  мінімальній 

масі та габаритним розмірам, високій надійності, довговічності, 

питомій м іцності, працездатності -  в різних, у тому числі екстре­

мальних, умовах.'

Малий обсяг посібника не дозволив подати деякі розділи, 

типові для курсу "Основи розрахунків І конструювання деталей та 

механізмів літальних апаратів" (пасові та ланцюгові передачі,

САПР та І н . ) .  Тому для уяснення окремих положень, розрахунків 

І конструювання рекомендується додатково користуватися підручни­

ками та посібниками, перелік яких подається..
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В С Т У П

УоІ літальні апарати, як відомо, складаються з деталей та 
вузлів.

Деталь -  це виріб, одержаний без виконання складальних опе­
рацій, наприклад, вал, зубчасте колесо, болт.

Вузол (складальна одиниця) -  це сукупність сумісно працю­
ючих деталей, з'єднаних при складанні та об'єднаних одним при­
значенням, наприклад, редуктор, муфта, підшипник та Ін ,

Розрізняють деталі літальних апаратів"1 загального І спеці­
ального призначення.

. Деталі літальних апаратів загального призначення зустріча­
ються в у с іх  літальних апаратах, але виконують практично однако­
в і функції. До цих деталей відносяться зубчасті колеса, вали, 
підшипники та багато Інших. Окрім деталей в різних літальних 
апаратах е також з'єднання та вузли загального призначення, на­
приклад, нар ізн і, зварні з'єднання, зубчасті, черв"ячні та Інші 
передачі.

Деталі літальних апаратів загального призначення використо­
вуються у досить великих кількостях, наприклад, мільйони зубчао- 
тих кол іс, міліарди підшипників кочення та Ін . Тому будь-яке 
удосконалення методів проектування цих деталей дозволяє одержа­
ти великий економічний ефект.

Деталі літальних апаратів спеціального призначення харак­
терні тільки для одного або кількох типів машин. Наприклад, це -  
повітряні гвинти, лопатки турбін т а -Ін ., які вивчаються у. спе­
ціальних курсах: "Конструкція л іта к ів ", "Конструкція авіадвигу­
н ів ” та Ін .

У будь-якому літальному апараті більшість деталей, з 'є д ­
нань та вузлів мають загальна призначення, що робить доцільним 
їх-вивчення у спеціальному курсі.

Курс "Основи розрахунків І  конструювання деталей та меха­
нізмів літальних апаратів” присвячений т е о р і ї , розрахунку та 
конструюванню деталей, Іх  з"єднань та вузлів загального призна­
чення.

Вивчення цього курсу базується нй знаннях, набутих студен­
тами при вивченні математики, механіки, опору матеріалів, ТММ,
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матеріалознавства та Ін .

Перелічені дисципліни використовують методи формальної ло­
гік и . Водночас курс "Основи розрахунків І  конструювання дета­
лей та механізмів літальних апаратів" роззиЕає Інженерні методи, 
в тому числі вміння синтезувати попередній досв ід , нащупувати 
нові І д е ї ,  моделювати з використанням аналогів.

Перехід в ід  формальної логіки теоретичних дисциплін до ев­
ристичної діяльності Інженера е однією Із  складових того важко­
го  якісного стрибка, який необхідно здійснити студенту при ви­
вченні курсу. " .

Як самостійна наукова дисципліна розгллдуванйй курс подіб­
ний до курсу "Деталі малин"почав складатися в XIX в.Перший під­
ручник з курсу був написаний у 1881 році профосором В.Л. Кирпи- 
човим.

І .  ПРОБЛЕМНІСТЬ І СТРУКТУРА КУРСУ

При проектуванні машини конструктор вирішує. безЛЇТ про- 
,блем. Багато з'цих проблем вивчають у курсі "Основи розрахунків 
І конструювання деталей та механізмів літальних апаратів". Як 
відомо, суть проблем -  у протиріччях. Вирішування проблем -  про­
цесе дослідження протиріч, це -  діалектика.

Розглянемо проблемність курсу на прикладі привода гвинта 
гелІокоптера.

Основні елементи привода позначені на рис. І . І .  Рух в ід  
двигуна за допомогою муфт передається на конічний та планетар­
ний редуктори, які знижують оберти двигуна І передають їх  через 
вал гвинта на повітряний гвинт.

Двигуни та повітряні гвинти вивчаються на спеціальних ка­
федрах. Інші елементи привода є предметом вивчення в курсі "Ос­
нови розрахунків І конструювання,деталей та механізмів літаль­
них апаратів". Ряс. І . І  в деякому розумінні -  це анатомія кур­
су , а символом останнього є редуктор.

Ось деякі протиріччя, які виникають при проектуванні при­
вода:

І .  Протиріччя між надійністю та масою привода. Збільшення 
перерізів деталей тр товщин їх  ст ін ок , з метою підвищення надій-
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н о ст і , приводить до зростання маси літального апарата. В л іта ­
ках першого покоління виробляли деталі з великим запасом міцнос­
т і ,  але через велику вагу такі літаки не злітали.

2 . Протиріччя між параметрами двигуна та редуктора. Кру­
тильний момент залежить в ід  потужності та частоти обертів :

т "  с  Т  ’

де Р -  потужність; 'П -  частота обертів .
Чим більшими е . оберти двигуна, тим менше його габарити та 

маоа, тому що діють менші момент І сили. Але при цьому збільшу­
ється передаточне відношення в ід  двигуна до гвинта І зростають 

складність та вага редуктора. Наприклад, у вертолітному редукто­
р і Р-7 е конічне зубчасте колесо, діаметр якого сягає 1000 мм, а 
вага становить 3000 кг.

3 . Протиріччя між конструкцією деталі та ї ї  технологічніс­
тю. Чим складнішою є конструкція деталі, тим, як правило, гірше
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ї ї  технологічність.

4 . Протиріччя між надійністю деталі та ї ї  вартістю. Вимо­
ги надійності забезпечуються зростанням затрат на виготовлення 
детал і. Наприклад, при підвищенні надійності підшипників кочен­
ня їх  вартість може збільшитися в сотні разів .

2 . МАТЕРІАЛИ ТА КРИТЕРІЇ ПРАЦЕЗДАТНОСТІ ДЕТАЛЕЙ МАШИН

2 .1 . Метеніали деталей маїїгин

Приступаючи до конструювання деталі конструктор вибирає 
матеріал для ї ї  виготовлення. Основними характеристиками конст­
рукційних матеріалів є м іцність, показники якої -  границі міц­
ності 6 g  , текучості 6 Т , витривалості б..^ ; контактна ви­
тривалість ( 6 Н{ ( т 6  ) ;  жорсткість (модуль пружності Е ) ;  
ударна в"язкІсть . пластичність, зн осост ій к ість ; щільність ( р  ) ;  
питомий показник міцності’ б ^ / р  .

При виготовленні деталей літальних апаратів використову­
ються головним чинок сталі та ї х  сплави, легкі алюмінієві спла­
ви, титан та його сплави, сплави на основі м ід і, пластмаси, ком­
позиційні матеріали, керамікометалеві матеріали (кермети) та Ін.

Сталі. Конструкційні статі містять вуглецю не більше 0,7%, 
за хімічним складом поділяються на дві основні групи -  вуглеце­
ві та леговані.

Сталь легована конструкційна містить домішки легуючих еле­
ментів, кожний з яких має умовне позначення ( X -  хром, М -  
молібден, С -  кремній, Н -  нікель, Г -  марганець, Ю -  
алюміній, Т  -  титан, ф  -  ванадій, Р -  бор ).

Часто використовують такі сталі: 45, 4ÛX, 38 ХА, ЗСХГСА, 
І5ХА, Ш ИТ, 25ХГТ, 20ХГР, 2?ХІТ, I2XH3A, І2Х2Н4А. І8Х2ША, 
І4ХГСН2МА, 20ХЗМВФВ, 38Х2МЮА, 40ХН2ї/іА, ШХІ5.

Для поверхневого зміцнення деталей, виготовлених Із  стал і, 
застосовуються р ізн і методи хім іко-термічної обробки.

Насичення поверхневого рару вуглецем називають цементацією, 
азотом -  азотування«, або нітруванням, вуглецем сумісно з азо­
том -  ціануванням, хромом -  хромуванням, алюмінієм -  алітуван­
ням, кремнієм -  силіціюванням.
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Цементації піддають стаді з малим (до 0,2%) вмістом вугле­

цю. Після цементації використовують гартування, внаслідок чого 
твердість поверхні досягає НРС 6 С .. .64 при твердості серцеви­
ни НІ?С 2 8 ..  .40 .

Азотують, як правило, середньовуглепеві сталі Із  вмістом 
вуглецю 0 ,3 . , . 0 ,4 Ї ,  які включають легуючі елементи, здатні ут­
ворювати з азотом міцні нітриди, наприклад, сталі 4ЭДН2КА. 
ЗВШ ЯА, 30Х2Н2ВМФА та Ін.

Процес азотування коштує дорого І потребує значно більше 
часу, ніж цементація. Так, для азотування деталей Із  сталі 
38ХМЮА на глибину 0 ,5  мм необхідно близько 70 годин, однак тер­
мічні деформації мінімальні І деталь не потребує чистової об­
робки. Азотування використовують для деталей, які мають ажурну 
конструкцію, наприклад, для вінців Із  внутрішніми зубцями.

Алюмінієві сплави. Для деяких марок алюмінієвих сплавів 
питомі показники міцності вищі, ніж для ста л і. Сплави алюмінію 
мають високу корозійну ст ій к іст ь , ї х  можна обробляти різанням 
І тиском, зварювати, паяти, ряд сплавів має добрі ливарні влас­
тивості .

За технологічними властивостями розрізняють сплави алюмі­
нію, які виливаються або деформуються, а за основними компонен­
тами -» силуміни (в  основному алюмІнІй-кремнІЯ) та дюралюміній 
(в  основйому алюкіній-мідь-марганець).

Сплави, які виливаються: А Л 2АЛ 4, АЛ5, АЛ7, АЛ8, АЛ9.
Сплави, що деформуються: ДІ, ДІ6Т, В95, АК4, АК8.
Титан та його сплави. Мають високі м іцність, в 'я зк ість , 

малу щільність при високій корозійній ст ій к о ст і. Деякі сплави 
титану, наприклад, ВТ6, ВТ8, ВТ9, ВТІ4, ВТІ5, ВТІ6, можуть зміц­
нюватись шляхом термічної обробки.

Мідь та ї ї  сплави. Це насамперед бронзи та латуні.
Бронзою називають сплави м іді з різними елементами, окрім 

цинку. В позначення марки бронзи входять букви Бр , а також 
такі позначення: А -  алюміній, Б -  берилій, 3  -  залізо,

К -  кремній, Н -  нікель, 0 -  олово, ф  -  фосфор. Бронзи 
мають хороші антифрикційні, внтихорозійні та ливарні властивос­
т і ,  Вони, використовуються для виготовлення підшипників з т е р - - 
тям ковзання та для Інших антифрикційних пар.



Д а т і  -  да.дд:а£Д.іі:й.;оаш а1.а£дІ Мають високі ан­
тикорозійні та антифрикційні властивості.

2.7. КдитзрІГ працездатності деталей ушшн

Працездатність деталей машин оцінюється певними критерія­
ми. Найважливіші з них -  м іцність, ж орсткість, зн о сс '-Ій к Ість , 
тепл остійк ість , в ібр ост ій к ість .

Цінність пси постійних напруженнях. Розрахунок деталей 
для нормальних напружень машин зводиться до виконання таких 
умов: *

а) б <  (& \ і

б) > [ 5 ] ,
° т а х

в) Гб]“ Т ^ '
Для дотичних напружень Т розрахунок аналогічний.

Для пластичних матеріалів приймаємо

= > ^йт = -
Розрахунки виконуємо з умов відсутності пластичних дефор­

мацій.
Для крихких матеріалів приймаємо

(̂іт = ’ Т’йт '
Розрахунки виконуємо з умов відсутності руйнувань.
Допустимі коефіцієнти запасу міцності:

[й ] > 1 ,2 . .  .1 ,8  -  для пластичних матеріалів;
[ 5 ]  ?  З -  для крихких матеріалів.

Розрахункові напруження визначавше методами опору матеріа­
л ів  у  небезпечних перерізах деталей. 7  табл. 2 .1  наведено роз­
рахункові р ізаш ий . як і д озвол я ть  визначити б і т ’ для про­
стих деформацій. Ш. еалЕрухевкч назяв-.івть иомІиалжашмя,-

Іри дії вапружеЕЬ зтюу або розтяту <6 І кручення Ґ роз­
рахунок здійснюємо за еквівалентніша напруженнями:

9
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Т а б л и ц я  2. 1

5ид
д еф о р м а ц ії Розрахунки на міцність

Розтяг

Стиск ** Я'~ш й .' ‘Г!іи я
Зріз

р~ ш
ш

V,
Я

р Площа

А » ” * * У *
Зминання

Р -& ,

<3х

сі & г

Плаща

&ЗЦ- ~Д  ̂ ~  [сізм] й ін  ~ р /  [Ззгг]

Дім *  0І-8

Кручення У -F .il Полярний момент
опору

т < т ]  Щ>= т/ [ ті
щ - о , г р 3 Ц-<хД)

щ=

Згин Мзг - Р £

1

Осьобуй момент  
опору

ПоздоІЇжнН
ст ійкіст ь

V

бзг '  ^но ^  Що = Мзг/і&зг]
_________________________ Ц -оіЧ
Коефіцієнт запасу стійкості 

^ - ' Ї н р / Д ї і ї с і  
Ркр - Л 2 Е Птіп І( 

^-коефіцієнтзДедення доб/кини,
Ет;п~ мінімальний момент інерції

або (о -  Д ІД  ^ [ £ с 7= ДІ'сЗЗ; 
ц> - а оер і ц ієнт поз до За  нього 

згину



II

Зекб = / б  + {тт) ’
де (бт/г т) = 4  -  для третьої т е о р ії мІцнос “ . ;

( б т / г т ) 2 = з  -  для четвертої т е о р ії міцності (г іпотеза  
питомої потенціальної енергії формозмінювання).

Допустимі напруження [ б ]  .  б т / [ 5 ]  .
Міцність п р и  змінних напруженнях. Більшість деталей машин 

працюють при змінних напруженнях. Змінні напруження характери­
зуються циклом напружень. Найчастіше зустрічаються цикли, пока­
зані на рис. ? .Ґ ,  де а -  симетричний, б -  віднульовий, в -  аси­
метричний цикли.

Рис. 2 .1

Основні характеристики циклів:

коефіцієнт асиметрії циклу:Г _  .^гсіП 
бтах

амплітудні напруження

6п ^тах ~ ^ т іп

середні напруження

^ т а х  + &тіп° т  = ----------ЯТ-------т 2
Щоб оцінити опір матеріалу деталі до д і ї  змінних напружень.
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Обмежена границя 
батрибаоості 

довгочасна жгниця 
ботрибалості

проводимо випробуван­
ня на витривалість, 
за даними яких будує­
мо криві втоми (криві 
Валера) (рис. 2 .2 ) .

Горизонтальна д і­
лянка кривої Велера 
відповідав довгочасній 
границі витривалості.

Для деяких мате-Рис. 2 .2
р іал ів (наприклад підшипникова сталь 1ГО5) криві втоми не ма­
ють, горизонтальної ділянки.

На рис. 2 .2  позначено: КІ0 -  базове число циклів; -
поточне число циклів; б ц  І б _ 1к -  довгочасні границі ви­
тривалості при симетричному циклі для зразків без концентрато­
ра І з концентратором.

Із  задовільною точністю похилий участок кривої витривалос­
т і апроксимуемо (виражаємо) рівнянням

‘  ' т ‘ - соп ь і,* к Ч - < ’ N0
ЗВ ІД К И

б* “ б.■-<Т

де т  -  показник степеня, ГП = 6 . . .2 0  залежить в ід  виду на­
пружень, термообробки та Ін .

6 ”. . .
Відношення - в -  ефективний коефіцієнт концентра-

б -ік
ц ії напружень 'вибирають з таблиць довідників). Для дотичних 
напружень Кт  = 1 + 0 ,б (К в - 1 ) .

Існує такс* теоретичний коефіцієнт концентрації напружень 
(рис. 2 .3 ) :

°С - 'та х
б и

де б н -  номінальні напруження, які розраховуємо за формулами 
опору матеріалів; б тах -  максимальні напруження, які визнала-



ІЗ
емо методами теор ії пружності 
або експериментально.

МІл Кб  та оС̂  має місце 
такий зв"язок:

кб т - “О.
де ~ коефіцієнт чутливості 
матеріалу деталі до концентра­
ц ії  нзпружекь (звичайно < ^ я  
« 0 , 6 . . . 0 , 9 ) .

Необхідно конст­
руювати деталі так, 
щоб концентрація на­
пружень була мінімаль­
ною. Наприклад, маємо 
деталь вал (рис. 2 .4 ) ,  
концентрацію напружень 
в якому знижують вико­
ристанням перехідних 
р ад іусів . І Кг
можна зменшити також застосуванням наклепу або хІмІко-термІчною 
обробкою. У чому полягає ефект? Виникають залишкові напруження 
стиску, які складаються з робочими розтягуючими напруженнями І 
зменшують ї х .  При цьому необхідно пам"ятати, що втомні тріщини 
спричиняються напруженнями розтягу, а границя витривалості при 
розтягу нижча, ніж при стиску.

Причиною пошкоджень деталей, які працюють при змінних на­
пруженнях, є ,  як правило, втомне руйнування.

Тому основний розрахунок деталей у даному випадку полягає 
у визначенні коефіцієнта запасу втомності міцності.

У випадку одноосного розтягу або згину та кручення коефі­
цієнт втомної міцності визначаємо за формулами;

Рис. 2.4

V к б і А ^ б т М і  бг - ^ [ $ г 1 >

де
КвЛ“ (кб/г + кР-іУ к у ; кгв -  (кг/є + кР- і ) /к у і



Є -  коефіцієнт впливу абсолютних розмірів поперечного пере­
р із у ; Кр -  коефіцієнт впливу шорсткості поверхні; Ку -  ко­
ефіцієнт впливу методів зміцнення; ^  І Ч̂ , -  коефіцієнт 
впливу асиметрії циклів напружень.

Для сталей Ч^ = 0 ,1 . . . 0 ,2 ,  Ч  ̂ = 0,5 •
Приблизно визначаємо

кт = 1+о,б(кв - 1) .

14

При сумісній д і ї  нормальних та дотичних напружень
5^  5Т

7 а + 5 !
>  Г в] =■ 1 ,3 ... 1,5.

Коефіцієнт запасу міцності знаходимо диференціальним ме­
тодом:

б  = 5 , • б 2 • 5 3 ,

де ^  -  в ір огід н ість  визначення напружень ( = І . . .1 ,5 ) ;
5 г -  однорідність механічних властивостей матеріалу ( 5г =

«  1 ,2 . . . 1 , 5 ) ;  Б3 -  вимоги безпеки ( Б3 * І . . . 1 ,5 ) .
Жорсткість -  це здатність деталей чинити опір зміні форми 

п ід .д ією  навантажень. У багатьох випадках остаточні розміри де­
талей беруть не за умовами м іцності, а за умовами ж орсткості.

Похідну в ід  силового фактора по відповідному переміщенню 
.називають коефіцієнтом ж орсткості:

г 1 . г в 1 ЛТ
С = Т  =Ч д '  ^  ~ Ц

де Р -  сила; Т  -  крутильний момент; Л -  коефіцієнт подат­
ливості; 5  -  лінійне переміщення; (р -  кутове переміщення 
(закрутка стержня).

Розглянемо визначення жорсткості для основних деформацій.
І . Стиск -  розтяг. Закон Гука 5 -  -& -т*•

Е А
Якщо р * І ,  то ~X ~ коефіцієнт податливості,

тобто деформація, яку спричинила одинична сила.
1 ЕАЗворотна величина С = —  =  =̂-Р- ■
X '

коефіцієнт ж орсткості,
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тобто сала, яка спричиняє одиничну деформацію.

2 . Згин. Максимальний прогин 
балки (рис. 2 .5 )

,3

^шах
Г  Г

К Е З

При

С =

Я = І

К Е  З

______ 1 г

і
Ру

Рис. 2 .5

коефіцієнт жорсткості балки на згин,

де К -  коефіцієнт, шо залежить в ід  розташування опор та ха­
рактеру навантажень, 3 -  момент Інерції перерізу відносно го­
ловної центральної о с і .

На рис. 2 .5  позначено: Я сила; {  - відстань між опо­
рами балки; 0  -  кут повороту вала внаслідок Зоно деформації.

3 . Кручення. Кут закрутки вала довжиною і  під дією кру­
тильного моменте Т

При Т  = І

-  коефіцієнт-жорсткості при крученні,

де модуль зсуву; 0о -  полярний момент Інер-
г ~ 2 (1 + /0  ” “ Я

ц ії перерізу вала; Ц -  коефіцієнт Пуассона.
Розрахунок на жорсткість зводиться до виконання умоч:

5  й [ § ]  ; У ^ [У І і 0  4 [ 0 ]  і [<р].

Вказані величини визначаються відомими методами опору матеріа­
л ів .

З н осостій к ість . Знос (спрацювання) являє собою поступове 
зменшення розмірів деталей внаслідок тертя.

Приблизно 8Ь% деталей виходять Із  ладу через спрацювання. 
Добудуємо графік залежності Інтенсивності спрацювання 11 

втд часу і  (р и с .‘ 2 .6 ) .  На цьому графіку виділимо три_еташг
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спрацювання: І -  пері­
од крЕг.ряідавання. по­
в'язаний Із  похибками 
виготовлення, деформа­
ціями та вигладжуван­
ням мі крсшерівнсстей;
П -  період усталеного 
спрацювання; Е -  пері­
од Інтенс.аакогоСкета- 
строфічисго)спрацюван- 
ня. Внаслідок зміни 

розм ір ів , форми та появи додаткових зазорів на деяких ділянках 
контакту можуть виникнути підвищений тиск або порушення умов 
змащення, І тому Інтенсивність спрацювання зростає.

Для зменшення спрацювання необхідно:
1) 'використовувати рідинне тертя;
2 ) зменшувати [ р і  І [ р * ]  у контакті, де р -  питомий 

тиск; V  -  швидкість;
3) застосовувати зносостійкі покриття.
Т еплостійкість. У результаті нагрівання можуть виникнути

такі шкідливі явища:
1) зменшення несучої здатності деталей внаслідок зниження

механічних характеристик ( б т  , б в , та І н . ) ;
2 ) розрив мастильного шару внаслідок зниження в 'язкості 

мастила та поява металічного контакту (заїдання);
3) зміна зазорів у рухомих з'єднаннях, наприклад у підшип­

никах кочення;
4) зниження точності внаслідок температурних деформацій. 
В ібр ост ій к ість . В ібростійк ість  -  здатність конструкцій

працювати без недопустимих коливань.

3 . НАДІЙНІСТЬ ДЕТАЛЕЙ МАШИН

Надійність деталей машин -  це здатність виробів зберігати 
працездатність протягом заданого часу.

Втрату працездатності виробу називають відказом.
Основні характеристики надійності:
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І .  Ім овірність безвідказної роботи

і

Р(о -  М
біЗк

•= 1
N, &ійк

1 . 1 “ ^Но'------ ' и г ~ -
де N0 -  загальна кількість деталей; -  к ількість дета­
лей, що відказали за час І  ; -  Імовірність відказу за

^  Т од і. Р ( 0  + Р( і ) ~ 1 .
Ім овірність безвідказної роботи системи при послідовному 

з'єднанні елементів дорівнює добутку Імовірностей безвідказної 
роботи елементів:

Р0(О  "  Р1(0  * Р2(і) — Рп (і) ?  РК О  ’

Тому надійність складних систем виходить низькою, наприк­
лад: якщо 10 елементів мають однакову Імовірність безвідказної 
роботи 0,97,то Рс^  -  0,9710 »  0,74 , тобто практично ои-
стема непрацездатна.

Іноді неможливо підняти надійність малини за рахунок на­
дійності окремих елементів. Тоді використовують резервування, 
тобто паралельне з ’єднання елементів.

У цьому випадку Імовірність 
безвідказної роботи системи

Рс(0 " І" (І рі(« »
або

Рс«> '  1 - П (1-Р,и) ■
Наприклад, маємо систему Із  
двох елементів (ри с. 3 .1 ) ,  Імовірність безвідказної роботи яких

Рис. 3 .1

Рі(0  ”  Рі ( »  "  Р2 (і) =  1 РЩ) “  Гіа )  “  р? (0  =  °>1 •
Тоді . Рс(1) я 1- (1-0,д)2 = ■ 0, 99 , тобто надійність зрос­
ла. .. •

2 . Інтенсивність в ід к а зїв . Це число в ід казів , яке припа­
дає на одиницю часу.

Г библиотєнаЛ
ларьксвского 

1 ивнаигіонибго ин-тп'а І 
&  З; Е ^ У ук6рск~о.-о{
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Для розглянутого (певного) момента часу Інтенсивність в ід -

казів

^ (1 )  ~
ДМ

бідк

Мх д і

де д  ... число об"ек тІв , що відказали в Інтервалі часу в ід  
і  до д і  ; ^  -  N0 -  И * 8к .

Інтенсивність вІд - 
казів  характеризується 
таким Г[ фіном надій­
ності (рис. 3 .2 ) ,  на 
якому виділяють три пе­
рі оди.

Період І мас під­
вищену Інтенсивність 
в ід казів  через похибки 
виготовлення (дефекти 
виробництва).

Період П -  період 
нормальної експлуатації, в якому відкази мають випадковий харак­
тер.

Період Ш -  період втомних та зносоввх в їд казів . Внаслідок 
нагромадження втомних пошкоджень, спрацювання, старіння за І тс.
П періоди Інтенсивність в їдказів  зростає.

Для періоду нормальної
експлуатації

( і )
-Лі

де е  -  основа натурального 
логарифма.

Це означає, що надійність 
зменшується Із  збільшенням ча­
су роботи за експоненціальним 
законом (рис. 3 .3 ) .  ь
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Шляхи підвищення надійності:

1 . Використання високоміцних матеріалів І зм іцнїгчої тех­
н ол огії.

2 . Підвищення яносостІйкостІ.
3 . Застосування резервування.

4 . МЕХАНІЧНІ ПЕРЕДАЧІ

Механічними передачами навивають механізми, які служать 
для передачі енергії на відстань з перетворенням швидкості та 
моменте.

Навіщо потрібні механічні передачі? Розглянемо схему прос­
того привода (рис. 4 .1 ) .  Відомо, що якщо двигун виконати тихо­
хідним, то він буде важким І громіздким. Тому вигідно використо­
вувати швидкохідні двигуни та механічні передачі з великим пере­
даточним відношенням І ККД.

Основні характеристики силових механічних передач: переда­
точне відношення і  , потужність Р , кВт, крутильний момент Т  , 
Н-м, коефіцієнт корисної д і ї  р . Передаточне відношення і  «

* , де И -  частота обертів , хв~*.
"г

Крутильний момент на швидкохідному валу 

Т, -  9550
П1

Крутильний момент на тихохідному валу

Тут ?  =  -# ■ Д9

Т2 - Т ,  - і

-  рі ?  •



20
Механічні передачі поділяють на дві основні групи:
1. Передачі, які використовують тертя:

-  пасові;
-  фрикційні;

•- хвильові фрикційні.
2 . Передачі зачепленням:

-  гвинт-гайка;
-  зубч асті;
-  червнячні;
-  хвильові;
-  ланцюгові та Ін .

Такі передачі призначені для перетворення обертального ру­
ху в поступальний І навпаки (при високому ККД).

Найбільше використання одержали такі різновиди передач 
гвинт-гайка:

1) гвинт-гайка з нарізкою ковзання;
2) кульково-гвинтова;
3) планетарна ролико-гвинтова;
4) хвильова гвинтова.

4 ,1 .1. Передача гвинт-гайка з нарізкою ковзання

Основними деталями

4 .1 , Передачі гвинт-гайка

^ ч ( ч ч ^ ч т к к і

Втулка (гайка) гвинтової передачі з на­
різкою ковзання с цилін­
дричний стержень Із  зов­
нішньою нарізкою (гвинт)
І втулка Із  внутрішньою 
нарізкою (гайка) (р и с .4 .2 ) .

Нарізки ковзання бу­
вають так і: І -  метрична, 
2 -  трапецеїдальна, 3 -  
упорна, 4 -  прямокутна та 
Ін . (рис. 4 .3 ) .

Рис. 4 .2
Основні параметри на­

різки розглянемо на прзкла-
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Рис. 4 .3

дІ метричної нарізки. Покажемо теоретичний (трикутний) І фактич­
ний профілі нарізки (рис. 4 .4 ) ,  де сі -  зовнішній діаметр, що 
е номінальним діаметром нарізки; сі2 -  середній діаметр наріз­
ки, на якому ширина западини дорівнює товщині витка нарізки; .

СІ) -  внутрішній діаметр нарізки, що е діаметром вершин внут­
рішньої нарізки; оС -  кут профілю; Р -  крок нарІвки; П -  
число заходів нарізки; Р-П -  х ід  нарізки, для однозахІдної 
нарізки ї ї  х ід  -  Р .

Розкрутимо гвинтову лінію по середньому діаметру (рис, 4 .5 ) .
Позначимо Т  як кут підйому нарізки по оередній гвинтовій

л ін і ї :
Р п /згсіг  •

УсІ нарізки та передачі гвинт-гайка в цілому оцінюють за
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такими параметрами: ККД, міцність, 
технологічн ість, здатність до дов­
гочасної експлуатації.

ККД дорі внюе р
Ь}(у+с?')'

Я сії де (о -  зведений кут тертя. 
Зведений кут тертя (у =

Рис. 4 .5

цІвнт тертя; р  -  кут нахилу робочої грані нарізки.
Найбільший ККД має прямокутна нарізка, найменший -  метрич­

на.
У нарізці ковзання р * 0 ,2 . . . 0 ,4 .  Такі нарізки в б іль­

шості випадків самогальмІвнІ.

4 .1 .2 .  Кульково-гвинтова передача

У кульково-гвинтовій передачі між нарізкою гвинта та гайки 
знаходяться проміжні елементи-кульки (рис. 4 .6 ) .  ККД такої на­
різки р = 0 ,9 . . .0 ,9 6  внаслідок використання коефіцієнта тертя

При обертах гвинта кульки перекочуються в канавках гвинта 
та гайки. Вони циркулюють у замкнутому контурі І -3  витків на­
різки . Викочуючись з нарізки кульки повертаються у вихідне по­
ложення по обвідних каналах.

коченкя.
О&бідний 
- канал

Рис. 4 .6
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У кульково-гвинтових передачах одержали поширення такі 

профілі нарізки: напівкруглий; арочний з двоточковим контактом; 
арочний з чотириточковим контактом (рис. 4 .7 ) .

Рис. 4 .7

Недоліками кульково-гвинтової передачі е низька техноло­
г іч н ість , в ідсутн ість  самогальмування та низькі оберти гвинта, 
які обмежуються швидкістю переміщення кульок по обвідному кана­
лу.

Кульково-гвинтові передачі виготовляють Із  сталей ШХІ5, 
ШХІ5СГ І цементованих сталей, наприклад 12УНЭЛ, при 6 0 . . .
. . .6 5 .  їх  використовують у системах керування л іта к ів , верста­
т ів  Із  ЧГ1У, роботах та Ін .

4 .1 .3 .  Планетарна ролико-гвинтова передача

Планетарна ролико-гвинтова передача за конструкцією подіб­
на до роликового підшипника кочення (рио. 4 .3 ) .  Вена містить у 
собі гвинт І гайку з багатозахідною трикутною нарізкою. Між 
гвинтом І гайкою розмішані ролики-сателІти. Нарізка роликів ви­
пукла .

При обертанні гвинта ролики під дією сил тертя здійснюють 
планетарний рух. Гайка разом з роликами переміщується вздовж 
осі гвинта.

ККД такої передачі £ = 0 ,7 . . . 0 ,9 .  Нарізка не є оамогаль- 
мівною, має виші, порівняно з кульково-гвинтовою передачею, на­
вантажувальну здатність І жорсткість внаслідок великого числа
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С

УА У Ш Ш Ш Щ , -Корпус 

.гбинт

X
Ф Ж Ж Ж .л

\
Тч“  
ч

ролик 
~(б... 12 шт.)

-  гайка.
(6тулка.)

Рис. 4 .8

точок контактів, а тако* більшу швидкохідність.
Гвинт, виготовляють Із  хромонікелевих сталей, наприклад 

40ХН2МА', при НЯС 4 0 . . .5 0 ,  гайку та ролики -  Із  сталей ШХІ5, 
ШІ5СГ при НЯС 5 7 .. .6 2 .  Планетарні ролико-гвинтовІ передачі 
використовують у системах керування л ітак ів  І роботів .

4 .1 .4 .  Хвильова гвинтова передача

Хвильова гвинтова передача с подальшим розвитком передачі 
гвинт-гайка.

Вона також містить у соб і гвинт І  гайку з нарізкою. ВІдм 
на полягає в тому, що у хвильовій гвинтовій гередачІ гвинт аб 
гайка являють собою гнучкий елемент, а передача споряджена но 
вим елементом -  генератором хвиль деформації. При цьому пере? 
рання руху здійснюється в результаті деформування гнучкого е.і 
мента генератором хвиль.

Покажемо схему хвильової передачі гвинт-гайка з жорсткої 
гайкою (ри с. 4 .9 ) .

Передача містить у  соб і гнучкий гвинт, виконаний у в и т  
тонкостінної оболонки, жорстку гайку та генератор хвиль, розт 
шований всередині гвинта.

Гнучкий гвинт має середній діаметр нарізки, менший прийі 
но на дві висоти профілю, ніж середній діаметр жорстко 
гайки. Нарізка гвинта вводиться у взаємодію з нарізкою гайки 
шляхом деформування гвинта генератором хвиль, І  гвинт одержу!
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еліптичну форму. Величина радіальної деформації -  \Х/0 • Кон­
такт нарізок гвинта та гайки здійснюється по великій осі еліп­
са. При обертах генератора хвиль через деформування гнучкого 
гвинта та за рахунок різяиаї довжин периметрів гвинта та гайки 
відбувається перетворення руху. Хвильову гвинтову передачу най­
частіше використовують для одержання дуже малих І  точних осьо­
вих перемішань. ККД ї ї  дуже низький -  приблизно 0 ,1 .

4 .1 .5 .  Розрахунки передач гвинт-гайка
*

У передачах гвинт-гайка розраховують, як правило, гвинт І 
нарізку.

Гвинт розраховуємо на стиск (розтяг) І поздовжню ст ій ­
кість від осьової сили . Розрахунок нарізки залежить від  
типу передачі гвинт-гайка.

Внутрішній діаметр нарізки з умови міцності гвинта на 
стиск:

б  -  і  [ б ]  —  «і, -  / 4 ^ / ( 3 г [ б ] ) ' ,

де [ б ]  = б т  / б  -  допустимі напруження; бт ~ границя теку­
ч о ст і; 5  = 2 . . . 3  -  коефіцієнт запасу міцності при статичному 
навантаженні, при позацентровому прикладанні навантажень Б ■
= 4 . . . 5 ;  р> -  1 ,1 . . . 1 ,3  -  коефіцієнт, що враховує дію крутиль­
них моментів гвинтової пари та п"яти опору.

Внутрішній діаметр нарізки з умови поздовжньої ст ій к ост і:
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5 У “  ГкрЛ а > [5 у ]  ,

де Ркр визначають за формулою Ейлера_______
а ,  -

Тут [ 5 у ]  -  допустимий коефіцієнт запасу ст ій кості (звичайно 
[ 5 у ]  = 2 , 5 . . . 5 , 0 ,  менші значення' ( 2 , 5 . . . 4 )  -  для вертикаль­

них, більші ( 3 , 5 . . .5 )  -  для горизонтальних гв и н т ів )) ; -  ков 
фіціент зведення д о в ж и н и , я к и й  залежить д ід  умов закріплення 
гвинта; {  -  довжина стиснутої ділянки гвинта.

У передачах Із  нарізкою ковзання часто визначають діаметр 
гвинта І з третьої умови -  допустимого питомого тиску в наріз­
ц і. Остаточно приймаємо найбільший діаметр нарІ'-ки гвинта, 
одержаний з трьох умов. Потім знаходимо число витків нарізки г 
кя теж Із  трьох умов:питомого тиску (обмеження спрацювання на> 
р ізк и ), згину, зр ізу  витків.

В Інших передачах гвинт визначаємо аналогічно, але нарїв' 
ку розраховуємо на контактну м іцність.

Більш докладно конструкції передач гвинт-гайка та їх н і 
розрахунки викладено в навчальному посібнику [ в ] .

4 .2 .  ФгикцІйнІ передачі

Фрикційні передачі -  це передачі, в яких рух в ід  ведучої 
ланки до веденої передається силами тертя.

Фрикційні передачі поділяють на дві групи: передачі нерв- 
гульованІ, або просто фрикційні передачі, які мач?ь постійне 
передаточна підношення (рис. 4 .1 0 ) ; передачі регульовані, або



варіатори, які дозволяють безступінчасто регулювання передаточ­
ного відношення (ри с. 4 Л І ) .

Сили тертя виникають у м ісці контакту фрикційних елемен­
т ів  під дією сили Рп , яка їх  притискує один д одного (див. 
рис. 4 .1 0 ) . При цьому між коловою силою ^  т силою тертя И 
мусить додержуватися співвідношення б  Г . Для фрикційної 
передачі з циліндричними котками ^ = Гп {  , де і  -  коефіці­
єнт тертя.

У фрикційній передачі з гладкими циліндричними котками пе­
редаточне відношення і  -  Г ^ /П г = И г/ГР і С1—є ' ) ]  , передаточ­
не число І! = Лв Є = 0 ,0 1 . . .0 ,0 3  -  коефіцієнт ковзан­
ня. Передаточне відношення варіатора (див. рис. 4 . I I )

І »  Гц /Л гуа ,- = і? 2 У а г /(К іО - е ) )  •
Для надійності зчеплення котків та з метою запобігання їх  

буксування приймаємо
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де К -  запас зчеплення; 
дач, К = 3 — для передач приладів.

Коефіцієнт тертя у фрикційних передачах має для різних ви­
падків такі значення: сталь по сталі в маслі -  Р = 0 ,0 4 . ..0 ,0 5  
сталь по сталі або чавуну без змащення -  і  »  0 ,1 5 . . .0 ,2 0 ; 
сталь по текстоліту або фібрі без змащення -  і1 - 0 ,2 . . . 0 ,3 .

При коефіцієнті тертя і  * 0 ,1  І запасі зчеплення К = 
■ 1 , 4  за прийнятою формулою одержимо, що сила притискування кот­
ків Рп = 1А . Для порівняння нормальна сила в зачепленні 
зубчастих передач Рп я: 1,07 ^  .

Переваги фрикційних передач:
-  простота конструкції;
-  плавність та безшумність роботи;
-  можливість безступінчастого регулювання передаточного 

відношення.
Недоліки фрикційних передач:
-  великі навантаження на вали та підшипники;
-  несталість передаточного відношення;
-  порівняно низький ККД ( 0 ,8 . . .0 ,9 5 ) .

к Ь
'п $

К = 1 ,2 5 . . . 1 ,5 -  для силових пере-
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Основне використання фрикційні передачі мають у безступін­

частих варіаторах. У більшості фрикційних передач та варіаторів 
потужність, яка передається, -  не більше 20 кйт. Відомі конст­
рукц ії, що передають кілька сот кіловат.

4 .2 .1 . Ковзання у фрикційних передачах

На робочих поверхнях фрикційних елементів виникає ковзан­
ня, різновиди якого так і: буксування, пружне І геометричне ков­
зання. •

Буксування настає при перевантаженнях, коли не додержуєть­
ся умова ^  < Р . Тому при проектуванні приймаємо достатній 
вапас зчеплення К .

Пружне ковзання пов"язано з пружними деформаціями в зоні 
контакту. Первинний контакт по л ін ії  або в точці переходить 
під навантаженням у контакт по деякій площадці. Р івн ість  коло­
вих швидкостей додержується на точках одн ієї л ін і ї .  В у с іх  Ін ­
ших точках виникає ковзання.

Виникнення пружного ковзання розглянемо на фрикційній пе­
редачі, яка складається з двох котків Ірис. 4 .1 2 ) . На ділянці 
1-2 на ведучому елементі волокна сти сн ут і, на веденому -  роз­
тягнуті, на ділянці 2-3 -  навпаки. Виникає контакт укорочених 
І поздовжніх поверхонь, що спричиняє до ковзання.

Геометричне ковзання виникає через нерівність швидкостей 
у точках контакту.

Розглянемо лобову передачу (рис. 4 .1 3 ) . Швидкість V, ро­
лика постійна, швидкість диска V? пропорційна радіусу. Швид­
кості V] І У2 збігаються тільки в одній точц і, тут яоефіці-



29
ент відносного ковзання 

£ * 0 . На решті точок спо­
стерігається ковзання Із 
швидкістю , тут

V, -Уа
(ги

4 .2 .2 .  Види руйнування фрикційна* передач

І .  Втомне викришування (п іт ін г ) . Характерне длЛ передач, 
що працюють при рідинному змащуванні. В місцях контакту роликів 
виникають нормальні та дотичні напруження (рио. 4 .1 4 ) . ЦІ напру­
ження є змінними (рис. 4 .1 5 ) : 2 * 0 ,78  ^  ; Т н т а х  • 0 ,3  б н ;

^  н поберх = 0 ,2  •

Контактну звіачу те о р ії пружності вперше вирішував Герц 
( Н. Herz , 1881 р . ) ,  Ім’ ям якого позначені контактні напру­
ження.

Якщо б н > [ б н ] , то на поверхні роликів з ’ являються втом­
ні мікротрішини, розташовані о ід  деяким кутом до поверхні (вплив 
сил тер тя ).
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Потрапляючи в ці м ік- 

ротріщини в зоні контакту, 
мастило, стиснуте в малому 
об'ємі,спричиняє розклиню­
ючу дію. Тріщина розширю­
ється -  І шматочок металу 
відколюється (викришуєть­
ся) (рис. 4 .1 6 ) .

2 . Спрацювання. Спо­
стер ігається  в передачах, ио працюють без змащення.

3 . Заїдання (задир поверхні). Це руйнування пов"язано з 
буксуванням.

Усі перелічені руйнування залежать в ід  величини контактних 
напружень 6 Н .

' 4 . 2 . 3 .  Розрахунок фрикційних передач 
за контактними напруженнями

Робоча поЬерхн» 
ролика.

Контактні напруження у фрикційному контакті визначаємо за 
формулами Герца.

Розрізняють два випадки початкового стикання фрикційних 
елементів: І )  стикання по л ін і ї ;  2 ) стикання в точці.

Через велику різноманітність форм котків,кожна пара яких має 
св ій  введений радіус кривини, не Існує загальної формули для роз­
рахунків на контактну м іцність.

Початкове стикання пс л ін ії 
(рис. 4 .1 7 ) .  Контактні напруження зна­
ходимо за формулою

коефіцієнт, який враховує механічні 
властивості матеріалів зубців^ ,



ЗІ
Е2 -  модулі пружності матеріалів котк ів ; V] , т)2 -  коефі­

цієнти Пуассона;

к-Ь% -  нормальне навантаження на одиницю довжина кон-

тактних л ін ій ; Рп -  нормальна сила стаску фрикційнах роликів 
(к отк ів ); "б -  довжина контактної л ін і ї ;  р ^  -  зведений ра­
д іус кривини, який визначаємо Із  формули зведеної кривини:

1 л_
Рі

1 2
“ЗГ

2
2̂Р Зб Яі Рг 

Знак або залежить в ід  контакту -  зовнішнього чи 
внутрішнього: зовнішній контакт -  внутрішній -  

Для передачі (див. рис. 4 .17 )

1 _ 2 „ 2 _ 2
Р зб 31 сіг

+ _ і _  _ _ 2 _  / Л і і Л  , 
“ сі, < і Л  и '

тому що
І2-  3,и.

Після підстановок у формулу Герца одержимо

б „ 4ТіК и±1
и1(1? п

(4 .1 )

де

0 ,2 . . . 0 ,4 .
- 4

Формулу (4 .1 )  використовуємо для перевірних розрахунків. 
У проектному розрахунку знаходимо СІ̂  з формули (4 .1 ) :

Ф - 3/ А Ті К- ІІ±1
* 4  Г*н]Г У

Початкове стикання в точ ц і. При початковому стиканні фрик­
ційних елементів у точці (дв і кулі, куля та площина І  т . І к . )  
(рис. 4 .18 ) контактні напруження визначаємо за формулою

, / Т еГ  г.  і
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-  зведений радіус кривини.

Р іс . 4 .18

4 .2 .4 .  Матеріали, та допустимі напруження 
для фрикційних передач'

Основні вимоги до матеріалів фрикційних елементів:
1 . Значні зносостій кість  І поверхнева міцність.
2 . Високий коефіцієнт тертя.

х  3 . Великий модуль пружності, щоб площадка контакту була 
мінімальною для запобігання втрат на ковзання.

Найчастіше використовуються такі пари:
І .  Загартована сталь По загартованій стал і. Такі матеріали 

працюють у мастилі. При цьому габаритні розміри мінімальні,а ККД 
іиуссіїмвльний.Алв виникав потреба у високій точності виготовлення 

-Найбільш придатні підшипникові сталі ШХІ5 та І н . ,  а також 
леговані цементовані сталі 18X11, 20ХНЗА та Ін . при Н Я С бО ...

2 . Сталь-пластмаса. Точність виготовлення елементів нижча,
ніж у стальних. Працюють без змащення. Коефіцієнт тертя макси­
мальний. Але ККД нижчий, а габаритні розміри більші порівняно 
8Ї стальними. ' '

3 . Пресований асбест . гумотканинні матеріали та кожа. Ви­
користовуються як обкладки фрикційних’ котків.

Допустимі напруження для загартованих до Н1?С > 60 сталей: 
при початковому контакті по л ін ії [ б н] = 000 ...1200  МПа; 
при початковому контакті в точці [б н]  = 2 0 0 0 .. .ЗОЮ МПа.

Для текстоліту без змащення при контакті по л ін і ї  [ б н] = 
* 8 0 ...1 0 0  МПа.

. .  .65 .

4 .2 .5 .  Фрикційні .заріатори

Умовно воІ варіатори можна поділити на дві групи: І )  прос­
т і  варіатори, з безпосереднім контактом ведучої та веденої ла­
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нок; 2) варіатори з проміжними ланками.

Варіатори в основному характеризуються ККП, потужністю, 
яка може передаватися, І  діапазоном регулювання.

До першої групи відносяться лобові в а р іа тор и (д и в .р и с .4 .ІІ), 
дискові варіатори (рис. 4 .1 9 ) та Ін.

Лобові варіатори використовуються для малих навантажень у 
гвинтових пресах, приладах І т .д .  Діапазон регулювання Д <  3.

Дискові варіатори передають значні потужності ' по 400 кВт) 
за рахунок великого числа контактів. Незважаючи на те , що дис­
ків багато, завдяки ї х  малій товщині дисковий варіатор має ком­
пактну конструкцію. Кого ІЖД І? = 0 ,8 5 . . .0 ,9 ,  діапазон регулю­
вання Д  < 4 .

Рис. 4.19

Прикладами варіаторів з проміжними ланками е кульковий 
(рис. 4 .20 ) І торовий (рис. 4 .2 1 ) варіатори.

Рис. 4.20 Рис. 4.21

Кульковий варіатор мас ККД ^ * 0 ,8 . . .0 ,8 5 ,  передає потуж­
ність до Р ■= ? кВт, його діапазон регулювання Д  = 1 0 .. .1 2 .
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Торовпй варіатор мае порівняно високий ККД і? * 0 ,9 5 , ви­

користовується при потужностях Р< 20 кВт, його діапазон ре­
гулювання А = 3 . . .6 .2 5 .

’ Передаточні відношення простих варіаторів ,показаних на схе­
мах (див. рис. 4 Л І І 4 .1 9 ) :

і  ________О і_____= _ Е т г _ ;

П2Уаг 0 - £ )

І  „ П1______R2 max . і _ nt _ R2mtn
тах ^2mtn R1 0 - £ ) mln ^2max Ri 0 ~ O

Характерним для них e Rj = const І R2 = v a r  .
Діапазон регулювання цих варіаторів

Д _ R2 max І  max _ R2 max 
^2 min І-min R2rnin

Передаточне відношення варіаторів з проміжними ланками 
(див. рис. 4 .20  та 4 .2 1 ) :

t  ni -  R 2 v a r  .
П2 v a r  Ri var (1  -  Є )

і т- Пі -  rnax 1 Пі _  R2 min
max n2 min Rim in 0 ~ O  ’ mtn ^ m a x  R im ax^~£)

Для них характерні R iver І R 2yar •
Діапазон регулювання цих варіаторів

А  = п2 max  ̂max R 2 max R 1 max
n 2 min •̂min R1 mtn 0 ~ £ ) R2mln

де
О
max = R2 max •

Отже, А
р2_ "max Rmax = i T .
Rmtn-

’ p"min
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4 .3 . Зубчасті передачі (ЗП)

4 .3 .1 .  Типи-зубчастих передач

Циліндричні ЗЕ. Це передачі з паралельна.- валами 
(рис. 4 .2 2 ) .

Рис. 4.22

Розрізняють прямозубчасті, косозубчасті та шевронні цилін­
дричні ЗП.

Косі зубці підвищують навантажувальну здатність І плавність 
роботи зубчастої передачі, що знижує габаритні розміри та масу. 
Звичайно у них р  = 8 . . . 1 8 ° .  Але вони мають суттєві недоліки.
В цих передачах з'являються осьові сили, які залежать в ід  кута 
р>. Чим більше кут р  , тим більше осьова сила . При цьо­

му додатково навантажуються опори та корпуси. Тому перевага

Рис. 4 .23



віддається шевронним зубцям, бо в них осьові сили врівноважу­
ються (рис. 4 .2 3 ) . При цьому використовують |3 - 2 5 . . .4 0 ° .

У загальному машинобудуванні застосовується приблизно 30% 
косозубчастих передач,І частка ї х  зростає. В редукторах І при­
водах авіаційних виробів приблизно 97% циліндричних колі о с при- 
мозубими. Пояснюється це тим, шс технологія точних зубчастих ко­
л іс  складна, а косозубих -  ще складніша. Окрім цього, підвищені 
осьові сили потребують більш складних опор І корпусів. Прямозу- 
6І колеса, виготовлені за 5-м ступенем точн ості, мають вищу, 
ніж к осозуб і, питому навантажувальну здатність.

Конічні ЗП. Це передачі'з  осями, що перетикаються. Розріз­
няють прямозубчастІ ( а ) ,  косозубчастІ ( б ) ,  з круговими зубцями 
(в )  конічні ЗП (рио. 4 .2 4 ) .

36

Рис. 4.24

Порівняно з циліндричними колесами навантажувальна здат­
н ість  конічних коліс нижча, тому що складно домогтися точного 
прилягання зубців, а пятно контакту, як правило, змішене.

П р а в и л о .  Там, де можливо, конічні колеса ке вико­
ристовують (перевагу віддають циліндричним ЗП).

Водночас у техніці ї х  застосовують дуже широко через умові 
компоновки: в гелІокоптерах, роботах, автомобілях та Ін.

Використовуються конічні колеса з прямими та круговими 
зубцями (рис. 4 ,2 4 , а , в ) ,  зараз -  частіше з останніми, бо воні 
мають більш високу навантажувальну здатність І технологічність, 
В а в іа ц ії з у с іх  змонтованих конічних коліс -  Б0% з круговими 
зубцями, швидкохідні та важконавантаженІ -  тільки з такими зуб­
цями.

Гвинтові та гіп о їд н і ЗП. Це передачі з перехресними осілій 
валів, тобто ос і перехрещуються (рис. 4 .25 ) Зубці мають точко­
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вий контакт.

В цих передачах 

має місце загальний не­

долік: підвищене ковзан­

ня в зачепленні та по- 

в"язане з цим спрацюван­

ня та схильність до 

заїдання.

Гвинтові передачі (див. рис. 4 .2 5 ,а) використовуються у 
текстильному та харчовому машинобудуванні, гіп оїд н і (див. 
рис. 4 .2 5 ,6 ) -  у станках, автомобілях та 1н.

Розрізняють такі профілі зубців: І )  евольвонтняй(основний); 
2) циклоїдальний; 3) круговий (зачеплення НовІкова).

Переваги зубчастих передач:
1. Високі надійність І навантажувальна здатність. Наприк­

лад, редуктор двигуна НК-І2 для літака "Антей" передає потуж­
ність 15 тис, кінських сил при малих габаритних розмірах.

2 .  Достатня довгсвІчнІсть.Редуктор ТВД АІ-24 удосконалили 
так, що після 8000 часів  роботи нема сл ід ів  спрацювання на зуб­
цях.

3. Високий ККД -  до 0 ,9 9 .
4 . Постійність середнього передаточного відношення. 
Недоліки зубчастих передач: .
1. Для виробництва зубчастих колІо потрібні складні облад­

нання та Інструмент.
2. Зубчасті передачі е джерелом шуму, коливань та динаміч­

них навантажень при високих швидкостях.
3. Неможливість регулювання швидкості.
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4 .3 .2 .  Точність зубчастих передач

Точність ЗП е одним з основних показників їх  я к ост і. Точ­
н ість  виготовлення ЗП регламентується такими документами:

1 . ГОСТ 1643-61 -  циліндричні ЗП.
2 . ГОСТ 1758-81 -  конічні ЗП.
3 . ГОСТ 3675-81 -  черв“ячнІ передачі.
Точність ЗП характеризується ступенем точності, а також 

нормою бічного зазора або видом спряження.
Стандарти передбачають 12 ступенів точн ості. Із  збільшен­

ням номера ступеня точність зменшується (табл. 4 .1 ) .
Т а б л и ц я  4. 1

І 1 2 3 1 4 5 6 7 1 8 9 1 10 И  Л2 _
Перспек­
тивні ЗП

Особливо 
точні ЗП

Точні ЗП ЗП серед­
ньої точ­
н ості

Грубі ЗП Дуже, 
грубі ЗП

Ступінь точності включає три незалежні норми:
1 . Норма кінематичної точн ості. Пов'язана з нагромадженої) 

похибкою основного кроку та биттям,тобто характеризує похибку 
передаточного відношення за один оберт зубчастого колеса. Має 
велике значення для ЗП приладів І  слідкуючих систем.

2 . Норма плавності роботи. Характеризує похибки кроку та 
профілю зубців, які багатократно повторюються за один оберт. В 
міру погіршення плавності зростають коливання колової швидкост 
та дІнамІчнІ навантаження в зачепленні.

3 . Норма контакту зубців. Характеризує повноту прилягання 
зубців І концентрацію навантажень по довжині ї х  контакту.

Для запобігання заклинювання зубців у зачепленні має бути 
гарантований бічний зазор. Стандарти передбачають шість видів 
бічних зазор ів , або спряжень зубців:

)
зазор е 0

Е . Д С 

зростає

В А
І нормальний бічний зазор

Варіанти умовних позначень точності ЗП:
І .  Якщо всі три норми мають однаковий ступінь точності,

6-В ГОСТ 1643-81.то
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2 . При комбінуванні норм

6-5 -5 -В
Н.кінематичної | 
точності

Н.плавності

Н. контакту

ГОСТ 1643-81 
Бічний
зазор

В ав іац ії у  важконавактаженях І швидкохідних редукторах 
використовуються зубчасті колеса Із ступенем точності 5 1 6 ,  
для деяких -  Із 4-м ступенем точності.

Авіаційні зубчасті передачі відносяться до передач "точних 
під навантаженням". Завдяки модифікації профілю його замір може 
показати, що профіль не е точним. Але при навантаженні внаслі­
док деформації зубців точність буде високою.

Точність зубчастих передач спричиняє величезний вплив на 
їх  працездатність. Так, зниження похибки по основному кроку в 
три рази підвищило ресурс редуктора типу АІ-24 у чотири рави.

4 .3 .3 .  Сили, які діють у зачепленні

Пил!ндричн.І прямозубІ колеса. Покажемо схему зачеплення 
двох коліс (шестірні та колеса) 2.\ та Z2  (рис. 4 .2 6 ) . Позна­
чимо центри коліс 0! та . Проведемо початкові кола С І^  , 
(Іу2  • які стикаються в полюсі зачеплення, а також лінію зачеп­

лення АЬ .
Вона буде дотичною до основних кіл . Проведемо перпендикуля­

ри до л ін ії зачеплення Із  центрів коліс І одержимо аС  ̂ -  кут 
зачеплення.

При визначенні сил у зачепленні звичайно задані ^  ; кВт,
І П1 , хв~*.

Крутильний момент, який д іє  на ш естірн і, Н-м,

т , -  3550 і .

Крутильний момент на колесі:

де Іі 2г
*1

То = Т1 и ?1.2
-  передаточне число; ір -  ККД.
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У зачепленні діють:

-  скла (реакц ія ), 
нормальна до спряжених 
профілів, ;

-  скла тертя Гт  . 
Силами тертя в за­

чепленні нехтують, бо і  
малий (0 ,0 4 , .  .0 ,0 6 ) ,  І 
тому, Рт = і  ■ рп -  теж 
мала

Реакція ^  у за­
чепленні спрямована по 
нормалі до спряжених 
профілів, тобто по л ін ії  
зачеплення, як у вищій 
кінематичній парі.

Для зручності роз­
рахунку зубчастої пере­
дачі , ї ї  валів та їх н іх  

Рис. 4 .26  опор СИЛУ Рп розклада­
ємо на коловий та раді­

альний напрямки, завдяки чому одержуємо колову р  ̂ І радіаль­
ну Рг сили. Сила відноситься до початкового кола С .

Визначення сил починаємо з колової сили, тому шо крутиль­
ний момент Т відомий:

г  2Т , 2  Т2
-  —7 = — 1  і 

<%2

р _  ■ .& - 2 Т і
"  СОБ сСу/ с(^ і ' СОД

ШитІнлоичнІ косозчбІ колеса. Розвахунки на міцність ігалін- 
дрнчної косозубчастої передачі виконуємо за стандартними геомет-
рнчкими параметрами в нормальному перерізі гвинтової л ін ії зуб­
ця.

Розглянемо схему циліндричної косозубчастої передачі
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Рис. 4 .27

(рис. 4 .2 7 ) . Проведемо переріз 1 - І ,  нормальний до гвинтової л і­
н ії  зубця. Покажемо охему зачешгення двох зубців у цьому пере­
р із і .  Розкладемо силу на радіальну Ру та нормальну коло­
ву р  .

На рисунку позначено: ^  -  нормальна сила; р  -  нормаль­
на колова сила, яка відноситься до кола СІ^ ; р£ -  колова 
сила; Иг  -  радіальна сила; Рц -  осьова сила. ЦІ сили визна­
чаємо за формулами:

2Т,
(іт ' ' С0&_(Ь V = ^  'Ч  Я  '•

С05о(уу • СОб

Конічні поямозубі колеса. Розглянемо схему конічної пере-
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д іл и л ьн и й  конус
Рис. 4 .29

д а ч і. Нехай 5, +К

Ог
Рис. 4 .30 

9 0 °, тобто це ортогональна передача
(ри с. 4 .2 8 ) ,  9  , 6^ -  кути ділильних конусів (рис. 4 .2 9 ) ;

• -  зовнішня, середня, внутрішня конусні в ід -І
стан і; • сіі » ^т ~ зовнішнє, внутрішнє, середнє дІлиль-| 
ні кола; ГП̂ е -  зовнішній коловий модуль.

Припустимо, що навантаження рівномірно розподіляються по 
довжині зубця. Замінимо їх  рівнодіючою, прикладеною в середньо 
му перерізі зубця. Покажемо зачеплення зубців у п ер ер ізі, про-1 
веденому через середину зубця (рис. 4 .3 0 ) .

Позначимо сили. Ґ  є розпірною силою. Якщо ї ї  розкласти,
то одержимо, що г а1 осьова сила на шестірні -  дорівнює ра-

якї ді-|діяльній силі на колесі Fr2. Аналогічно р Г1 
ють в зачепленні конічних прямозубах к ол іс, визначаємо за фор

412 Іили,
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лами:

Ґ =  ̂  Ц о (у  ■, ^  = Р'сой^ «* Рі сой §  -,

РГ2 = Р' сой ІЇ2 ~ ^°̂ \» сог ̂ 2 *

Ра1 »  Р'йіп §і -  Р* іао^  біп 5,;

а̂г = Р-5іп £2 “ Рі  Ідо^, ьіп б2;

Рр =  Г̂ . / СОЙ с Г ^ ,; ід 6 , =  ^  Д 2 ; §2 •= 90° - 5, ,

тому що de^ / 2  ^ пі£е ^  2| •

^■вг/2 . Щ е ^ 2 ^2

4 .3 .4 .  Характер роботи зубців

І .  Навантаження передаються почергово, то однією, то дво­
ма парами зубців.

Рис. 4.32
навантаження передається 
дЗо/іо. парами зі/бц/6

навант аження передається 
однією  парою зубціВ.

Рио. 4.31
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Покажемо схему зачеплення двох коліс (ри с. 4 .3 1 ) . Прове­

демо основні кола та кола вершин І лінію  зачеплення. Одержимо: 
а 0 б0 -  теоретичний участок л ін і ї  зачеплення; а  ̂ б1 -  актив­

ний участок л ін ії  зачеплення.
Від точок С] І 61 відкладемо основний крок . Точ­

ки С І  сі — точки переопряження, тобто навантаження переда­
ються по ч ер з і, то однією, то двома парами зубц ів .

Приблизну епюру навантажень на зубець показано па рис.

2 .Під час передачі крутильного момента 
окрім нормальної сили мають місце та­
кож сили тертя ¥п і  (р ..о . 4 .3 3 ).

Сили тертя діють на зубці ведучо­
г о  колеса в ід  початкового кола, а на 
зубці веденого колеса -  до початково­
го кола.

3 . Діючі на зубець сили та напру­
ження є змінними (ри с. 4.34 І 4 .3 5 ), 
де б н -  контактні напруження; - 
напруження згину.

Рис. 4.33
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4 .3 .5 .  Види пошкоджень зубців

ВІДОМІ більше 20 видів пошкоджень 8убцІв. Розглянемо основ­
ні.

І .  Поломка зубців. Зубець можна подати як консольну балку 
(рио. 4 .3 6 ) .

Поломка зубця може бути:
а )  ,статичною -  в ід  д і ї  пікового навантаження (рис. 4 .3 ? ) . ,
б) втомною -  внаслідок циклічної д і ї  напружень.
Багатократні повторення напружень, якщо вони перевищують

допустимі , тобто dp > [<oF ]  , призводять до виникнення втомної 
тріщини та поломки зубця.

Втомні тріщини з"являються, як правило, на розтягнутому бо­
ці зубця (точка І ) ,  тому що границя витривалості при розтягу 
менша, ніж при стиску.

2 . Пошкодження робочих поверхонь зубців. Па активних поверх­
нях зубців виникають контактні напруження, нормальні 6 Н І до­
тичні Т н (рис. 4 .3 8 ) .

Діл цих напружень може спричинити такі пошкодження:
-  втомне викришування (п іт ін г , в ід  англійського олова p ti 

-  ямка, заглиблення);
-  заїдання;
-  абразивне спрацювання;
-  тріщини та отшарувяння;
-  пластичну деформацію робочих поверхонь зубців.
ЦІ види руйнування характерні для Інших видів вищих кінема­

тичних пар (КП) підшипників, фрикційних передач, кулачкових меха-

/

Рис. 4.36 Рис. 4.37
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нізмів та Ін .

Втомне викришування е найпо­
ширенішим видом пошкоджень закри­
тих зубчастих передач, що працюють 
у мастилі. Звичайно виникає близь­
ко полюса на ніжці зубця ведучого 
колеса (рис. 4 .3 9 ) .

Викришування полягає в появі 
на робочих поверхнях зубців неве­
ликих заглибин, ямок, що нагадують 
віспинки, які потім зростають І 
перетворюються на раковини.

Викришування виникає, якщо 
б н >  [<зн ] внаслідок втрати ви­

тривалості поверхневого шару.
Викришування починається 

з появи на глибині 1 0 .. .2 0  мкм 
втомних мікротрїпшн.

МІкротрІщини мають нахил 
до поверхні зубців під кутом, 
що пояснюється впливом сил тер­
тя.

Чому втомні тріщини з "явля­
ються на ніжці зубця ведучого 
колеса? Вважають, що Інтенсив­
н ість  викришування зростає Із 
збільшенням сил тертя. Близько 

полюса швидкість ковзання є мінімальною, умови для змащення по­
гіршуються, І тому зростають коефіцієнт тертя "Р 1 сили тертя. 

Втомне викришування може бути прогресуючим І обмеженим. 
Обмежене викришування виникає при твердості зубців 

Н<ЗВ0 НВ І при концентрації навантажень по довжині зубців. Піс­
ля припрацювання воно може припинитися.

Прогресуюче викришування характерне для загартованих ста­
лей І ,  як правило, не припиняється.

Заїдання. Внаслідок великих напружень І швидкостей в зоні 
контакту зубців температура може перевищити допустим/.



Рис. 4 .40

При цьому часто має місце розрив мастильної плівки та м іс­
цеве зчеплення контактуючих поверхонь (мІкрооварка) зубців.

При відносному русі зубців 
виникає руйнування місць з"єднан­
ня. При цьому на зубцях утворю­
ються мілкі борозенки або задири 
в напрямку ковзання (рис. 4 .4 0 ) .

Цей вид руйнування особливо 
небезпечний для авіаційних, судо­
вих та Інших зубчастих передач.

Абразивне спрацювання е ос­
новною причиною виходу з ладу 
відкритих передач І передач, не­
достатньо захищених в ід  попадання »  них палу, піску та Ін . Це 
має місце, наприклад, у транспортних машинах, сільгоспмашинах 
та Ін.

У закритих передачах абразивні частки м а т ь  мінеральне та 
металічне походження. Вони з ’ явля­
ються внаслідок зр ізу  та деформації 
нерівностей. Вид спрацьованого зуб­
ця показано на рис. 4 .4 1 .

ТрІаики та отдаруванкя можуть 
виникнути на зубнях, що мають не-*- 
якісну хім іко-термїчну обробку, на­
приклад цементацію. Тріщини звичай­
но розташовуються перпендикулярно 
до робочих поверхонь зубців 
(рис. 4 .4 2 ) . Втомні тріщини розмі­
щені під гостри!., кутом до рооочоі 
поверхні.

Пластична дефор­
мація робочих ПОВЗР- 
2рнь зубців с наслід­
ком руйнування мас­
тильної плівки. При 
цьому на ведучому зуб­
ці утворюється запц&и- 
на, а на веденому -

47

тріщина термічного 
характ еру
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хребет (рис. 4 .4 3 ) . Причина цього -  
переміщення частинок шарів поверхові 
у напрямку ковзання (д і ї  сил тертя).

4 .3 .6 . Розрахункові навантаження 
на зубц і.

Коефіцієнт
внутрішніх динамічних навантажень ( К

Розрахункові навантаження на зубці складаються з таких 
компонентів:

1 . Корисні, або номінальні, навантаження.
2 . Додаткові навантаження в ід  внутрішньої динаміки зачеп 

лення, тобто динамічні навантаження.
'3 .  Додаткові навантаження внаслідок їх  концентрацій по 

довжині контакту.
4 . Додаткові зовнішні навантаження в ід  перенавантажень.
Розрахункові навантаження подаємо у такому вигляді:

= F-K -  сила;
Тр = Т  К -  момент;

Рр= Р- К -  потужність,
де К -  коефіцієнт розрахункових навантажень, К * К^КрХ  
ж Kef ' Кд . Тут Ktf- т  коефіцієнт внутрішніх динамічних неван 
тажень; Кр -  коефіцієнт концентрації навантажень по довжині 
контактної л ін і ї ;  К,* -  коефіцієнт розподілу навантажень між 
зубцями; Кд -  коефіцієнт, який враховує зовнішні переванта­
ження.

Із  теор ії зачеплення відомо, що умова І  «  CJj/б>2 а const 
додержується тільки в тому випадку, якщо точки контакту зубці] 
лежать на л ін і ї  зачеплення. На практиці і Ф const . Це відб] 
ваеться в основному внаслідок похибок виготовлення зубців (по­
хибка основного кроку ) І  деформації зубців під навантажеі
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Рис. 4 .44

ням.
Нехай Pg2 >  Pj^ (ри с. 4 .4 4 ) .  Покажемо зачеплення двох 

кол іс. Для цього проведемо основні кола та дотичну до них лінію 
зачеплення.

У цьому випадку друга пара зубців вступає в контакт у  точ­
ці а' , а не в точці а  . Лінія зачеплення а 'а  и .

При цьому змінюється миттєве передаточна відношення. Від­
бувається кромковий удар. Для усунення кромкового удару викорис­
товують профільну модифікацію (навмисне відхилення профілю зуб­
ця в ід  головної поверхні). _

Якщо Pg2 < Pfy (рис. 4 .4 5 ) ,  то л ін ія  зачеплення а б о .  
Відбувається серединний удар.

Кроки Pg2 та Pg1 можуть стати неоднаковими також внас­
лідок деформації зубців п ід  навантаженням.

Якщо І Ф const , ТО при <Uj ■ const -со2 ф const 
І виникає кутове прискорення
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У зачепленні з 'являється додатковий момент -  динамічний:

7 > 3

де

(І СО2
■ » '• '-З Г

0  -  момент Інерц ії ведених мас.

Приблизно динамічна сила «
а
2  Т/

М2
Ало визначити Ру за цією формулою складко, бо важко знайти 6 

А .І . ГІетруссвичем була запропонована формула для визначен 
ня К, , яка « деякими змінами ввійшла в ГОСТ 25354-87.
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Питома динамічна сила

Ж (4 .2 )

Де -  мівосьова відстань;
-  колова швидкість кол іс, м /с ;

5  -  коефіцієнт, який враховує вплив типу зубчастої пере­
дачі та модифікації профілю;

£|0 -  коефіцієнт, що враховує різницю кроків зубці 6^ іест ір - 
ні та колеса.

Коефіцієнти д  та д0 вибирають з таблиць довідників. 
Розрізняють 8ц І бр . 9 он . І  Зоя •

Для прикладу в табл. 4 .2  І 4 .3  наведено значення 0Н І

Зон '
с Т а б л и ц  я ' ^4. 2

Твердість Вид зубців 8н
Н >  350 
— Н —

Прямі без модифікації головки 
Прямі з модифікацією головки

0,014
0,01

Т а б л и ц я  4. 3

Модуль,' мм ІПЇн
Ступінь точності

4 5 6 7
3,55 до 10 22 ЗІ 41 53

Динамічна сила W v  не може . 
бути більшою, ніж деяка максималь- '•у' 
на сила №у т а х . Аналізуємо фор­
мулу (4 .2 )  та будуємо графік 
Щ  «* f  ( V )  (рис. 4 .4 6 ) .

При досягненні \Уу п ш  де­
формація зубців компенсує різни­
цю основних кроків;

углах ^ С ^ б ” ^ к ")»

/

4

/
/

/

Wv

/

зона

%шок.

V
Рис. 4.46
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l ö f i г fZ 

P6i +  + Pß2 найімовірніша різниця основних.

кроків шестірні та колеса, мкм;
С ~  І2Н/(мм-мкм) -  питома ж орсткість пари зубц ів ;

0,005 мм -  похибка, компенсована мастильною плів­
кою та припрацюванням.

W,
к ів .

vmax визначають також з таблиць довідний в та посІбни-

НаведенІ вище розрахунки прийнятні при 

В остаточному вигляді

11 Z,
1000

< 1 .

К, 1 +
Wv

f t / 6
(4 .3 )

w

де F - I I  
F* d

середня колова сила.
W1

Розрізняють К НгУ І К|г^ . Якщо , одержана за формулою 
( 4 .2 ) ,  більше яшх • 70 У вираз (4 .5 )  підставляємо №у т а х  .

4 .3 .7 .  Коефіцієнт концентрації навантажень 
по довжині контактної л ін і ї  ( )

та розподілу навантажень між зубцями ( )

Концентрація навантажень виникає внаслідок деформації ва­
л ів , опор, корпусів І самих зубчастих к ол іс. Покажемо це на при­
кладах (рис. 4 .4 7 ) , де а  -  симетричне розташування зубчастих 
кол іс відносно опор; б" -  несиметричне; 6 -  консольне.

Рис. 4.47



При д і ї  радіальних сил вали прогинаються І колоса поверта­
ються на деякий кут. Якби зубні передачі були абсолютно жорст­
к і, то спостерігалося б кутове стикання. Однак внаслідок по­
датливості зубців їх  контакт відбувається по всій  довжині, але 
з концентрацією навантажень по довжині контакту.

Покажемо схему зачеп­
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лення двох коліс (рис. 4 .4 8 ) :

кй -
'шах

ЛІ

де %шах № т -  максимальне 
І середнє питомі навантаження.
Якщо зубці мають твердість 
НВ < 350, то Кр поступово 
зменшується через припрацювап- 
ня. При НВ >  350 та 
V > 15 м /с внаслідок утворен­
ня мастильної плівки та високої 
твердості припрацювання не в ід ­
бувається.

Розрізняють КНр  І К Рр .
У розрахунках на контактну міц­
ність КН£  визначаємо за при­
близною залежністю

І^нр “  1+ (^нр> ~ 0  »
де К нр  -  коефіцієнт, що враховує концентрацію навантажень у 
новій передачі; К нда = 0 , 8 . . . І -  коефіцієнт, який враховує 
припрацювання зубців.

При розрахунках зубців на згин^

“ ( к н р  >
де показник степеня Мр залежить в ід  відношення б ^ / т .  Наприк­
лад, при 20 Мр = 0 ,9 4 .

За Інших однакових умов К р збільшується Із  зростанням 
. Звичайно ширину вінця виражають через безрозмірні 

коефіцієнти:
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ИЛ .
т  “ т  ’ % -

6у/ V 1
а*

V/
‘ «1

Для авіадійних зубчастих передач

% » < » ,  ^ < 0 , 5 .

Заходи, які знижують концентрацію навантажень:
1 . Підвищення жорсткості валів та опор.
2 . Симетричне розташування коліс відносно опер.
3 . Виготовлення зубців бочкоподіоними, тобто використання 

поздовжньої модифікації (рис. 4 .4 9 ) .
Коефіцієнт розподілу навантажень 

між зубцями ( ) вводять, щоб ураху­
вати вплив- похибок виготовлення зубців 
на їх  навантаження.

Для точних зубчастих передач 5-Го 
ступеня та вище К^  = І .

Для ступенів 5 - 9  І + 0,06 ( Пс т  -  5 ) ,  де Пс т  -
ступінь точн ості, приймають К Но̂

Коефіцієнт Кд , який звичайно задається, враховує зовнїаь 
ні перевантаження. Визначення Кд тут не розглядається.

Рис. 4 .49

4 .3 .8 .  Розрахунки зубців зубчастих передач на міцність

Методичною базою для розрахунків зубчастих передач на міц­
н ість  е РОСТ 21354-87.

Проводяться такі розрахунки зубчастих передач на міцність:
-  на контактну витривалість, який виконується, щоб запобіг- 

ти втомному викришуванню активних поверхонь зубців;
-  на витривалість при зги н і, який виконується, щоб запобіг­

ти втомній поломці зубців;
-  на контактну міцність та міцність при згині п ід дією мак­

симальних навантажень, який виконується, щоб запббїгти руйнуван­
ню зубців;

-  на заїдання активних поверхонь зубців.
Виконуються також Інші розрахунки зубців, наприклад,на гли. 

■бинну контактну втому, на малоциклову втому при згині та І н . '

ь.
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4 ,3 .9 .  Розрахунок активних поверхонь зубців 

на контактну витривалість. ПрямозубчастІ передачі

Цей розрахунок зводиться до додержання умови 

<3ц ^ [ б н ]  У
яка е умовдо запобігання втомним викришуванням.

Приймаємо такі припущення:
1. Стикання зубців упо­

дібнюється стиканню цилінд­
рів . Радіуси кривини цилїнд- . 
р ів дорівнюють радіусам кри­
вини зубців у полюсі зачеп­
лення.

Проведемо теоретичну 
лінію зачеплення. Позначимо 
полюс зачеплення І радіуси 
кривини (рис. 4 .5 0 ).

Початковий контакт ци­
ліндрів по л ін і ї  під дією 
сили І}, К перетворюється 
на прямокутну площадку;

-  довжина л ін ії  контак­
ту.

На поверхні контакту 
діють нормальні <5Н та до­
тичні 'Тн напруження 
(рио. 4 .5 1 ) .

2 . Циліндри мають без­
межну довжину, І наванта­
ження розподіляються ПО 
доажинІ контакту рІвномІр­

Рис. 4 .50

но.
3 . Ширина площадки 

контакту мала порівняно з розмірами циліндрів.
4 . Змащення в ід сутн і. /
5 . Сили тертя не діють.
Для визначення контактних напружень використовуємо формулу 

Герца, одержану для стиснутих циліндрів:
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Тут
№  * Г*5»! •

І 7 ,

1
1 -Ъ ) коефіцієнт, як е ! 

-  "1 Н2 в і
враховує механічні властивості матеріалів зубців; Е; , ^2 
модулі пружності матеріалів зубців; т)̂  . ^2 “  коефіцієнти 
Пуассона, для сталі V »  0 ,3 ;

Кн Рп -  нормальне навантаження на одиницю довм-

радіус кривини;
Рзб

_1_
Яі

зведена кривина, де знак

ни контактних л ін ій  (питоме навантаження); Рп -  нормальна 
ла; -  сумарна довжина контактних л ін ій ; р   ̂ -  зведений

1  _ _ _ _ _ _
-  для внутрішнього зачеплення 

(рис. 4 .5 2 ) .
У прямозубчастих передачах і  

змінюється в ід  робочо? ширини вініи 
б^- (однопарне зачеплення) до 2 ^  

(двопарне зачеплення). Для розрахуі 
кІв приймаємо

і  6 'Ж

де -  коефіцієнт, що враховує сумарну довжину контактних 
л ін ій ,

У середньому для приблизних розрахунків 
Нормальне питоме навантаження 

К „

0 ,9 .

%  -
Рп .. К „ - І у  7-і

^ * СОв
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з урахуванням, що ^  •

Для визначення рад іусів  кривини профілів розглянемо схему 
зачеплення двох коліс (ри с. 4 .5 3 ) .
Позначимо центри коліс 0( І 02 ..
Проведемо мі жцентрову лінію  0102, 
початкові кола І лінію зачеплення.
З рисунка знаходимо

Рі

Рг

1

~2—  >5ІП сСі.

ауу2
■2

йШ оЄ,ча '

Х ± _ ! _  
Л  Рг

СІ\»1 • &ІП О̂ оV

_________ 2 _ _

А у/ 2  ЛП >̂57

и ± 1  .

їда и

тому ЩО <ІШ  = СІ^ • У
Підставивши у формулу Герца вирази для )Х/п І ^/р3б * 

одержимо

• ^ - г е ......... [ < ь ] .
"  г СІ^ й^С05сГш бІП с^  И 

В остаточному вигляд!

5« = 2ц
И±1
НОГ [ * ]  . (4 .4 )

де І и

Р к _

-  коефіцієнт, що враховує форму спряже-
іїСй а^у ЗІПоСуу

них профілів. Вираз (4 .4 )  (використовуємо для перевірного роз­
рахунку на контактну витривалість.

і *
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У проектному розрахунку визначаємо с ( ^  або 0 .^  за форму­

лою, одержаною з (4 .4 ) .  
Запишемо:

^  -  ^ібсі •
Позначимо

V  (%е У-і ) 2 2  КНіУ ‘ - К а  ,
І тоді

= ка і / П ! ____л * 1 , ' .
/  П а  [ б « ] 2 иП а  [ « н і 2

Аналогічно можна одержати й<у

4 .3 .1 0 . Розрахунок на контактну витривалість 
косозубчаотих І шевронних передач

Розрахунок косих зубців на контактну витривалість порівня­
но з прямими зубцями має дві особливості:

1 ) у визначенні сумарної довжини контактних л ін ій ;
2) у знаходженні зведеного радіуса кривини.
Покажемо схему зачеплення зубчастих коліс у торцевому пе­

р ер із і (рис. 4 .5 4 ) . Проведемо основні кола та кола вершин. По­
значимо: 6 ^  -  коефіцієнт перекриття в торцевому п ер ер ізі;

^  -  основний крок.
Введемо нове визначення (рис. 4 .5 5 ) .
Покажемо поле зачеплення косозубих коліс для двох випадків 

( рис. 4 . 5 6 ) ,  де а -  6^ = 1 , б> -  £ ^ > 1 .
Контактні л ін і ї  нахилені до твірних основних циліндрів 

під кутом .
Довжина контактних л іній  при коефіцієнті торцевого пере­

криття 6^  = І :



£9

Прн > І 
раз, тобто

середня довжина контактних ліній більша в £^

І = - Р ж £<< .
2

Однак не постійна у зв"язку з тим, що ступінчасто змі­
нюється число пар зубців у зачепленні':
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ЄяС К6 »
2 . . “ 3 Я 6

де К£ = 0 .Э .. .1  -  коефіцієнт, що враховує коливання .
У ГОСТ 21354-87 за рекомендацією ІСО коефіцієнт К , не

враховують І визначають за такою залежністю:

Кі ,
2 Є С03 ?> 6

де 2 С = і/—— -  коефіцієнт, що враховує сумарну довжину кон- 
’ Чоі тактних л ін ій .

Розрахунок на міцність косозубих коліс виконуємо за стан­
дартними параметрами в п ер ер із і, нормальному до гвинтової л ін ії 
зубця.

Для розрахунків на контактну витривалість необхідно знати 
радіуси кривини профілів зубців у цьому п ер ер ізі.

При цьому треба замінити косозубі колеса еквівалентними 
прямозубими. Це є допущенням, тому що евольвента точно додержу­
ється тільки в торцевому п ер ер ізі.

Нехай шестірня І колесо знаходяться в зачепленні. Умовно 
зобразимо їх  на рис. 4 .5 7 . Позначимо початкові кола СІ^ І 
СІ м 2 - Проведемо переріз N , нормальний до гвинтової лінії 

зубця. В перерізі одержимо еліпси Е, . Е2 . Позначимо розмірі 
полуосей еліпса Е<

а .  а 1
о 1

а І б І радіуси кривини еліпсів у точці!
ІУ2

Із диференціальної геометрії відомо, що радіус кривини 
еліпса в точці П можна виразити таким чином:

СІ уі а 2
: ~ Г ’

2 соб|5 ■» б  = ї жде а
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Рис. 4 .57

Звідси *V1 4 ж  ^ 3Wt

N-N

2 A cos2jbw d Wi 2 cosa j3 w
де |5w -  кут нахилу зубців на початковому циліндрі;

ДУ1 •; d * W2.. , -w 9 = -------- 5-----------діаметри еквівалентнихC0S2j3w vz COS2 fbw
коліс, тобто косозубі колеса замінено еквівалентними прямозубв-
ми колесами.

Визначимо еквівалентне число зубців:

mx z  mnz
m n z .

C0S2 j3,

"v i c o s 3 J3W

’w

> ^ V 9 =

COS3
/

______ Za____
cos3 p w
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Покажемо зачеплення еквіва­

лентних коліс (рис. 4 .5 8 ) :

+ _ ! _ .
N  Я, '

СІУ1 ' 5ІП оСу/ ± Ь Г 5ІГ)оґ,V?

2  сої2  р>у, ц ± 1

51П оСгЧ/ и

тобто це -  зведена кривина.
Питоме нормальне навантажен­

ня

щп
и

Для косозубчастих передач

п С О Б ^  -СОБоС 

Раніше було одержано, оо
V

і .
■ А

-£ СОБ

При цьому )УП в  3 УPaJtyвaннЯI,• 00  с о зр ^ св б ^ .

Ки &

Підставимо дістані вирази у формулу Герца:

~ 7 К ^  г|  • 2  соб2 р
б н “ 2 Е

СІ ■ С05 БІП
У±1
и



В остаточному вигляді залежність (4 .5 )  можна записати та­
ким чином;
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б н 2 { 1  - і /  ^  Кн І І ± 1
и ^ [ ^ н ]  » (4 .5 )

де 7Н = і /—** ----коефіцієнт, що враховує форму спряже-
С05</Ц, 5ІЛ<% НИХ п р о ф а з .

Вираз (4 .5 )  служить для перевірних обчислень при розрахун­
ку активних поверхонь зубців на контактну витривалість.

У проектному розрахунку визначаємо сіда1 або йу, за форму­
лой, одержаною з рівняння (4 .5 )  (див. пІдрозд. 4 .3 ,9 ) .  

Позначимо:

Кн =  к ні7 ' к нуь к н « /» ^  ^  -  і

І тоді
^  ■> У ( 2 ^ 2 ^  2К м  К „ /  - « а

А -  у , л і  Кніі  й ± Т - '

Для прямозубчастих передач • = 770.
Для косозубчастих передач = 675.

4 .3 .I I .  Розрахунок циліндричних прямозубчастих передач 
на згин зубців

Зубець розглядають як консольну балку, навантажену нормаль­
ною силою, розподіленою по довжині зубця (рис. 4 .5 9 ) .

Приблизно приймаємо, що небезпечний переріз проходить че­
рез точки стику профілю та прямих, проведених під кутом 30° до 
осі зубця.

Де прикладати силу Мп Кр ?
1 . Для точн их коліс ( 6 -й  ступінь ТОЧНОСТІ й вище) силу 

прикладають у  в ер х н ій  точці переспряження.
2 . Для більш грубих коліс силу прикладають у вершині зубця. 

Такий розрахунок використовуємо для грубих к ол іс ,а  також для точ-



64
них коліс,якщо розрахунок ні 
згин е перевірним після 
розрахунку на контактну 
м іцність.

Для зручності розра­
хунків перенесемо силу 

Кр по л ін і ї  ДІЇ до 
о с і зубця та розкладемо ї ї  
на дві складові: ту , що 
згин ав 'зубец ь,- \Х̂ ' , І 
ту , що його оти ск ус,- 

Знайдемо ці сили:

^  ш \VnKp C0Sy =

~ Кр-СОбу ,Fn K pC osy
W  ' Ьщ • COSô k

Wr = Wn KF • sin у
Fn KF sin у Fj KF sin у

"6^ COSo^y

Одержані сили спричи­
нюють появу напружень зги­
ну та стиску в небезпечно­
му перерізі. Покажемо епюрі 
цих напружень І побудуємо 
епюри сумарних напружень 
(див. рис. 4 .5 9 ) .

Розрахунок згинної вт( 
ної міцності здійснюємо поРис. 4 .59  .

точці І ,  тому що вона лежить на розтягнутих волокнах, а гранті 
втоми при розтягу менше, ніж при стиску.

При статичних навантаженнях більш небезпечною е точка 2, 
бо напруження тут більші І  метал потече в цій точц і.

Розрахунок здійснюємо за максимальними напруженнями б р 
в точці І ,  тобто з урахуванням концентрації напружень:

" ( 6 з - 6 ст)<*б * [ М ,  V
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де сС  ̂ -  теоретичний коефіцієнт концентрації напружень. 

Після відповідних підстановок

<  ь Р w ;
чи

де \Х/,Э1

5»

момент- опору;

А*

А51

° С

= Б) -  плоша.

Отже, бс (  6 ^ КР со&у
\ 6 ^  СОбс/ад,

„соау Ьр _ ^  кс 5іп у \  ^
”6 ^  * С05сГ^

Перемножимо чисельник І знаменник ва модуль ГП . Тоді
Кр оСб (  6 С05у  Ьр ГП 5ІЛ

1 да т  соз обда і р >
“ V "

У,Р5
де Ур§  -  коефіцієнт форми зубців,
Ур5 в  І  (  2 . г .Х  )  , який вибирають з таблиць або розрахову­

ють за формулами. Залежність форми зубця в ід  числа зубців по­
казано на рис. 4 .6 0 .

При великих коефіцієнтах __  г  з о о / м А ( ,|
зміщення ( X > 0 ,8 )  УР5 Г \  1

збільшується І зростають на- /  \ 2  =  15(підріз)
пруження згину. _ /)

Умова міцності прямих зуб­
ців за згином: рио. 4>60

бс
Ь  КР УҐ5

пп М

4 .3 .1 2 . Особливості розрахунків косозубих коліо 
на згин зубців

КосозубчастІ передачі мають більшу навантажувальну здат­
ність за згином зубц ів , ніж прямозубчаеті, шо пояснюється таки­
ми факторами:

І .  Зниження динамічних навантажень внаслідок більшої ба- 
гатопарності та плавності, яке враховує коефіцієнт динамічного
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навантаження К р ^ .

2 . Нахил контактних л іній  до основи зубців І робота зуб-'
ці в як пластин, що враховує коефіцієнт У

~ 1 СР  120У д  =  1 “  Є (5  і о п  >  *

де б д  -  осьовий коефіцієнт перекриття.
3 . Стовщення зубців І зменшення коефіцієнта форми зубців 

Ур5  , який вибирають за еквівалентним чи'слом зубців:

2 _____
&2 С053р>

4 . Кращі припрацювання І сумісна робота зубців, які вра­
ховує коефіцієнт У£ = -1/ б̂  •

Умова міцності косих зубців за згином:

ае < М  ■
При розрахунках зубців на згин намагаються 

рІвномІцностІ зубців шестірні та колеса.
Умова рІвномІцностІ мас вигляд

[^ ] і  [^ І2
Угеї УрЬ2

додержуватися

де І Ч  -  допустимі напруження на згин.

4 .3 .1 3 . Особливості розрахунку на міцність 
зубців конічних коліс

При розрахунках коліс на контактну міцність мають місце 
т і х самі припущення, що й для прямозубих циліндричних коліс 
(5 пунктів).

Особливості цих розрахунків:
1. Зубець конічного колеса (рис. 4 .6 1 ) по довжині має змін 

ний переріз І змінну навантаженість (рис. 4 .6 2 ) .
Рівнодіюча Рр фактично прикладена на 0 ,4  6 ^ .  Приймаємо, 

що рівнодіюча прикладена посеред зубця.
2 . При розрахунках на міцність конічні колеса замінюють
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еквівалентними циліндричними, діаметри початкових кіл 1 модуль 
яких дорівнюють діаметрам початкових кіл І модулю в середньому 
перерізі зубця конічних кол іс.

Еквівалентні колеса одержуємо розгортанням додаткових ко­
нусів на площину (ри с. 4 .6 3 ) .

Діаметри еквівалентних кол іс:

_  ^Я!1 Л _  <1 (пг
”  ~С05 д( - -£05 \  ’

де СІт  -  середній ділильний діаметр. При + §2  ■ 90° (орто­
гональна передача)

COS 5, U COS ^ 1

рів:

V u 2 +  г '  2 J 2 E + 1 ' 

Відповідно еквівалентне число зубців І  в р івн ості діамет-

m "7 _ ГП Z 7  Zl
mzv cos S ’ Z*»“ cos 5, 1 -1Г2 COS

Для конічних косозубих КОЛІС

Zt r f El •» Z  e
cos C0S3p  * 172 X0S3J5

Для визначення зведеного радіуса кривини розглянемо схему 
зачеплення еквівалентних коліс (рис. 4 .6 4 ) .  Тут
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Р . - ф - Ы П с ^ - з ^ й П ^

f t  -  - ь ~ Лі,У -  .J  ̂ 2 cos <Г2

_ ! _ , _ L  +  _ U
f i t  ft f t

2 cos ô) Есобб’з
-  —j------- ------------ - + —- — •— ;--------=dfni sin ĉ w с1ф2 ып
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cifnt sino/qp
cosS j +

cos 6b
‘ mi

Знаходимо також

U
(4 .6 )

W„ Fn KH . де ^^ = 0,85 •

Для практичних розрахунків на контактну міцність конічних 
коліс використовуємо формулу Герца в закінченому вигляді для 
розрахунків циліндричних кол іс.

При цьому колова сила

с  2Т~1
*  =  4 і  ( 1 - 0 . 5  к 6 е )

де <ІвІ ( і - 0,5 сіт і  ( 4 і  -  зовнішній ділильний д іа ­
метр); = 6\у /Ке ( к е ~ зовнішня конусна відстань). 

Виражаємо зведену кривину у формулі (4 .6 )  через СІЄ1 та
U

Після підстановок з урахуванням розмірностей одержуємо 

. ^•В 5 ,° 3 к " т '  ' 4  [ б , ]  ,
/ г О - К б е ) к 6е d | , и

Z = ZE Z H- Z f Ku 4 т У  fylji ' . -НаС ' X * 0,85 -  коефі-Д9 _  _ _  ___

цІент, який враховує зниження несучої здатності конічних пере­
дач порівняно з еквівалентними циліндричними.

Розрахунок зубців конічних коліс на згин аналогічний ци­
ліндричним колесам. Різниця полягає в коефіцієнтах, які наво­
дяться в підручниках І довідниках.

Розрахунок кругових зубців виконуємо за методикою фірми 
"ГлІсон".

4 .3 .1 4 . Матеріали для зубчастих коліс

Для силових передач використовують, як правило, стал і. Для 
малонавантажених І приладових передач окрім сталей застосову­
ють чавун І пластмаси.

При малих швидкостях І навантаженнях \У< 10 м /с вико­
ристовують вуглецеві та низьколегованІ сталі 35 , 45 , 40Х, 20Х,



40ХН, для важконавантажених передач -  цементовані ста т і І2ХНЗА, 
25ХГТ та Ін .

Авіаційні зубчасті колеса виготовляють Із  цементованих І 
азотованих сталей електрошлакової або вакуумної переплавки.

У результаті х їм іко-терм ічної обробім ці сталі маять твер­
д ість  поверхні НЯС 5 8 .. .6 4  І твердість серцевини НЯС З І . . .  
. . . 4 1 .  Близько 75$ авіаційних коліс виготовлено Із  сталі 
І2Х2НЧА-Ш.

В останній час широко використовують сталі І4ХГСК2МА, 
20ХЗМВФА та Ін . Вони м істять у соб і менше-нікелю та більш теп­
л ост ій к і.

4 .3 .1 5 . Допустимі напруження при розразунках зубців 
на контактну витривалість

Такі напруження визначаємо за формулою

Г , г М _ ^ н { і т 6  -т і - ?
1 ° « ]  ~ -------с ---------- / »Ґ 'Ч ї‘ Л г »

де Бн -  коефіцієнт запасу міцності ( б н = 1 ,1  при однорід­
ній структурі, наприклад,поліпшення-гартування з високотемпера­
турним відпусканням), 5 Н = 1 .2  при поверхневому зміцненні 
зу бц ів );

2.^ = 0 . 9 . . . І  -  коефіцієнт, що враховує шорсткість спряже­
них поверхонь зубц ів ;

7.у  -  коефіцієнт, шо враховує колову швидкість,
ПОИ Н < .350 НВ 7#  = 0,65 V 0,1 ,
при Н »  350 НВ 7^  = 0,925 * ао5;

Гіш 6 ~ тривала границя контактної витривалості 
(рио. 4 .6 5 ) ;  бнСітк -  обмежена границя контактної витривалос­
т і .

На рис. 4 .65  позначено: N1̂  = бОсп Ьф, -  поточне значення 
числа циклів навантажень; п -  частота обертів ; с  -  число 
навантажень зубця зубчастого колеса за один оберт; І.}, -  ре­
сурс (термін служби); Ми -  базове число циклів,

** ^  ^нв *  ^нГіш •
• • о

де ^нв -  твердість  за БрІннелем; = 12 ’ 1 0 ';
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т  -  по-
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казник степеня, Ш 
Мк ^'Мн Сип-

Іа рівняння *

б

Рис. 4.65

= 6 при !\!к =4 £1т ,

на рисунку знайдемо 

нйглк“ V N бн&т6

т  = 20 при

ле коефіцієнт довговічн ості, шо враховує термін

служби та режим роботи передачі. Він дорівнює:

0 ,/5  ^ 2,6 при однорідній структурі матеріалу колеса;

0,75 ^ 1,6 при поверхневому зміцненні.

Величина б н й т б  залежить в ід  твердості поверхні зубців.
Для вуглецевих І легованих сталей при НВ<ЗЬ0 ^ н С ітб  *
= 2НВ + 70, при НЙС 3 8 .. .5 0  &нСіт6 “  І7НЯС+ 200; для ле­
гованих сталей при Н1?С 5 6 .. .6 4  бнСітб* 23 НЯС .

Для авіаційних цементованих сталей ^ н С ітб  = 1500 МПа.
При змінних режимах навантаження розрахунок коефіцієнта 

довговічності 2 М‘ виконуємо за еквівалентним числом циклів 
^НЕ •

Нехай задано циклограму (рис. 4 .6 6 ) . Методика визначення 
К1НЕ базується на г іп отез і нагромадження пошкоджень, яка стверд­

жує: при роботі зубців Із  нацруженнями, близькими до границі ви­
тривалості <он£1т те більшими за н е ї, пошкодження нагромаджу-
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Т,
п, Тг

так (для 

N1

Пг ъ "іР
&нЬ'ті бн ііті

Пз
б

N

ються.
Це аналітично виражається

N.гр NЗР

(при тривалій ро­
б о т і)

Рис. 4.66
або Мк

NКР
1, (4.7)

де КІк -  число циклів д і ї  деякого напруження б н ( і т к ; 
№Кр -  число циклів до руйнування при цьому напруженні. 
Помножимо в рівнянні (4 .7 )  чисельник І  знаменник на

.П іб и »  .

н й т к  • б
т
н біт к Мі,

, т 1 .

?н І іт  к NКР

І з  рівняння кривої Велера випливає, що знаменник є сталою, яку 
можна винести за знак суми та замінити на ^  • іуіне .

Тоді тах
,т

2 < йтк Мк = б„гаГіт . -Ми = < С « « б Л - в » й .
: т

'шах
тобто дію всього комплексу напружень протягом розрахункового 
терміну служб» замінюють дією максимального напруження протя­
гом еквівалентного числа циклів.

Виразимо N1« І запишемо:

6 0 с  2  ^ н £ іт к 'пк ' “  ^н-£иптах "НЕ

Тоді

N1«НЕ 60с 2  ( ? ШгГ1--— )  • пк ЬКк і т  = 6чи20,
\ йш тох /

або

МНЕ -  6 0 с  2  ( і ^ - )  Нк ^Ьк ’



тому що
6 я - ^ У т ) .
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4 .3 .1 6 . Допустимі напруження при розрахунках зубців на згин 

Такі напруження визначаємо за формулою

М  -  л  ■»« ■««•
р

де 5р -  коефіцієнт запасу м іцності; в залежності в ід  матеріалу 
та термообробки зубців Бр »  1 ,5 5 . . . 1 ,7.

За аналогією з розрахунками на контактну витривалість

-  коефіцієнт довговічн ості, який враховує термін служби та ре­
жим роботи передачі; -  показник степеня в рівнянні похилої 
ділянки кривої, витривалості, <}, *> 6 -  для зубців з однорідною 
структурою матеріалу, <}, -  9 -  для зубців з поверхневим зміц­
ненням.

Максимальне значення Ум ;

У ц т а х “ 4 "Р* Ч т* т'
% т а х ж 2 ' 5 при Ч я 9 -

При змінних режимах навантаження у формулу (4 .8 )  замість 
Мк ставлять МрЕ -  еквівалентне число циклів.

У залежності (4 .8 )  Ыр * 4 -І0 6 -  базове число циклів для 
стальних зубців.

Якщо І\ІК > Ир , то Ум * І .
Границя витривалості при згині

о 6 ПтЬ -  6 Нш : уА ’ у п »
Я* ^  Г ї іт  -  границя витривалості зубців при згині у  вІянульо- 
вому циклі, яка відповідає базовому числу циклів; УА -  коефі­
ц ієнт, що враховує вплив двобічного прикладання навантаження.

При однобічному прикладанні навантаження (звичайна зубчас­
та нереверсивна передача) УА -  І ,  при двобічному -  Уд < І
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або визначається за складними формулами, які тут не розгляде- . 
ються.

Зубці сателіта '22  планетарної переда­
чі зазнають двобічних навантажень (рн о.4 .67);

коеф іцієнт, який враховує шорсткість
перехідної поверхні; Ух -  коефіцієнт, що
враховує розміри зубчастого колеса; УП -

Рис. 4 .67 добуток коеф іцієнтів , які враховують техно­
логію  виготовлення зубц ів , Уп < І .

4 .3 .1 7 . Розрахунок зубців но контактну та згинну міцності 
при д і ї  максимальних навантажень

Максимальні (п ік о в і)  крутильні моменти можуть призвести 
до втрати статичної міцності зубців. Для упередження цього про­
водять розрахунки за максимальними напруженнями.

Перевантаження з контактної міцності спричиняють обминан­
ня робочих поверхонь зубців.

Максимальні контактні напруження 
При перевантаженнях крутильним момен­
том І т а х  (рис. 4 .6 8 ) можна виразити
через відомі напруження

6 нтах *н { '
max $
Ч

Ы max

б и контактні напруження при роз-
и а х ,  п п ,  лд  Й И Т П В В Й * ' ‘

[бн]тах= 2:8бт
ження для поліпшених

[би]твх" 44М*#с .
Перевантаження Із  згинної міцності може призвести до крих­

к о ї поломки зубця.
Максимальні напруження згину визначаємо через відомі на-

де ~ н
рахунку на витривалість; 

максимальні допустимі контактні напру- 
об"ємно-загартованих зубців; 

для поверхневозміцнених зубців.

пруження

б ,Fmax 6 F
т,max

т, 4 [ б б]тах »



де бр -  напруження згину при розрахунках на витривалість;
тах = 0 ,8  б Т гри твердості зубців НВ ^ 350 -  мак­

симальні допустимі напруження згину, [ б р ] тах = 0 ,6  б т при 
НВ ?  360.

4 .3 .1 8 . Послідовність розрахунку зубчастої передачі

'  Проектний розрахунок:
1. Визначаємо число зубців спряжених кол іс.
2. Вибираємо матеріал зубчастих кол іс.

' 3. Знаходимо допустимі напруження.
4. Обчислюємо значення коефіцієнтів І Кр .
5. Визначаємо діаметр початкового кола шестірні С І^  .
6. Обчислюємо модуль зачеплення та округляємо його значення 

до ближчого стандартного.
7. Знаходимо розміри зубчастих кол іс.
8. Обчислюємо колову швидкість та уточнюємо прийнятий у вихід­

них даних ступінь точності передачі.

• . Перевірний розрахунок:
1 . Знаходимо коефіцієнти 2% , 2ц , 2^ .
2. Визначаємо контактні напруження в полюсі зачеплення.
3. Обчислюємо напруження згину для зубців більш слабкого колеса.
4. Виконуємо розрахунок зубців на контактну та згинну міцності 

при д і ї  максимальних навантажень.
5. Здійснюємо розрахунок зубців на заїдання.

4 .4 . Чєрр" яч4  чередачі

Це передачі з перехресними осями, вони м істять у со б і чер­
в'як І черв”ячне колесо. В черв"ячних передачах рух здійснюєть­
ся за принципом гвинтової пари. Черв'як -  це гвинт, а черв'ячне 
колесо -  сектор довгої гайки, який зігнули в кільце (рис. 4 .6 9 ) .

у  — сектор дйбго’С гайки

. Рис. 4 .69  *

Розглянемо схему черв'ячної передачі. Проведемо початкові 
діаметри (іщ та (І^ 2  І кола виступів черв'яка та черв'ячного

75
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чер&ячне

колеса (рис. 4 .7 0 ) .
Осьовий крок ^  гвинтової нарізки черв'яка називають 

кроком зачеплення; ГЛ = Р х /з і' -  модуль зачеплення в осьовому 
п ер ер ізі.

Нарізка черв"яка може бути однозахідною та багатозахідною.
На рис. 4 .70  позначено;

2 \ -  число заходів (число витків) черв"яка, *= 1 ,2 або 
4 ; 2г -  число зубців черв"ячного колеса, 2 2 > 26 з умови 
відсутності п ідрізу  зубців.

Оптимально в силових передачах 2г = 3 2 .. .6 3  (не більша
8 0 ).

Передаточне число черв'ячної передачі Ч = /2\ ; пере­
даточне відношення І -  П-| /П 2 , звичайно 1 = 1 0 .. .6 0 .

4 .4 .1 . Види черв 'яків

Геометричні співвідношення у черв'ячній передачі. Р озріз­
няють циліндричні черв'яки та глобоїднІ (ри с. 4 .7 1 ) .

У глобоїдних черв'яках в 1 ,5 -2  рази вища навантажувальна 
здатність, але вищі й осьові сили.

За формою профілю зуба черв'яки поділяються на архімедовІ, 
конволютнІ та евольвентнІ.

АрхімедовІ черв'яки (рис. 4 .7 2 ,а) подібні до гвинтів з
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Рис. 4.72

трапецеїдальною нарізкою. Вони мають прямолінійний профіль в 
осьовому п ер ер ізі. В торцевому перерізі витки окреслені архІме- 
довою спіраллю. ЦІ черв'яки прості у виготовленні, якщо немає 
потреби в їхньому шліфуванні. Тому вони використовуються в ти­
хохідних, не дуже навантажених передачах.

АрхІмедовІ черв'яки позначають Т А .
КонволютнІ "ерв'яки (рис. 4 .7 2 ,6 ) мають прямолінійний про­

філь в нормальному перерізі витка або западини, а в торцевому -  
окреслені подовженою або укороченою евольвентою. ;Вони більш 
технологічні, ніж архІмедовІ черв'яки, ї х  легше нарізати різця­
ми та шліфувати.

КонволютнІ черв'яки позначають
Евольвенти! черв'яки (рис. 4 .7 2 ,в) являють собою косозубі 

колеса з малим числом зубців, яке дорівнює числу заходів черв'я­
ка, та дуже великим кутом нахилу вубцІв. Вони мають прямоліній­
ний профіль у перерізі площиною, паралельною осьовій , але змІие-



ною на величину радіуса основного циліндра черв’ яка. Профіль 
в торцевому перерізі окреслений евольвентою. ЕвольвентнІ чер­
в ’ яки дуже технологічн і. ї х  можна шліфувати плоскою торцевою 
стороною шліфувального круга.

ЕвольвентнІ черв’ яки позначають 22 .
Вибір типу черв’ яка залежить в ід  способу його виготовлен­
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ня.
Черв’ ячне колесо нарізають черв’ ячною фрезою, яка е копі­

єю черв’ яка, але його витки споряджені ріжучими кромками для 
різання. Тому основні параметри черв’ яка стандартизовані. Сюди
відносять:

і ГП ;
і*  „*
Пд 5 С

де *  СІдаі / т  -  коефіцієнт діаметра черв’ яка.
Основне геометричне співвідношення для черв’ яка має вигляд

ід у « Рх 2х/я&т -  хт !і/х(іщ  -  2\І^,
де у  -  кут підйому гвинтової л ін і ї ;  ■ 7-\ -  х ід  витка 
(р и с . 4 .7 3 ) .

Рис. 4.73

Основні розміри черв’ ячної передачі позначені не рис.4.74. 
Вони дорівнюють:



79

СІ̂ уі = ^ Ш і

+ 2 пі»
сі ̂ і в  сі — 2,4  т і

сі ф2 ш ПІ ̂ 2  *

СІД2 в сІ2 *р 2 т  і 

сі  ̂ -  сі2 - 2,4 т»
-  0,5 т  (9 + 22).

Рис. 4.74

4 .4 .2 .  Ковзання у

У черв'ячній передачі 
має місце ковзання витків 
черв"яка по зубцях черв'яч­
ного колеса. Швидкість ков­
зання спрямована по дотич­
ній до гвинтової л ін ії чер­
в 'яка. Покажемо це на схемі 
(рис. 4 .7 5 ) :  1Г? . ТГ2 -  
колові швидкості черв'яка 
та черв'ячного колеса (аб ­
солютні ш видкості); -  
швидкість ковзання,

% -  V +

черв'ячній передачі

'Т ' = а  •2 СОЬу ’

Оскільки кут підйому гвинтової л ін ії черв'яка у  практич­
но завжди менше ЗО0 ,, то \У2 «  \̂  < Л  .
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У зачепленні червнячної передачі виникають складності з 

утворенням рідинного тертя.
Із  те о р ії змащення відомо, що рідинне тертя утворюється 

при перпендикулярному напрямку швидкості ковзання до л ін і ї  кс 
такту (рис. 4 .7 6 ) .

Якщо у  -*■ 0 • то бУДв гранич« 
або напіврідинне, тертя.

У зачепленні черв "ячної 
передачі с зони, де кут у  малий, 
В цих зонах починається заїдання, 
яке поширюється на всю робочу по­
верхню зубця (рис. 4 .7 7 ) .  Для обмі 
ження заїдання використовують анті 
фрикційні пари матеріалів -  черв"і 
сталь, колесо-бронза (чавун) -  та 
обмежують величину контактних нал] 
жень.

Рис. 4.76

контактних
ліній

Рис. 4 .77 Рис. 4.78
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4 .4 .3 .  ККД чорв"ячної передачі 

ККД черв” ячної передачі (рис. 4 .78 )

Ь Р2 Р1 _ Р ^
? “  = ~ Т Г

■ 1 -
Рг

де ^  -  потужність на черв"яху; Р2 -  потужність на черв"яч- 
ному кол есі; Рг -  потужність, утрачена в передачі, Рг  ■
■ Рз + Рп + Рг : Р3 . Рп . Рг -  відповідно потужність, 
утрачена на тертя в зачепленні, на тертя в підшипниках, на пе­
ремішування мастила (гідравлічні втрати).

ККД черв"ч:юї передачі можна подати так:

7 - і - ( г ,  + г,, + чО.
де вираз в дужках -  це коефіцієнт утрат,

а Ч'з
р1

ККД ч е р в о н о г о  зачеплення за аналогією 8. гвинтовою парою:

? з -
Чг

Ч (г+яО
де р' -  зведений кут тертя.

■’ При < 0 ,5  передача є самогальмівною.
Для надійності самогальмування у  < 0 ,5  р ' .
Середні значення ККД черв"ячної передачі наведено в

табл. 4 .4 .
Т а б л и ц я  4. 4

2, І 2 4

V 0*7••,0,75 0 .7 5 . . .0 ,8 2 0 ,8 2 . . .0 ,8 7

Переваги черв"ячних передач:
1 . Велике передаточне відношення І  = 8 . . .8 0 .
2 . Плавність та безшумність роботи.

Недоліки черв"ячних передач:
1 . Порівняно низький ККД.
2 .  Підвищене спрацювання та схильність до заїдання.
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3 , Потреба в кольорових металах.
4 . Двоока точність монтажу.
Черв'ячні передачі використовуються, для передачі малих та 

оередніх потужностей, як правило, до 50 кВт І яа винятки -  до 
200 кВт.

4 .4 .4 .  Сил#, шо діють в зачепленні черв'ячної передачі

Для аналізу сил, які діють в зачепленні, покажемо схему 
черв'ячної передачі (рис. 4 .7 9 ) .  Якщо сили тертя не враховува­
ти, то в черв'ячному зачепленні діють:

Рис. 4 .79

І .  Колова сила черв'яка , яка дорівнює осьовій силі 
колеса Рд2 : "

2 . Колова сила колеса ^ 2 • Д о р ів н ю є  осьовій силі чер

У наведених формулах Т, І Т2 -  крутильні моменти на 
черв'яку І черв’ ячному к ол есі, Т2 = Тг  І • ?  .

Л х і



83
3. Радіальна си л а .^ к а  роздвигае чер- 

в"як І  коласо (рис. 4 .8 0 ) :

К  -  Рц V -

Рио. 4 .80

4 .4 .5 .  Розрахунки черв'ячних передач на міцність

Черв'ячні передачі розраховують на контактну 1 згинну міц­
ності .

У черв'ячних передачах частіше спостерігається зеіідання 
та спрацювання, а не викришування, по пов'язано з великими швид­
костями ковзання. Заїдання та спрацювання залежать в ід  рівня 
контактних напружень.

Розрахунок контактних напружень виконуємо по більш олабкій 
ланці -  черв'ячному колесу -  за формулою Герца:

в » ' 2е / ^  < [ « " ] •

де У' ^  / ‘-ЧЧ . і~ у2 \ -  коефіцієнт, який враховує .
^2 /  механічні властивості мате­

ріалів черв'яка та зубців черв'ячного колеса; » Е2 — моду­
лі пружності матеріалів черв'яка та черв'ячного колеса; .

-  коефіцієнти Пуассона;

^ П -
Кн/ п
~тг -  нормальне навантаження на одиницю довжини кон-

тактних л ін ій ; -  сумарна довжина контактних л ін ій .
За аналогією з косозубчастими передачами можна записати

£ сс
С0* Р -

Ширина черв'ячного колеса по дузі кола виражається через почат­
ковий діаметр черв'яка та умовний кут охвату 2 8  (рио. 4 .8 1 ) .
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Для черв’ ячних передач кут -  не О , а у
Тоді

6W 3rd W1
28
360е

Рис. 4.81
зг d^  2 8
Cosy 360°

-  сумарна довжина кон­
тактних л ін ій ,

де я  І , 8 . . . 2 , 2  -  торцевий коефіцієнт перекриття в серед­
ній площині черв"ячного колеса; я  0.75 -  коефіцієнт, який 
враховує неповноту контакту на дузі охвату, тобто контакт не 
на дузі 26" , а на меншій. В остаточному вигляді нормальні пи­
томі навантаження визначаються залежністю

Wn =
2 Кн Т2 360° cosy

dW2 d Wi зг 28 coscC cosy б*

Для визначення 
зведеного радіуса кри­
вини покажемо зачеп­
лення черв’ ячного ко­
леса І архІмедова чер- 
в"яка в осьовому пере­
р із і  (рис. 4 .8 2 ) .  18 
рисунка видно, шо 
р1 «  оо , тому ЩО 

черв’ як мас прямолі­
нійний профіль.

У загальному ви­
гляді за аналогією з 
косозубчастою переда­
чею

Рис. 4.82

1 1 1 2 c o s 2 y  2 c o s 2 y-J— з —і— + -і— — ----------------- -f ---------------
.Рзб Рі Я г d  s i / i o f  d w 2  s tr io f

- зведена кривина.
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ЗВІДКИ
1 2cos2y

fa6 dm  stnoC
Підставимо у формулу Герца одержані вирази, а також ураху- 

вмо, що СІадг в т2 2  ; с (да, ■ ГПС̂  ; о£ * 2 0 ° ; у  «  10°;
28 ~ 100°. Дістанемо вирва для перевірних розрахунків на 

контактну м іцність:

^  15000 Т3 • К

НЛ " Т ~jf a W2 f Н

*W1
К ] - (4 .9 )

У проектному розрахунку визначаємо або а даг за р ів ­
нянням, одержаним І з  залежності (4 .9 ) :

сі  ̂ т = —- і “ 0І5 (сіу/і + \̂й2')-  0,5гп

В остаточному вигляді

a w -  610

'А
№ W '

4 .4 .6 . Розрахунок черв'ячних колІо на згин губцІв

Розраховуємо тільки зубці колеса як більш слабкі. Розраху­
нок виконуємо як перевірний.

Приблизно черв"ячне колесо розглядаємо як косовубе. 
Напруження згину

М и
’ Г

бР -  Ур уе у т . м -

У зв 'язку з дуговою формою зубець черв'ячного колеса міц­
ніший, ніж зубець косозубого колеса, приолизно на 40Я. Це вра­
ховує коефіцієнт форми lJfr , який вибираємо за еквівалентним 
числом зубців: "Zv  «  Z2 / c o s 3 у  (табл. 4 .5 ) .

Т а б л и ц я  4. 5

Еквівалентне 
число зубців 20- 50 150 300

Ур
Л ,98 1,45 1,27 1,24
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Для черв'ячного зачеплення У6 'У^. *  0,7 . І тоді

2 Г . 1
я Р -  ол  а ,  - д й -  «  [ в , ] .

Дв К - К в - К »  *  І Д . . . 1 , 4 -  коефіцієнт розра-к ; г\ = л р  гчу

хунков&х навантажень. Більшими е значення для швидкісних пере­
дач І змінних навантажень.

4 .4 .7 .  Матеріали та допустимі напруження передач 
*

Для мало- та середньонавантажених передач черв"яхи виго­
товляють Із  вуглецевих І низьколегованих сталей 45, 4ОХ, 40ХН, 
35ХГСА та Ін . з НЯС 4 5 ..  .55 , для швидкісних важконавантаженил 
черв'ячних передач -  Із  легованих цементованих сталей 20Х.І2ХН5 
І8ХГТ, І5ХФ та Ін . з НІ?С 5 8 . . .6 2 ,  а вінці черв'ячних коліс 
при високих швидкостях ковзання (до ЗО м /с ) -  І з  олов"янистих 
бронз Бр 0Ф І0-І, БрОНФІО-І-І та Ін .

Для тихохідних передач використовують алюмініево-звлізис- 
т і  бронзи Бр АД9-4, Інколи -  чавун СЧІ5-32 та Ін .

Допустимі напруження у розрахунках черв'ячних передач ви­
значаємо залежно в ід  матеріалу черв'ячного колеса та способу 
одержання його заготовки (відливка в землю чи в кок іль).

Допустимі контактні напруження

[б ЗН "  С̂ ІНО 2Н »
де [ б ]  но -  допустиме контактне напруження для база випробу­
вань, яке вибирають з таблиць; М но = І О7 ; 2 Н -  ’коефіцієнт 
д овгов ічн ості, д ,

-  Уі о^ТНнГ •
Допустимі напруження на згин

- [ « ] , „  а ,
Тут [ б ] р 0 -  допустиме напруження для бази випробувань, яке 
дорівнює ІО6 ; Ум -  коефіцієнт довговічності при розрахунку 
на згин.

Ум “  V  Ш 6 /М БЕ
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де І\ІНЕ , МрЕ -  еквівалентне число циклів навантаження зуб­
ців.

4 .4 .8 . Тепловий розрахунок І змащення черв’ ячної передачі

Утрачена в черв"ячній передачі потужність на тертя пере­
творюється в тепло. Якщо в ід в ід  тепла недостатній, то передача 
може вийти з ладу внаслідок перегрівання.

Для черв’ ячних передач тепловий розрахунок виконуємо на 
основі теплового баланса, тобто прирівнюємо к ількість тепла 
виділеного до відведеного:

^ ЬиЭ “ ^ 6(96 ’
Ч а  “  1000(1-^) р, ,

де ^ -  потужність на вхідному валу передачі, кВт;

^6і06 =
де Б -  поверхня охолодження, м^, для І ї  збільшення використо­
вують ребристі корпуси; £ 0 -  температура навколишнього сере­
довища; -  температура масла; Кт  -  коефіцієнт теплоотдачІ,

ккал
м^.г.град

КТ « 7 . . . І 0 ,  м кка>1—. для закритих приміщень.
1 м .г .гр а д

Для звичайних редукторних мастил в 6 0 ...7 0 °С , для 
авіаційних мастил = І0 0 ..Л 2 0 °С .

Якщо Иби0 < ^ , то природного охолодження достатньо.
У протилежному випадку необхідно використовувати штучне охолод­
ження або знижувати потужність передачі.

Розглянемо два основні способи ( с  й Інші) штучного охолод­
ження:

І .  Обдування корпуса вентилятором (р и с .4 .8 3 ) . При цьому

Кт = 18... 24 ккал
Мг г ГРаЗ

2 . Циркуляційне змащення під тиском (рис. 4 .8 4 ) . 
Повітряне охолодження просте та надійне. Воно ефективне 

при розташуванні черв’ яка під черв’ ячним колесом.



Рис. 4 .83  Рис. 4.84

Якщо черв'як розташований зверху або обдування недостатньо 
то використовують циркуляційне змащення під тиском.

Сорти мастила певної в 'я зк ост і для змащення вибираємо за­
лежно в ід  колової швидкості черв'яка та температури.

З метою підвищення опору проти заїдання використовуємо мас 
тила більшої в 'я з к о ст і.

4 .5 .  Хвильові передачі

4 .5 .1 .  Будова та принцип роботи хвильових передач.
Генератори хвиль

Звичайна хвильова передача складається з трьох основних хе 
нок: генератора хвиль деформації, гнучкого колеса, іорсткого в 
леса.

Розглянемо схему хвильової передачі в статичному стані 
(ри с. 4 .8 5 ) . Одне з коліс (жорстке або гнучке) з'єднуймо з ти­
хохідним валом, друге -  з корпусом. Якщо обидва колеса рухомі- 
передача диференціальна.

Якщо зубців немає, то передача -  фрикційна, якщо є , -  то 
зубчаста (ХЗП).

Позначимо числа зубців гнучкого та жорсткого коліс 2 ? ,
, генератор хвиль -  Н . ь.
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Рио. 4.85

Звичайно 2 Г ф 2 Ж , на схемі 2 Ж > 2 Г .
Гнучке колесо називають так тому, що воно при роботі пруж­

но деформується генератором хвиль. На схемі показано кулачковий 
генератор, що складається з кулачка, який має радіус-вектор р ,
І посадженого на кулачок підшипника з гнучкими кільцями. Це ге­
нератор з підшипником кочення. Якщо кулачок взаємодіє безпосе­
редньо з гнучким колесом, то тоді маємо генератор з підшипником 
ковзання. —

Вставлений усередину гнучкого колеса генератор хвиль пруж­
но деформує його так, що гнучке колесо з круглого перетворюєть­
ся на еліптичне. При цьому на великій о с і еліпса (зони 1 - І )  зуб­
ці гнучкого та жорсткого коліс зачіпляються на всю свою висоту, 
а на малій ос і (зони 2 -2 ) зачеплення повністю відсутнє. На про­
міжних ділянках (зони 3 -3 , 4 -4 ) маємо неповне зачеплення зубців.
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Розглянемо роботу хвильової передачі в динаміці. При обер­

танні генератора зона зачеплення зубців переміщується, створю­
ючи послідовну хвильову деформацію гнучкого колеса, внаслідок 
чоі’о поредяча одержала назву хвильової. Число хвиль визначаєть­
ся числом зон повного зачеплення. На схемі показано двохвильову 
передачу. Розрізняють також одно- та трихвильовІ передачі.

При перетворенні круглого гнучкого колеса в еліптичне йог? 
максимальну деформацію позначаємо \Ув , проміжну -  У/
(ри с. 4 .3 6 ) .

Якщо закріпити гнучке колесо нерухомо, а генератор оберта­
ти, то кожна точка гнучкого колеса здійснює рух по деякій петлі 
(рио. 4 .8 7 ,а ) .

Точки гнучкого колеса, розташовані на великій осі деформа­
ц і ї  та близько н е ї, мають колову швидкість 1?  ̂ . Така ж сама 
швидкість, але протилежно спрямована, притаманна точкам гнучко­
го  колеса, які лежать на малій о с і деформації. Таким чином, у 
зоні повного зачеплення зубців колова швидкість передається його 
і  очкам не за рахунок обертів  гнучкого колеса, а шляхом його хві 
льового деформування.

Якщо гпучке колесо обертається, то овальна траєкторія точ­
ки перетворюється у форму, показану на рис. 4 .6 7 ,6  .

РІзницю чисел зубців гнучкого та жорсткого коліс приймаємо 
кратною числу хвиль.
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У загальному випадку -  2 Г -  ±  К2 17 , де Ц -  число 

хвиль; К2  -  коефіцієнт різниці чисел зубців, К2  * І ,  2 , З, 
частіше К2 = І .  Тоді для двохвильової передачі 2 ж ~ 1 г - 2 . '

Для визначення передаточного відношення використовуємо ме-, 
тоц ВІлІса.

Для цього всій  системі надамо кутову швидкість генератора 
-  6)ц . Позначимо кутові швидкості гнучкого та жорсткого коліс
и)г , сож І запишемо:

при і^ж- 0 ІжІ'нг

і н =
саг -сзн

гж

1і

0)Ж-СОН

. ______І

’

1 - і РК 2 ж - ^ г г г - 2 ж

при цьому 2 Г~ 2 І*Г , 2 ж~ 2 г +2 і

при сог = 0

при цьому 2 Ж «

і  «  инж
1

2 * - 2 .

2 ж - г г ’

Патент на хвильову зубчасту передачу одержав у 1959 р . аме­
риканський винахідник В.Масер.

Переваги хвильових передач:
І .  Велике передаточно підношення в одній степені і  = 8 0 . . .

.. .3 2 0 .
2 . Висока наванта­

жувальна здатність внаслідок 
підвищеної багатопарності 
зачеплення.

3 . Можливість передачі 
руху через суцільну стінку 
(рио. 4 .8 8 ) .

4 . ЯорІнняно високий 
ККД у « 0 ,8 5 . . .0 ,9 2 .

5 . Великі кінематична 
точність та плавність. Рис. 4.88
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Недоліки хвильових 

передач:
1. «начна напруже­

н ість основних елементів,
2 . Нагрівання внас­

л ідок малих габаритних 
розмірів при передачі ве­
ликих потужностей.

Крім кулачкових ви­
користовують І дискові 
генератори хвиль 
(рис. 4 .8 9 ) .

Існують також гідромеханічні, електромагнітні та Інші гене­
ратори хвиль.
4 .5 .2 .  Критерії працездатності та розрахунку хвильових передач 

Основні критерії працездатності:
І .  Міцність гнучкого колеса. В оболонці гнучкого колеса 

діють змінні нормальні І дотичні напруження. Напруження згину 
виникають уже при складанні передачі, е сильний концентратор 
напружень -  зу бц і.

Втомна

Рис. 4 .90

Д овговічність Гнучкого колеса визначається втомною міцніс­
тю його матеріалу. Втомна тріщина виникає в западинах зубців на 
задньому торці (рис. 4 .9 0 ) .

ГігучкІ колеса виготовляють Із хромонікелевих сталей 
40ХН2МА, 20ХЮА, рІдає -  Із  сталі ЗОХГСА.

Термообробка-поліпшення Н Р С 2 8 ...3 2 , Н Р С 3 0 ...3 4  (при
нарізанні твердосплавними Фрезами).

Жорсткі колеса виготовляють Із  сталей 45, 40Я, Інколи,для 
утворення антифрикційної пари, використовують чавун.
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2 . Ресурс підшипників генератора хвиль.
3 . Короткість ланок, або граничний момент, ио передається, 

при досягненні якого передача починає клацати,як запобіжна муф­
та (р атчетін г).

4 . Зносостійк ість бічних поверхонь зубців.

4 .5 .3 .  Розрахунки хвильових передач

Розрахунок хвильової передачі включає два етапи: проектний 
І перевірний.

Проектний розрахунок полягає в попередньому визначенні 
розмірів гнучкого колеса, перевірний -  у перевірці працездат­
ності хвильової передачі за критеріями працездатності.

П р о е к т н и й  р о з р а х у н о к

Умову несучої здатності бічних поверхонь зубців можна за­
писати так:

де

Р  =  І Р  К Л  £

р -  питомий тиск; [ р ]  = 2 0 .. .2 5

мий тиск; Е. 2Тт

[Р ]

Н
мм2

(4 .1 0 )

-  допустимий лито-

-  нормальна до поверхні зубців сила;
п сІг

Тт -  крутильний момент на тихохідному валу; СІГ -  ділильний 
діаметр гнучкого колеса; Кр = 2 ,4 . . . 2 ,8  -  коефіцієнт, який 
враховує концентрацію навантажень по довжині зубців; 2 3  -  су ­
марна площа, рівновелика до - т і с ї , що була б при зачепленні зуб­
ців на половину заході' (рис. 4 .9 1 ) ,  2  б  *= 0,5 К* ;



к є *  2 г / 2 Г • де “ 2  -  число зубц ів , які знаходяться в кон­
та к т і; звичайно Кє «  0 ,3 . . . 0 ,4 ;  6 Г -  кюрина зубчастого він-

-  глибина заходу;
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ця гнучкого колеса; Ь, 

Щ «  С Ір /2 г . Позна 

р а з ів  у (4 .1 0 ) одержимо

у  -  ( 1 , 2 . . . 1 ,4) Ш

ПІ -  СІГ /2 Г . Позначимо . Після підстановки в с іх  ви-

2 6
V М

мм

Інші розміри гнучкого колеса зручно виражати в частках 
діаметра 4 Г . ї х  раціональні параметри такі' (рис. 4 .9 2 ) :

Ц - (0,012 ...0,0М)сІг
6г - ( 0 , 2 . . . 0 , 2 2 ) а г ;

Ь2 - (0 ,5 . . .  0 . 6 )  Ь, і 

Ь =  (0 ,8 .. .  0 ,9 )  сір .

• г  -
•1

ш
і

гаддя ааввааа

Рис. 4 .92

П е р е в і р н и й  р о з р а х у н о к

Перевірка за критерієм "м іцність гнучкою  колеса" зводить­
ся до визначення коефіцієнта запасу втомної м іцності.

У небезпечному перерізі гнучкого колеса, який прихопиться 
на внутрішній торець зубчастого вінця, діють такі основні на­
пруження: напруження згину в коловому напрямку, напруження роз­
тягу, дотичні напруження.

Напруження з г и н у .  Для їх  визначення використовуємо напів- 
безмоментну теорію оболонок:

<Ч -  % [ЕЬ,/Сгг*>]

де № = \)У0 С05 2<р -  закон деформування гнучкого колеса.

(4 .ІІ )



95
Рсзв"пзавліп рівняння ( 4 . I I ) ,  одержимо

6І- « t . - 6% Eh, « 4 / 4 .
де -  амплітудні напруження згину;

1
1 -  Кс

— коефіцієнт впливу зубців.

ЬІГ “  d i r

,  . W i
Тут Ks - S f r / p .  p = jr m  -  крок зубц ів , Sfr -  товщина вуб- 
ця по колу западин,

{ -& £  +  2Х г^  +  tn v «C fP) ,

де c o s o ^ p  -= dfir / d ^ r ; dgp -  діаметр основного кола; 
h2р = Ь1 +  hp ; hp -  0,35m -  висота зубця, яка бере 

участь у деформації оболонки.
Напруження р о з т я г у .  У гнучкому 

колесі діють напруження розтягу в ід  
реакції генератора.

Силу, яка розтягає і'нучке ко­
лесо, визначаємо з умови рівноваги 
(рис. 4 .9 3 ) :

2<j, rs in  ( d y /2 ) “  2N sin  (d<p/2)+

+ d N sin (dy/2),
звідки N = (|r.

Напруження розтягу

K Nбр =
Ьі

де К »  І , І . . .  1 ,3  -  коефіцієнт нерівномірності.
Виразивши с£ через крутильний момент Тт  та параметри 

генератора, одержимо

б Р - а 9 т т / ( d p - 6 p . i i , ) . ,  7 ’

Амплітудні та середні напруження

Pa Pm б р / 2 .
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Дотичні напруження виникають через деформування оболонки 

гнучкого колеса генератором та дію крутильного момента:
0,5

Ст Е Ь,’ Ч
,1,5

де C L .- f ( і ’
тип генератора .

Максимальні нормальні напруження 

бщ ах = + бр
Сумарні амплітудні напруження

Тт
а г2 н,

6а "  6Ї  +  ~ г  '

Амплітудні та середні дотичні напруження: 

Та - Ц 4 5 Г і  Тт - 0 , 5 5 * .  
Коефіцієнт запасу втомної міцності

5 6 5-і

+ 5
[6]= 1,3... 1,8.

Тут
К б б а + Ч , б т  ’

_______ Ь і_______

К ^ в ^ т

де К$-1.5...2і Кг = 1+0,6 (Кб -1)» Гб-аі...0,2і ^-а05.4І 
Перевірку за Іншими критеріями працездатності див. у пра­

ці {9].

5 . ВАЛИ ТА ОСІ

Вали -  це д ета л і, призначені для передачі крутильного мо­
мента вздовж с в о є ї о с і та для підтримки деталей, що обертають­
ся . Осі -  це детал і, призначені для підтримки деталей, що обер­
таються І не передають корисного крутильного момента.

Наприклад, на рис. 5 .1  показано зубчастий механізм. Еле­
менти І І 3 передають крутильний момент. Це^- вали. Елемент 2
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х Д
* ттпт ПУП

У *
К " г = Г А

/ —  ,
Г7779 ПУПУ *

Рис. 5.1

крутильний момент не перэдас. Це -  
вісь.

Вали І о с і необхідно розрахову­
вати на м іцн ість, короткість І коли­
вання (критичну швидкість).

5 .1 . Розрахунок валів на м іцн ість.
Проектний розрахунок валіз

Розрізняють прямі, колінчасті 
та гнучкі вали. Вони бувають суціль­
ними та порожнистими. Порожнистий 
вал при відношенні с і /В  = 0,75 лег­
ше суцільного на 50* при однакових 
міцності та ж орсткості. В ав іац ії 
застосовують вали, як правило, порожнисті.

Розрахунок валів на міцність проводиться в два етапи:
І )  проектний; 2 ) перевірний.

При проектному розрахунку звичайно відомі крутильний мо­
мент Т  , потужність Р І частота обертів  п .

Як приклад розглянемо одноступїачастий косозубий редуктор 
(рис. 5 .2 ) .

Відомі навантаження ', Рг  ,
Ра , приблизна конфігурація вала 

та розташування опор.
Послідовність розрахунку:
І .  Попередньо визначаємо діаметр 

вала з розрахунку тільки на кручення 
при занижених допустимих напруженнях:

‘■ -У в й їТ ‘
т

0 ,2 (і- о(4 ) [ т ] ’

' [-р] »  2 0 .. .5 0  МПя -  для валів за­
гального машинобудування, [Т ]  «
■ 7 0 ...9 0  МГІа -  для валів авіаційних 
редукторі Б.

2 . Розробляємо конструкцію вала 
(рис. 5 .3 ) ,  тобто призначаємо бурти, шпонки або шліци, нарізки,
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шийки, цапфи І таке Ін­
ше.

5 .2 . Перевірний розрахунок валів

Складаємо розрахункову схему вала. Вал укидаємо як балку 
на двох опорах, одна -  шарнірно-нерухома, друга -  шарнірно-ру­
хома, наприклад роликовий підшипник.

Для нашого прикладу -  вал косозубого колеса -  одержимо 
схему, показану на рис. 5 .4 .

£

Рис. 5.4
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Будуємо епюри згинальних 1 крутильних моментів.
На епюрах не показані напруження стиску в ід  сили ^  . 
Згипальний момент у вертикальній площині:

Перевірний розрахунок поділяємо на дві частини:
-  перевірка на статичну м іцність;
-  розрахунок на витривалість.
Розрахунок на статичну міцність проводимо з метою запобі­

гання залишкових пластичних деформацій в тому випадку, якщо 
вал працює, з великими перевантаженнями (короткочасними).

При цьому оквІвалентні напруження визначаємо за формулою

Розрахунок на витривалість (основний розрахунок) проводи­
мо у формі перевірки запасу втомної м іцності. При сумісній д і ї  
вгину та кручення коефіцієнт запасу втомноІ міцності визначаємо 
за Формулою

м 6 “  мзг(рг)+  МзгСРа).
Сумарний момент згину:

% 0 -  0.1 Б3(1-ої4) і \)^ = 0,2БЭ(1-сС4 ) ;

5 ■=>-------- > [5 ] >



[5 ]  = 1 , 3 . . . 1 ,8 -  для велів авіаційних редукторів,
[5 ]  = 1 ,5 . . . 2 , 5  -  для залів загального машинобудування. 

Тут 5^ -  коефіцієнт запасу по нормальних напруженнях,
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К бп^ц ®гп
коофіцїент запасу по дотичних напруженнях, 

о

(5.1)

(5.2)
Т ^а +  %:^т

де 6_, І -  границі витривалості матеріалу при вгині та
крученні;

40 = = 0,1...0,2 і ЧГХ = = 0,5 У€
°  Оп ьо

-  коефіцієнти, які характеризують чутливість матеріалу до исі- 
метрІЇ циклу напружень;

б а та Т а -  амплітудні напруження (рис. Ь .5 ) , 

б д  = Є ГЛ<ДХ̂  ^ ГП*-П. ( ^  _ аналогічно);

б т  та Т т  -  середні

б т  = - 5 т а * _ ^ т ш

значення напружень,

( Т т  -  аналогічно).

Для напружень згину цикл приймаємо симетричним, для ні 
жень кручення -  віднульсвим (пуски, зупинки). При цьому
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6m - о І ба ш бзг -  » Ха •» Хт «■ g t  -  J  Г̂- •

Якщо е осьова сила, то  бт=*
У формулах (5 .1 )  І (5 .2 )  Кб р І -  сумарні коефіці­

єнти, які враховують вплив у с іх  факторів на витривалість при 
згині та крученні:

Кбв “ ( K g /б + KF -  і ) / к у і K TD = (l<t/S + k f ~ 0 / K v> 

де £ -  масштабний фактор; Кр -  коефіцієнт впливу шорсткооті 
поверхні; K v -  коефіцієнт впливу зміцнення, якщо воно в ;
І -  ефективні коефіцієнти концентрації напружень.

Розрахунок на довговічність 
валів не виконуємо, тому щр ба­
зове число циклів Ь1р0 «=
« 4 -І0 6 (І0 7 ) І вали, як правило, 
працюють в зоні тривалої зтом- 
ноІ міцності (рис. 5 .6 ) .

5 .3 . Розрахунок осей
й&.иі чн к г ь

О сі, так само, як І  вали, • 
розраховуємо на міцність у два 
зтали: І )  проектний; 2 ) перевірний. При проектному розрахунку 
визначаємо діеметр о с і та розробляємо П  конструкцію.

Осі бувають нерухомими й такими, що обертаються. Приклад 
нерухомої о с і -  ось сателіта планетарного редуктора.

Якщо ось нерухома, то діють постійні агиннї напруження 
(рис. 5 .7 ) .

Рис. 5.7
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Ось розраховуємо на згин. Напруження згину

«V  -  *  М з г с и )  > « ' « ,  -  а ’

Якшо ось обертається, то в ній виникають напруження згину, 
які змікхчстьея за симетричним циклом (рис. 5 .8 ) .

Рис. 5 .8

Діаметр о с і визначаємо з умови ї ї  роботи на згин:

Мзг
0,1 [ б ] 4г(_0  (1 -С Ґ>)

Піс л я  знаходження діаметра о с і розробляємо II  конструкцію 
аналогічно валу (див.рис. 5 .3 ) .

Перевірний розрахунок осей проводять у фермі перевірки зя- 
паоу втомної міцності при д і ї  нормальних напружень за формулою 
(5 .1 )  для валів.

5 .4 . Розрахунок валів та осей на жорсткість

У
і

Рис. 5.9

Жорсткість валів та 
осей характеризують пруж­
ними прогинами У , куто­
вими переміщеннями 0  та 
закруткою у  (рис. 5 .9 ) , 
які виникають в ід  прикла­

дання до валів та осей сил 
І моментів. *-

Пружні прогини та за-



круткя валів спричиняють концентрацію навантажень по довжині 
контакту зубців у зубчастих передачах та підшипниках. Концен­
трація навантажень в зачепленнях враховується коефіцієнтом Ку},
І вона обмежує робочу донжику зубця.

Внаслідок великих кутів  повороту 0  може виникнути закли­
нювання підшипників. .4 та 0 характеризують згинну ж орсткість, 
закрутка валів <р -  крутильну ж орсткість.

Величини у , 0 та у  визначаємо методами, викладени­
ми в курсі опору матеріалів.

Умови достатньої жорсткості вадів та осей мають вигляд:
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У б  [ у ] :  0 < [ 0 ]  і <р « [ у ] .

Для вадів циліндричних зубчастих передач [ у ]  «і 0,01 т, 
для заліз конічних передач [У ] 6  0,005 т ,  де (ТІ -  модуль за­
чеплення.

Максимальний прогин вала Утсч  ^  0,0003 L • Маля величина 
[У ] часто приводить до т о го , що діаметр вала визначають но з 

умови м іцності, а з умови ж орсткості.
Для шарикопідшипників [ 8 ]  < 0,005 рад, для роликопідшип­

ників [ 0 ]  ^ 0,002 рад.
Прогин вала у найпростішому випадку (див.рис. 5 .9 )  визна­

чаємо за формулою
FL*У -

4 8  Е Э

де 3 , Е -  момент Інерц ії вала та модуль пружності його ма­
теріалу.

У більш складних випадках У знаходять за допомогою Інте­
гралів Мора або способом ВерещагІна.

Кут закрутки циліндричної дІлянхи вала довжиною і  при 
д і ї  крутильного момента Т  :

те 
а зР

Кути закрутки окремих сх ід ц ів  отупі«частих валів підсумо­
вуємо.

Згинна та крутильна жорсткість валів та осей значною мірою



визначають їх  в ібр ост ій к ість . Величини У та <f> враховуємо 
при розрахунках на коливання. Якщо величина деформування вала 
змінюється-в границях 15^, то процес приймаємо стаціонарним, 
тобто У -  ' f ( t ) «  const І Q °  f  ( і ) -const. У ньому випад­
ку вали та ооІ розраховуємо на ж орсткість, у протилежному -  
необхідно виконувати розрахунок на коливання.
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5 .5 . Розрахунки валів та осей на коливання

У валах спостерігаються такі коливання: І )  згинні; 2 ) кру­
тильні; 3 ) згинно-крутильнІ. »

Розглянемо розрахунок на згинці (поперечні) коливання. Не-

------3 Е 3
Є h Є

с Ь  с г

L
----- 3

Рис. 
де С

''Ч.с

ІЕ 1

5.10 Рис 
- згинна жорст

1

.

кІ

У

Ь.ІІ
сть вала.

3 умови рівноваги

ГПГСО2 »

хай Існує вал з насадженим 
на нього диском (рис. 5 .1 0 ) . 
Щоб виключити вплив ваги вала, 
розташуємо його вертикально.

Припустимо, що центр ва­
ги диска змішений на величи­
ні' Є . Надамо валу обертан­
ня. При цьому з "являються си­
ли Ін ер ц ії, що спричиняють 
прогин вала У (рис. 5 . І І ) ,  
Сила Інерції т г е о ^ . Проги­
ну заважають друннІ сили УС ,

у с ,
або

т а ^ С е  + у )  = У с .

Після перетворень

УС —  У -то)ге + mw2y т
с -  тсо*

т о У
(5.3)

Проаналізуємо рівняння ( 5 .3 ) .  Якщо 0)1 , то при т с о 2 — С
у — с о . у цьому випадку матимемо критичну кутову швидкість.

Запишемо т 60* *> с . Знайдемо критичну частоту обертів 
*Р - V

Пкр
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СО* т пКР
•Ф 30 ’

Визначимо жорсткість С 
ї і г

кр‘
30
зг

Прогин- вала У 

Нехай У
43 ЕЗ

I , І тоді Г -С 48 ЕЗ 
I /

Відомо, що жорсткість вала дорівнює си л і, яку потрібно 
прикласти цо вала, щоб одержати прогин, що дорівнює одиниці. 
Замінимо С на ГТІСО̂ р І перепишемо вираз (5 .3 )  у такому ви­
гляді:

У = ■ ГТІСОКР
ГТШ2 ■1 і & - 1

СО2 1
(5 .4 )

Покажемо залежність проги­
ну У в ід  кутової швидкості СО 
(рис. 5 .1 2 ) . Проаналізуємо р ів ­
няння (5 .4 )  Із  збільшенням куто­
вої швидкості У спочатку зро­
стає. При досягненні 00 кр У 
збільшується до безмежності -  
виникає резонанс. Резонанс -  ц$ 
явище, коли частота власних ко­
ливань системи зб іга ється .з  
частотою вимушених коливань.
В даному випадку це частота 
( СО ) сили Ін ер ц ії. При подаль­
шому зростанні кутової швид­
кості , коли <0 >  с о кр , знамен- Рис. 5.12
ник впразу (5 .4 )  стає в ід 'єм ­
ним, а його абсолютна величина збільшується. Отже, прогин У 
стає від"ємним І його абсолютна величина зменшується (штрихова 
л ін ія ). При дуже великих СО , коли <о прямує до безмежності, 

у а -  е  , тобто центр взги диска опиняється на ос і обертання. 
Відбувається самоу становлення вала в закритичнїй області. Зви-



чайно цікавляться абсолютною величиною прогину У . Тому криву 
зміни У в Інтервалі в ід  С0Кр до со=.«? наносять вище осі 
абсцис (на графіку -  суцільна л ін ія ).

Вали мусять працювати або в докритичнІЙ, або в закритич- 
ній зонах, тобто бо £ 0 .8 б о Кр , СО »  1,ЗС0кр.

Способи підвищення швидкохідності валів:
1. Використання жорстких валів, опор, корпусів.
2 . Застосування гнучких валів, що працюють у закритичному 

діапазоні кутових швидкостей, наприклад валів центрифуг.
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5 .6 . Заходи, що підвищують втомну міцність в-"- !в та осей

Розрізняють конструкторські та технологічні заходи. 
Конструкторські заходи спрямовані на зниження концентрації 

напружень, фретІнгкорозІЇ та концентрації тиску.
Для підвищення згинної витривалості валів передбачають 

плавні переходи в ід  одного діаметра до Іншого (рис. 5 .1 3 ) .  При

Рис. 5.13

цьому несуча здатність вала пїдвищуеться як за рахунок знижен­
ня концентрації напружень, так І внаслідок оптимальної перехід­
ної поверхні. Стовщують вали в місцях посадок деталей та в Ін­
ших місцях (рис. 5 .1 4 ) .

Для валів авіаційних виробів використовують дрібну наріз­
ку з шагом 1 ,5  мм, довжина якої 8 . . .1 2  мм (рис. 5 .1 5 ) .

Замість шпонок та прямобічних шліців використовують еволь- 
вентні шліци.

Технологічні заходи спрямовані на зниження концентрації
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до&кина 8...12 мм, 
нарізка із 
закругленою 
западиною

Рис. 5.14 Рис. 5 .15

напружень 1 рівня робочих напружень розтягу. Це таке:
1 . Зміцнення посадочних поверхонь обкаткою роликами або 

кульками, обдувкою дробом. При цьому границя витривалості може 
підвищитись у два рази тому, що після накатки роликами на по­
верхні з'являються залишкові напруження стиску, я к і, підсумову­
ючись з робочими напруженнями розтягу, зменшують останні
(рис. 5 .1 6 ) . У зв 'язку  з тим, 
шо границя витривалості при роз­
тягу нижча, ніж при стиску, 
зменшення напружень розтягу е 
корисним.

2 . ХІмІко-термІчна обробка 
(цементування, азотування, ціа­
нування), гартування ТВЧ та Ін .
Ефект -  той самий.

3 . Підвищення чистоти по­
верхні. При цьому зменшуються мІкроконцентратори в ід  механіч­
ної обробки.

6 . ПІДШИПНИКИ

Підшипники служать опорами для валів та осей, які оберта­
ються. Вони сприймають радіальні та осьові навантаження І пере­
дають їх  на корпус машини..

Підшипники розрізняють за видом тертя:
І .  Під ш и п н и к и  ковзання -  нижчі кінематичні пари.
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2 . Під ш и п н и к и  кочення -  вищі кінематичні пари.

6 .1 , Підшипники ковзання. Типи та галу зі використання

■ Це підшипники, які працюють за принципом тортя ковзання. 
Форма робочої поверхні підшипника ковзання може бути циліндрич­
ною, плоскою, конічною або шаровою (рис. 6 .1 ) .

Рис. 6.1

Згадаємо з курсу Т!йМ деякі означення. Поверхня вала, яка 
передає радіальні навантаження, називається шипом, а опорна по­
верхня -  радіальним підшипником. Поверхня вала, що передає осьо­
в і навантаження, називається п'ятою, а опорна поверхня -  під­
п'ятником.

Основним елементом радіального підшипника є вкладиш. Його 
виготовляють з антифрикційного матеріалу суцільним або роз'ємним 
із  двох половин. Вкладиш установляють або в спеціальному кор­
п у сі, або в корпусі машини.
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Галузі використання підшипників ковзання:
1. Роз"ємн1 підшипники для колінчастих валів.
2 .  Підшипники для особливо швидкохідних вадів, якщо довго­

вічність підшипників кочення недостатня ( V > ЗО м /о ).
3 . Гідростатичні підшипники для оообливо точних 1 плавних 

обертань.
4 . Підшипники для валів оообливо великого діаметра.
5 . Підшипники з малими діаметральними габаритами.
6 . Підшипники, які піддаються ударам та вібраційним каяан- 

тажзнням.
7 . Високошвидкісні газові та електромагнітні підшипники.

6 .1 ,1 .  Види тертя в підшипниках ковзання

Сухе тертя. Поверхні, які труться, покриті твердими плів­
ками.

Граничне тертя. Поверхні покриті шаром рідини товщиною 
приблизно 0 ,1  мкм.

Рідинне тертя . Поверхні розділені шаром мастила, при яко­
му мікронерівностІ не стикаються. Шар рідини Н (ри с. 6 .2 )  
більший за суму висот мікронерівнос­
тей поверхонь ^21 І ^22 :

Ь >  Р 21 +  1*22 ..
Для того , щоб між поверхнями, що 

труться, м іг довго Існувати шар мас­
тила, в ньому мусить бути надлишковий 
тиск.

Якщо цей тиск створюється за ра­
хунок обертання цалфи, то підшипник називається гідродинамічним, 
якщо за допомогою ноооса -  то гІдроотатичпим.

Частіше використовують гідродинамічні підшипники. Розгляне­
мо схему роботи такого підшипника (рис. 6 .3 ) .

Вал, що обертається, під дією  зовнішніх навантажень займав 
в підшипнику ексцентричне положення. Мастило затягується в кла­
новий зазор між валом І вкладишем 1 створює гідродинамічну 
лід'йомну силу. При цьому коефіцієнт тертя і  = 0 ,0 0 1 ...0 ,0 0 5 ,

Напівоідинне тоотя . Умова Ь > Я-,, не виконується.

& /

г.-і'-т

Тег

Рис. 6 .2
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Рис. 6 ,3

У підшипнику буде змішане тертя -  водночас рідинне І гра­
ничне.

Таке тертя для швидкохідних підшипників ковзання недопус­
тиме, тому що супроводжується спрацюванням І нагріванням, для 
тихохідних підшипників допустиме, для них {  В 0 ,0 0 8 . . .0 , І . 

Для нормальної роботи підшипника ковзання необхідно: 
підібрати відповідне змащення та організувати рідинне

тертя;
-  підібрати антифрикційну пару матеріалів.

6 .1 .2 .  Мастильні матеріали

Мастильні матеріали за станом поділяють на так і:
І )  р ід к і; 2 ) пластичні (м а з і) ; 3 ) тверді; 4 ) газоподібні. 
Властивості рідких мастил: в "я зк ість ; маслянистість; тем­

пература спалаху; температура застигання.
В"язкІсть -  це властивість чинити опір при исуві одного 

шару рідини відносно Іншого.
Розрізняють динамічну І кінематичну в"язкостІ.
Критерій динамічної в"язкостІ базується на формулі Ньюто­

на сІгУ

СІЧ



де ?  -  сила опору при зсуві шарів рідини; Б -  площа варів;
\У -  швидкість відносного перемішання; Ц -  динамічна в 'я з ­

к ість , Пя'С. Раніше динамічна в Я зк Ість  вимірювалася в цуазад 
(П) або в сантипуазах (сотих долях пуаза, СП), за Іменем в ід о ­
мого французького вченого Пуазейля. Один сантипуаз дорівнює 
0,001 Па-С.

Відношення динамічної в 'я зк ост і рідини до І ї  щільності 
при тій  же температурі називають кінематичною вЯ зкіотю, м ^ /с;

V -  - А .
р

Щільність у системі СІ вимірюється в кілограмах на кубіч­
ний метр І  дорівнює для Індустріальних та аналогічних мастил 
0 7 0 ...9 0 0 .

т) на практиці вимірюють в квадратних міліметрах на секун­
ду, тобто в одиницях, менших у ІО6 раз. І мм^/о дорівнює сантн- 
стоксу -  0,01 сток са .І см2 / ^  -  одиниці, названій на честь ан­
глійського вченого Стокса.

Маслянистість -  це властивість мастила створювати плівки 
на твердій поверхні.

Пластичні мастила одержують згущенням рідких мінеральних 
мастил, змішуючи їх  з кальцієвими, натрієвими та літієвими ми­
лами. У першому випадну одержують солідоли, в другому -  конста- 
ліни, в третьому -  літоли, цІатІми.

Із  твердих мастил найвІдомІшІ колоїдний (високодисперсний) 
графіт І двосІрчаний молібден (дисульфід молібдену) М о5 2 .

6 .1 .3 .  Матеріали для підшипників ковзання

Вал, як правило, є стальним. ВІн дорогий, а тому вигідно, 
шоб спрацьовувався вкладиш, а не вал.

До підшипникових матеріалів ставлять такі вимоги:
-  антифрикційність;
-  зн осост ій к ість ;
-  втомна міцність при пульсуючих навантаженнях.
Окрім цього, треба забезпечити:
-  теплопровідність;
-  припрацьованість;
-  доору змочуваність мастилом.
ЦІ вимоги задовольняють перелічені нижче матеріалі.

I I I



М е т а л і ч н і  м а т е р і а л и
1. Бабіти -  сплави на основі слова або свинцю. Використо­

вують при високих V  І тиску р (20 І/Ла), наприклад, високо- 
олов"янигугІ бабіти Б83 І Б89.

У двигунах автомобілів застосовують СОС 6-6 (свинець, оло­
в о , сурьма).

Недоліком б а б іт ів  е слабкий опір втомі та низька (до 
ІІ0 °С ) теплостійк ість.

2. Бронза -  це універсальний антифрикційний матеріал: 
ошгави на основі олова, свинцю, берилію та Ін.

Використовують при високих швидкостях І тиску р  до 
ЗО МРА, наприклад, ЕрОІОФІ, Бр04Ц4СІ7.

Недолік бронз -  підвищене спрацювання цапф.
3 . АлгмІнІгвІ сплави. Мають високі антифрикпійність, теп­

лопровідність, опір втомі. Найбільш перспективні ал ш їн їево- 
олов"янистІ сплави А09-2, А 09-І.

М е т а л о к е р а м і ч н і  м а т е р і а л и
їх  одержують І з  суміші металічних порошків (м ідь або залі­

зо) та добавок порошків графіту, свинцю та Ік . шляхом пресуван­
ня й спікання при високій томпературІ. Мають пористу структуру, 
можуть працювати при скудному змащенні після просочування гаря­
чим мастилом. Це, наприклад, залізограф ітові, бронзографітові 
підшипники.

Н е м е т а л І ч н І  м а т е р і а л и
Це -  пластмаси, наприклад; Фтороплас?. капрон, капролон 

та ї й . ;  гума; графітові матеріали; тверді породи дерева.

6 .1 .4 .  Розрахунок підшипників ковзання 
при граничному І напїврІдинному терті

При такому режимі працюють тихохідні та швидкохідні під­
шипники в період пуску І зупинки машини, коли швидісІсть вала 
мала.

У цьому випадку розрахунок виконують як перевірний за два 
ма критеріями:

І .  За допустимим тиском. МПз, у підшипнику:

112



р ~ а Н « -

и з

н .
7 двигунах

Р • 4 . .  .20 —2*7 
' мит

' 2 .  За добутком тиску на швидкість ковзання, МПа-5? :

ріг < Грі7].
Добуток рі7 характеризує у деякій мірі теплоутворення в 

підшипнику, а Також спрацювання:

Р * - - т а ­
зе сі п 

60 Ю00
й [ р і 7 ] .

В автомобільних двигунах

р 17 -  25... 35 
У поршневих авіаційних двигунах

Н м
МИ2 С '

• Р * -
При розрахунках підшипників ковзання важливо знати, 

в підшипникові граничне тертя, а коли -  рідинне.
коли

Введемо нові 
позначення. Покаже­
мо положення вала 
підшипника при СО » 
• 0 1 со » 0  
(рис. 6 .4 ) .

При (О ш о вал 
займав в підшипнику 
положення, подане на 
цьому рисунку.

При СО» 0  вал.

(0770
Рис. 6 .4

який обертається під дією навантажень, займав ексцентричне по­
ложення .

Мастило захоплюється в клиновий зявор, між валом 1 вклади­
шем створюються рідинне тертя і  підйомна сила.
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Покажемо це на схем і. Позначимо: 5 -  зазор, в -  екс­

центриситет; Y -S / &  -  відносний зазор.; X  »  б / ($/2) -  в ід ­
носний ексцентриситет.

При розрахунках підшипників ковзання вважають, во

при
р Г 2
JJUO >  Фг -  тертя напіврідинне, а

при -f <  4>г  -  тертя рідинне.
Тут Ф|Г -  безрозмірний коефіцієнт навантаженості, який виби­
рається я таблиць,

де {  -  довжина підшипника.

6 .1 .5 .  Розрахунок радіальних підшипників 
рідинного тертя

Розрахунок оязусться на г і дродинаьй'йЙЙ т е о р ії змашепнд. 
11 основоположниками е 0 .Рейнальдо, А.Зоммерфельд, М„С, Жуков­
ський та Інші.

Розглянемо те^Іп рідини між двома пластинами ї ї  2 
(рио. 6 .5 ) .  Пластина £ нахилена до пластина І  п ід кутом оС .. 
Нехай пластина 1 рухається відносно пластини 2 за стрІлкоп. 
Розміри пластин у напрямку, перпендикулярному до креслення, без­
межно великі, тобто нема перетікання мастила.

Виділимо елемент шару знесення розмірами dx * d y * 1 .
У capex мастила (рідини) виникають дотичні напруження (си­

ли зсуву віднесені де одиниці цлоаі).
Вони визичаються за формулою Ньютона

Ь умови рівноваги роаглянутого ос"ему мастила можна аапа-
сатв:

(p+dp)dy-pdy « (T+dT)dx-Tdx.
Після скорочень

Up d a  « dr d x  ,



115

м .
Ця рівніоть виражає 

З урахуваннях формула

амацен-

сі2 * *
“І Ї Т

одержимо
І <№І — V« ар-.'іч»ч «

я 4 7
Дія «находження швидкооті маода \УХ двічі Інтегруємо це 

рівняти аа таких граничних умові
І. На нерухомій поверхні при У « 0 \УХ * 0,
8. На рухомій поверхні при У -  И 17Х»*7. ’
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При Інтегруванні одержимо

Ж тт ж  а + с , і  * + сіу + с 2 -

За першої граничної умови

° т1 / і" Ж '  0  +  0 Сг~~7  С2 -  °>

а за другої

V - - 1 - - ^ -  ь 2
2я  сіх

Остаточно

і г  _ ! _ і Е .
х 2уі dx М і - і £ >

Обсяг мастила, що протікає за одну секунду через зазор,

, » 1 + 4 і 4 Е _ і!і і £ . ^ д . . _ Ь І 4 р .
2  буі Ч х А у  сіх 2 12р сіх

З умови нерозривності потоку 9(|- 9 Ь т ' * Цв пвр®

р із ,  де тиск р ш Ртах  І 0 (градієн т тиску).

Прирівнюючи обсяги мастила, одержимо
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з в ід к и

І Р
£ІХ

Ми дістали рівняння Рейнольдса, яке характеризує зміну 
тиску рідини (мастила) в напрямку о с і X .

Рівняння показує: навантажувальна здатність підшипника 
ковзання тим вище, чим більше в 'я зк ість  І менше зазор.

Скрутимо плаотини І І 2 в кільця (рис. 6 .5 ) .  Одержимо вал 
І підшипник. Перепишомо рівняння Рейнольдса в полярних коорди­
натах І розв'яжемо його. Після перетворень дістанемо несучу 
здатність шару мастила в підшипнику, тобто радіальне на-іанта- 
юння, яке може витримати шар мастила:

р -  -Л*0 /Лф
ГГ у 2 С й Ч Г  *

де Фр -  безрозмірний коефіцієнт” навантаженостІ підшипника, 
який вибираоть з таблиць.

6 .1 .6 .  Послідовність розрахунку гідродинамічного
підшипника ковзання •

При розрахунку підшипника звичайно відомі діаметр цапфи 
СІ . радіальні навантаження ^  , кутова частота обертів  СО .

Визначаємо довжину підшипника і  , зазор 8  , сорт масти­
ла в 'язкістю  .

1. Задаємо відношення і/(і , і /(.І ■ 0 . 5 . . Л .
Прийняту величину 1 /сі перевіряємо 88 допустшими [ р ]

та [ р * ] .
2. Призначаємо відносний зазор

у -  X «  0 ,0 0 1 ...0 ,0 0 3 .
а

Для валів до СІ -  250 мм зазор ?  узгоджуємо *' оКЙІЇйР 
із стандартних порядок.

Звичайно використовують та Ін .



з. иочлслюсмо крлтична значення ТОБЩИНИ
ti4,-CI.5-2)(R„»Ra ').

6. Знаходимо коефіцієнт запасу надійності підшипника ков­
зання по товшинІ вару мастила:

h,
n h — > [ n h ] * l , 5 . . 2 .

•кр

6.1.7. Гідростатичні підшипники
У гідростатичних підшипниках (ГСП) надлишковий тиск шару 

мастила міх валом ї підшипником створюється шляхом подачі мао- 
тила від насоса під тиоком. ■

‘ Розглянемо підшипник непов­
ного облягання (рио. 6.6). Для 
врівноваження зовнішнього навая-Ніикпер(дросель).

У 7 + У

Рио. 6.6

карт и танення F~ по дроселях (дозу­
ючих отворах) подається мастило 
під тиоком Pgx . Вал плаває па 
гідростатичній подушні.

При цьому повинна викгнува- 
тися така умова:
SPg* -  N , де S -  площа кар- 
маяа;

2N cosy  > Fr .
Розглянемо підшипник повного облягання (рио. 6.7). Він, 

так само, як І підшипник неповного облягання, містить хамери

н е
3. Вибираємо сорт мастила в’ язкістю Jtt 

робочу температуру.
4. Визначаємо коефіцієнт

Р

за допомогою якого з таблиць визначаємо 
аор у підшипнику

І його середню

за-



I I»

(іазср)
корпус
радіальний
підш ипник

дросель 
канара 

бал

Рис. 6 .7

(з  даному випадку їх  чотири) та д ц д с & г І ї>'
ї в  кий підшипник забезпечує тнтруваннн вала, тому по ра­

діальне вміщення папфв в якомусь напрямку спричиняє до підви­
щення гідравлічного тиску в вазорвх 2 , навпаки, с протилежно­
го  боку тиск мастила вменшується. Таким чином, виникать сили, 
які намагаються відновити центральне полонення вала.

Переваги ГСП;
1 . КоеЛІсІент тертя дуже малий. При врушеані а міспи близь-

киг. до 0 . Ж
2 . Спрадпвання практично в ід сутн є.
3 . Потрібна менша точність виготовленая.
і . Забезпечується висока точність обертання вала, тому до 

мас місце самоустановлення вала.
Недоліки ГСП:
1 . Складність та дорожнеча системи змащення через наявність 

насоса.
2 . Знижена надійність, тому по дрооелІ часто засмічуються.

6 .2 . Підшипники кочення

Шдшпники ісочвнвя ІПК) працюють 8« принципом тертя кочен­
ня.

ПК стандартизовані І  *  виробами масового виробництва, 8а 
рік виготовляється кілька м іл іардіь еіяпиіщ икЇ л . ї х  діаметри -  
вії СІ > І ми до'2 600 ми.
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ПК -  це основний вид опор для машин.
Переваги підшипників кочення порівняно з підшипниками ков­

зання:
1 . Менший коефіцієнт тертя (момент тертя) при звичайних 

швидкостях.
2 . Нижчі витрати мастильних матеріалів І дешевизна внаслі­

док масового виробництва.
3 . Менші витрати кольорових матеріалів.
4 . Простота обслуговування.
Недоліки підшипників кочення:
1 . Підвищені діаметральні габарити.
2 . Обмежений термін служби при високих навантаженнях 1 

швидкостях.
3 . Складність використання при непрямих (наприклад колін­

частих) валах.

6 .2 .1 .  Класифікація підшипників кочення

ПК за формою тіл  кочення поділяють на кулькові та ролико­
в і ,  різновидом останніх с голчасті (ри с. 6 .8 )  ПК.

зовнішнє _
ШЬЦе'^Г'

сепаратор
6н</тріи/нє$ 

кільце ^

кулька

©

сепаратор
кулькоШІК ратобиіїйк /ШЗмйіТт клепаний

сепаратор масиЬниО Чнуицет

Рис. 6 .8

Тіла кочення розмежовуються сепараторами, які бувають в о с ­
новному клепаними та масивними.

Масивні сепаратори можуть бути суцільними або їюз"ємними,
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з'єднаними за допомогою гвинтів або 
заклепок.

Схему складання ПК показано на 
рис. 6 .9 .  За напрямком д і ї  наванта­
жень, які сприймаються, ПК поділяють 
на т а к і:

1 . Р а д і  а л ь н і .  Сприйма­
ють тільки або в основному радіальні 
навантаження (див.рис. 6 .8 ) .  Р озріз­
няють кулькові, роликові, голчасті 
радіальні ПК.

2 . Р а д І а л ь н о - у п о р н  
та

Рис. 6 .9  

Сприймають радіальні6. г а д і  а л ь н о - у п о р н і .  сприймають радіальні 
осьові навантаження. Розрізняють кулькові та роликові р ад і- 
>но-упорні ПК (ри с. 6 .1 0 ) .

Розглянемо конструкцію радіально-упорних підшипників.

під набантаженням

у 2-[777:

v^Y
66

xvi
FafA

&

Рис. 6 .10

Радіально-упорні кулькові ПК використовують при середніх 
І високих швидкостях. Осьові навантаження однобічні І  двобічн і.

На рис. 6 .10  позначено: ьС -  кут контакту кульок з кіль­
цями ( о С = 12 , 18 , 26 , 3 6 ° ) .  Чим більше кут сС , тим більши­
ми е можливі осьові навантаження. Розрізняють радіально-упорні 
кулькові ПК з д в о -, три- І  чотириточковим контактами.

ДвоточковІ далі ально-упорні ПК сприймають радіальні та од­
нобічні осьові навантаження.

Радіально-упорні кулькові ПК з чотириточковим І триточко-



вим контактами. Сприймають радіальні І двобічні осьові наванта­
ження. Для заповнення підшипника кульками одне з кілець викону­
ють розумним. Навантажувальна здатність у 1 ,4  раза виша, ніж 
у двоточкового ПК.

' РадІально-упопний р о л и к о в и й  ПК. Використовують при д і ї  
значних радіальних І однобічних осьових навантажень. Радіальні 
допустимі навантаження приблизно в 1 ,9  раза більш і, ніж у куль­
кового підшипника.

3 . У п о р н І (рис. 6 . І І ) .  Сприймають тільки осьов і наван­
таження. їх  використовують при 
низьких швидкості V = 5 . . .  
...ІО м /с.П ри  високих швидкостях 
вони працюють незадовільно вна­
слідок відцентрових сил 1 г і ­
роскопічних моментів, які діють 

Рис. Є .ІІ  на кульки.
4 . 5а способом компенсації перекосів вала -  несамовстановні 

та самовстановнї сферичні. Самовстановні підшипники допускають 
перекоси кілець до 2 -3 ° ,  що компенсує прогини валів та їх  несп ів- 
в існ іст ь  (рис. Є .1 2 ).
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Рио. 6Л 2 Рис. Є.ІЗ

За габаритними розмірами підшипники кочення поділяють на 
5 серій  діаметрів (рис. 6 .1 3 ) І на 6 серій  ширини:, особливо
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вузька, вузька, нормальна, широка, особливо широка.

6 ,2 .2 .  Матеріали І точність підшипників кочення

Основним матеріалом підшипників кочення е шарикопІдшипни- 
ковІ сталі ШХІ5 І ШХІ5СГ, яісІ містять вуглецю приблизно І . . .  
. . . 1 ,1 *  І до 1,5% хрому.

Використовуються також цементовані леговані сталі ІСХГТ, 
20Х2Н4А та Ін.

Твердість кілець, роликів І кульок -  6 0 . . .6 5 .
Клепані сепаратори виготовляють Із  м"яких вуглецевих ста­

лей.
Масивні сепаратори швидкісних підшипників кочення виготов­

ляють І з  бронз, латуні, алюмінієвих сплавів, металокераміки, 
текстол іту , поліаміду.

Точність підшипників кочення характеризується класом точ­
н ост і. Виготовляють ПК п"яти класів точності в порядку зростан­
ня точності 0 6 5 4 2 .

• Із  підвищенням класу точності вартість підшипника кочення 
значно збільшується.

Наприклад, маємо вали СІ *  5 0 .. .8 0  мм.
Залежно в ід  класу точності підшипники мають р ізн і биття 

та вартість . Вказаному діапазону валів відповідають такі сп іввід­
ношення:

клас точності 0 6 5 4 2 .
биття, мкм, 20 10 5 3 2 ,5 ,
вартість І . . . 10.

Для більшості валів та осей загального призначення вико­
ристовують ПК класу 0 (нормального).

Шорсткість доріжок І т іл  кочення I I —й клас за ГОСТ 2789-73 .

6 .2 .3 .  Кінематика підшипників кочення. Втрати на тертя

Знання кінематики ПК важливе для розрахунку на довговіч­
н ість , вивчення динаміки та роботи сепаратора.

ПК являє собою планетарний механізм. Покажемо план, швид­
костей для двох випадків:

1 . Обертається внутрішнє кільце (рис. 6 .1 4 ,а ) ;
2 .  Обертається зовнішнє кільце (ри с. 6 .1 4 ,6 ) .



124
Для цих випадків

ч  ■ “ V „ Л *  «і 2

тому що

І V < V  ч»і оа •

Рис. 6 .14

Отже, якщо обертається 
внутрішнє кільце, то 
кульки та Доріжки кочен­

ня зазнають меншого числа циклів навантажень.
Втрати на тертя в підшипнику кочення визначаємо за прости­

ми залежностями. Момент тертя

-

де г - т ^ Т г Г  >

. и  зведений коефіцієнт тертя; Р -  навантаження; сі -  
діаметр вала.

У підшипниках кочення поряд з тертям кочення Існує тертя 
ковзання. Покажемо це на схем і.

Контакт кульки з кільця­
ми відбувається не*в точці, а 
по деякій дузі а б а ' (рис.6.15), 
де йй' -  миттєва в ісь , ков­
зання нема; в точці 6 -  ков­
зання. Колові шридкостІ точок 
О І І  при обертанні кульки, 

навколо св оє ї о с і р ізн і.
• Ковзання в ПК спричиняє 

до збільшення спрацювання 1 
зменшення ККД.
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6 .2 .4 .  Види пошкоджень підшипників кочення 

та їх  розрахунків

1 . Бріннелювання -  утворення вм'ятин на робочих поверхнях 
при великих навантаженнях. Виникає при . (О * 0 за наявності 
вібрацій та кали (л>>0 при ударах.

2 . Втомне викришування. Це основний вид пошкоджень. Вини­
кає частіше всього на доріжці кочення внутрішнього кільця.

3 . Руйнування сепараторів. Є типовим для швидкохідних під­
шипників. Виникає внаслідок д і ї  відцентрових сил 1 гіроскоп іч ­
них моментів на сепаратор І тіла кочення.

4 . Розколювання кілець І т іл  кочення. Пов'язано з ударами, 
неправильним монтажем та перекосами кілець.

5 . Спрацювання бігових доріжок І т іл  кочення.
Розрахунки підшипників кочення базуютьоя на двох критері­

ях:
1 . Статична вантажопідйомність -  для запобігання залишко­

вих деформацій.
2 . Динамічна вантажопідйомність -  для запобігання втомно­

го викришування.

6 .2 .5 .  П ідбір підшипників кочення 
за статичною вантажопідйомніотю

За статичною вантажопідйомністю розраховують підшипники 
кочення при П і  І хб” за умовою (о ^  С0 , де Р0 -  еквіва­
лентні статичні навантаження; С0 -  статична вантажопідйом­
н ість .

ПІд статичною вантажопідйомністю розуміють таке статичне 
навантаження, яке спричиняє загальну остаточну деформацію т іл  
кочення 1 кілець: *  ______ __

$сам 4 0,0001 в *  .

де D w  -  діаметр тіла кочення.
Статична вантажопідйомність С0 вказана в каталогах до­

відників. ї ї  можна також розрахувати за формулами. Наприклад, 
для кулькових підшипників

.. С0 - Л  І 2 В *  С 0 5 <

де ^  -  коефіцієнт, який залежить в ід  типу'підшипника кочен-



вя; ^  ■ 1,25 для радіальних І радісльно-упорних підшипни­
к ів ; І  -  число рядів кульок; 7. -  число кульок.

Еквівалентні статичні навантаження
Р0 ** Х0Гг + УоГа ,

де Рг  1 ^  -  радіальні та осьові навантаження;
Х0 та У3 -  коефіцієнти радіальних І осьових навантажень, 

які вибирають з каталогів.
Наприклад, Х0 • 0 ,6  І У0 • 0 .5  для радіальних підшип­

ників кочення.
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6 .2 .6 .  П ідбір підшипників кочення 
за динамічною вантажопідйомністю (за  ресурсом)

Такий п ідбір  підшипників кочення виконуємо при п> 10 хв~{ 
Якщо П «■ І . . . 10 хв , то приймаємо, що П * Ю хв- 1 .

Водночас навантаження при частотах обертів  до 10 хв-1 та 
при повільному хитному русі мусять бути меншими в ід  статичної 
вантажопідйомності при П * 10 хв_ І .

Вихідним для розрахунку підшипників за динамічною вантажо­
підйомністю є  рівняння кривої контактної витривалості:

6HmN « const.
Тут N -  число циклів навантажень -  заміняють числом мільйонів 
обертів  L . Напруження пропорційні навантаженням, І тоді

PpL- const.
На основі експериментів одер- 

жуємо
Р L’ ср

Крива контактної втоми для 
підшипників не має горизонтальної 
ділянки (рис. 6 .1 6 ) :

В остаточному вигляді запису­
ємо



127

“  а 1 а 23 я
де СЦ -  коефіцієнт, що враховує надійніоть підшипника; а 2з -  
коефіцієнт, який враховує матеріал І змащення підшипника; С -  
динамічна вантажопідйомність. Це постійні навантаження, які мо­
же витримати підшипник без ознак втомного руйнування протягом 
І *  обертів , Н . Число мільйонів оберті в визначаємо за формулою

, бОп ■
1 “  ’

П -  частота обертів , хв- * ; Ь}, -  ресурс підшипника, год ;
-  еквівалентні навантаження на підшипник.
Для радіальних І радіально-упорних ПК

р - ( х у р г » а ^ ) к в Кз_

Для радіальних роликових ОК
Р . X Гг V кб кт .

Для упорних ПК
р  -  у  га к б  к т  •

де
Р

ш

В наведених више формулах позначено;
Рг І -  радіальні та осьові навантаження; X І У - ко-

ефіцієнти радіальних та осьових навантажень (вибирають а ката­
л огу); V -  коефіцієнт обертання, що враховує, яке кільце 
обертається; V ■ 1 -  обертається внутрішнє кільце; V ■ 1 ,2  
-  обертається зовнішнє кільце; Кд -  коефіцієнт безпеки, який 
враховує режим роботи (спокійна або ударна). -  І . . . З ;

К-|- -  температурний коефіцієнт.
При і до 125°С Кт  « І .  При ї -  І2 5 ...2 5 0 °С  Кт -  

* 1 ,0 5 . . . 1 , 4 .
Динамічна' вантажопідйомність

V 0, а2а /  г 'с ,  а

( Р «  3 для шарикопідшипииків, 
кІв).

/
(6 .1 )

Р “  3 ,33  ДЛЯ РОЛИКОВІДШИШШ-
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За формулою (6 .1 )  визначаємо потрійну динамічну вантажо­

підйомність.
Необхідно, щоб Сттр < Садк т . де С ^ -  фактична ди­

намічна вантажопідйомність конкретного підшипника, яка наво­
диться в каталогах.

Якщо С П0ТР >  Садцу, то треба вибрати Інший підшипник 
або зменшувати ресурс.

Часто підшипники вибирають конструктивно. Тоді розрахун­
ком перевіряють їх  ресурс:

Підшипники, які працюють при змінних навантаженнях, підби­
рають за еквівалентними навантаженнями, п ід якими розуміють та­
к і ,  що спричиняють той самий ефект втоми,що й в с і  діючі наван-

де L j  -  загальне число мільйонів обертів,протягом яких діють 
навантаження f} , .......... Pn .

Швидкохідні ПК виходять з.ладу, як правило, на через втом­
на викришування, а внаслідок тепловою  заклинювання, розриву 
або аварійного спрацювання сепаратора.

Для оцінки граничної швидкохідності прийнято умовний швид­
кісний параметр d m П . тому що спрацювання І втрати на тертя 
пропорційні коловій швидкості.

Повинно бути

танення:

9

6 .2 .7 .  Перевірка підшипників кочення 
за граничною швидкохідністю

де dm і  — 2 —  -  середній діаметр ПК; Б . d -  діаметри ПК; 

П -  оберти, хв_* .  v



Наприклад, для радіально-упорного ПК з клепаним сепарато­
ром г ,  _ к

К - п ]  -  (5 ,5 ...6 ,5 ) Ю .

Якщо використати масивний сепаратор І пг-Іашити умови зма­
щення, то «І т  П] можна збільшити в 2 ,5 . . .~  рази.

6 .2 .8 .  Особливості розрахунку радіально-упорних підшипників
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При визначенні розрахункових осьових 
навантажень ^  враховуємо додаткові на­
вантаження Б , які створює сам радіально- 
упорний підшипник. Б виникають в ід  ра­
діальних навантажень ^  внаслідок наяв­
ності кута контакту с£ (ри с. 6 .1 ,7).

5 - е Г Р -  для кулькових радіально-упор­
них ПК, Б м 0,83 ЄРГ -  для роликових ра­
д і ально-уп орних ПК, де Є -  параметр 
осьового навантаження (вибирається з ка­
талогу). Для радіально-упорних роликових 
ПК

б -  і, 5 ід ьС.
Рис. 6 .17

7 . МУФТИ

Муфта -  це пристрій для передачі крутильного момента між 
валами та дяя компенсації ї х  н есп ІввїсностІ.

Більшість машин компонують з окремих вузлів. Наприклад, 
маємо машину, складену з вузлів (рис. 7 .1 ) .

Рис. 7 .1
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Взаємна установка вузлів не може бути Ідоально точною.■ 

Окрім того , рама здатна деформуватися. Кінематичний та силовий 
зв"язок між окремими вузлами виконується за допомогою муфт.
При цьому муфти не тільки передають крутильний момент, але й 
компенсують неспІввІснІсть валів. Муфти за принципом роботи по­
діляють на три основні типи: механічні, електричні, гідравліч­
н і .

Основні типи механічних муфт: І )  гл ух і; 2 ) компенсуючі;
3 )  пружні; 4 ) керовані, або зч іп н і; 5 ) автоматичні, або само- 
керовані.

7.1. ГлухІ муфти
Глухі муфти використовуються, як правило, для з"єднання 

ділянок довгого складного вала, наприклад у трансм ісії верто­
льота.

Розрізняють такі глухі 
муфти:

1 . Втулкові (рио. 7 .2 ) . 
Слабким елементом у них в 
штифт, який розраховують на 
зминання та зсув.

2 . Фланцеві ( рис. 7 .3 ) .  Вони 
с основним видом глухих муфт. 
Крутильний момент у них пере­
дасться або силами опору на

зсув чистих болтів (рис. 7 .3 ,а ) ,  або силами тертя між фланцями 
(рио. 7 .3 ,6 ) .  Слабким елементом є болти. Якщо болти поставлені 
без зазора, то ї х  розраховують на зсув  (з р із )  І  зминання, якщо 
І з  зазором, -  то на розтяг в ід  сили попередньої затяжки.

При роботі муфти ПОВИННО бути Ттер > р Т , де Туєр -  мо­
мент тертя між фланцями; Т -  крутильний момент, ще передає 
муфта; р  «  1 ,5  -  ксефіціент запасу зчеплення.

При цьому

Рис. 7 .2

‘ тер р  Л ?  .
гтер 2  і 1 ТЄР

2 £ Г

" Т Г *
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2 г

Рис. 7 .3

. ^ тєр -  < -̂  г * т  -  М -  л < ■

* «  РТЄР *■ сила тертя, віднесена до о с і болта. ^*зот ~~ оила 
попередньої затяжки бол тів ; СІ̂  -  внутрішній діаметр нарізки. 
Іноді Т-гер визначають як для кільцевої п 'яти .

Для чистих болтів

М *  -  «<е •

^  ш 4  -Ь  [ б  ] зм —*■ СІС і

де СІС -  діаметр чистого стержня; [ Т ] зс -  допустимі напру­
ження на зсув ; [ б ] зм ~ допустимі напруження на зминання.

7 .2 .  Компенсуючі муфти

Розрізняють три види відхилень в ід  правильного взаємного 
розташування валів:

1 . Осьове зміщення ЛІ (рис. 7 .4 ,а ) .  Причина -  похибки 
монтажу або теплове подовження вала.

2 . Радіально зміщення ДҐ  (рис. 7 .4 ,6 ) .  Причина -  неточ­
ність монтажу або обробки.
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Рис. 7 .6

.
■ АГ

3 . Кутове вміщення 4 о Г  
(ри с. 7 .4 .в ) .  Причина -  неточ­
н ість  монтажу та деформація ва­
ла.

На практиці найчастіше ма­
ють місце комбінації зазначених 
відхилень, які називають несп ів- 
в існ їстю  (рио. 7 .4 , г ) .

Для компенсації н еоп івв іе - 
ностей використовують компенсу­
ючі муфти. Вони бувають жорстки­
ми та пружними.

Серед жорстких муфт найбіль­
ше використання мають кулачково- 
дискова (хрещата), зубчаста, 
хрещато-шарнірна (шарнір Гука). 

К у л а ч к о в о - д и с -  
о в а муфта складається з пІвмуфт І І 2 та проміжного диска 
з кулачками (виступами) (рис. 7 .й ) .  На пІвмуфтах е вІдповІд-

Рис. 7 .4

н і пази. При роботі муфти виступи ковзають у пазах, а центр



диска описує коло з радіусом Д Ґ . Муфта зручна для компвнса-' 
ц ії радіальних зміщень. При роботі виникає значне ковзання. 
Слабким елементом є  виступи диска. ї х  розраховують на питомий 
тиск (рис. 7 .6 ) .  Величина питомого тиску
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* [Р ].
де К -  коефіцієнт, що враховує режим навантаження; ^  
мент опору,

2 ( 3 „ - 3 гі)
» і ------------ в -------- ---

-  мо-

Тоді питомий тиск
6РТК 

6 (Я *-<**)
З у б ч а с т і  муфти стандартизовані І  вибираються за 

крутильним моментом. Зубчаста муфта складається з півмуфт І  1 2 
Із  зовнішніми зубцями 1 роз"ємної обойми 3 І з  внутрішніми зуб­
цями (рис. 7 .7 ) .  Муфта компенсує ДС , ДГ та ДсС . Зубці з а - ,  
круглені. Компенсація н есп іввісн ості супроводжується ковзанням,
І тому використовують змащення. Слабким елементом є  б ічн і поверх­
ні зубців. ї х  умовно розраховують на змикання як шліци:

де б  ■ 61) -  проекція бічн ої поверхні зубШі; 2  -  число зуб­
ців; с і - г п г  -  ділильний діаметр; [ б ] 3м -  1 5 . . .20 ІШа -  до­
пустимі напруження зминання.

І р е ш а т о - ш а р н І р н І  муфти (шарніри Гука) 
(рис. 7 .8 )  призначені для передачі крутильного момента між ва­
лами з перекосом осей до 4 0 ° в одній муфті. 1

• 7 .3 . Пружні муфти

Призначення цих муфт -  пом'якшення ударів І  запобігання
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небезпечним коливанням.

Пружні муфти мі стяті пружний елемент, який буває метале­
вим або неметалевим.

Розглянемо муфти з 
неметалевим пружним еле­
ментом, наприклад муфту 
пружну втулково-пальцеву 
(МПВП) (рис. 7 .9 ) .  Вона 
стандартизована І вибира­
ється за крутильним мо­
ментом. Компенсує Д Г  ,
ДоС , ЛІ . Слабким еле­

ментом муфти е гумові 
кільця І пальці.

Гумові кільця розра­
ховують на питомий тиск:

<[РІ

Рис. 7 .9  

2ТК
Г <*і -6  ' *  2Т30

^  -  колова сила; Т -  крутильний момент; 7.  -  число 
сЦ . 6  -  діаметр І ширина пружних елементів; [ р ] «

де
пальців; СІ̂  6
~ 2 МПа -  допустимий питомий тиск для гумових кілець. 

Пальці розраховують на згин:
Мзг І

б ъ г“ ' і  [ б  ]  зр •
^ н .о  0,1

Існують конструкції муфт, в яких пружні елементи працюють 
на кручення І крутильний зсув . На рис. 7 .10  показано муфту з 
конічним пружним елементом, на рис. 7 .І І  -  з пружною оболонкою.

Однією з основних характеристик пружної муфти с  ї ї  кру­
тильна жорсткіоть

г  о *
с “ ” 3 7'9

де у  -  кут закручування муфти.
Муфти з гумовим пружним елементом мають змінну ж орсткість. 
Важливою властивістю пружної муфти с ї ї  ^емпфуюча з дат-
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Рис. 7 .10

н іст ь , яка характеризується величи­
ною е н ер г ії, необоротно забраної муф­
тою за один цикл. Ця енергія вимірю­
ється  площею петлі гістерезису 
(ОАІВС) І  витрачається на внутрішнє 
та зовнішнє тертя (рис. 7 .1 2 ) . Демп- 
фуюча здатність пружних муфт сприяє 
зниженню динамічних навантажень та 
загасанню коливань.

• Приклад пружної муфти з мета­
лічним пружним Елементом показано 
на рис. 7 .1 3 . Муфти з металічним 
пружним елементом є  довговічні ти­
ми І передають більші крутильні 
моменти. Пружні елементи можуть 
бути у вигляді_ пластин, спіраль­
них пружин, зміевидних пружин та 
Ін .

Рио. 7 .13

7 .4 . Керрд{інІ.л...рб9 зчіцні МГФТЙ

ЦІ муфти призначені для з'єднання або роз'єднання валів 
при ї х  обертанні або у  стані спокою.

Розрізняють такі зчіпні муфти: І )  кулачкові, 2 ) фрикційні.
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Приклад к у л а ч к о в о ї  муфти з різними профілями 
кулачків показано :;а рис. 7 .1 4 . Для цих муфт характерні відсут­
ність відносного ковзання та малі габариті.

Включення та виключення муфти здійснюється осьовим перемі­
щенням одн ієї з пївмуфт.

Слабким елементом кулачкових муфт е кулачки, які розрахо­
вують на питомий тиск І на згин.

• Питомий тиск на бічних поверхнях кулачків 
(ри с. 7 .1 5 ) :

, с 2ТК
- р г ‘ [ р^  Р4 ~ З ^ Г '

де [ р ]  «  4 0 .. .1 2 0  МПа -  допустимий питомий 
тиск; СІт  -  середній діаметр; 2  -  число 
кулачків.

Напруження згину

Р-

Рис. 7.15

^ЗГ
мЗР ^ -ь/2  

м „ .о  “  а 6 2/ б
[ б ] з г '

У деяких випадках кулачкову 
муфту використовують як запобіжну. 
При цьому кулачки виконують трапе­
цеїдальними (ри с. 7 .1 6 ) .

При д і ї  осьової сили Ра 
півмуфти виходять І з  з"єднання.

У ф р и к ц і й н и х  муф­
тах крутильний момент передасться 
силами тертя.

Рис. 7.16
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Фрикційні муфти допускають плавне з'єднання (зчеплення) 

при різних швидкостях Із  регулюванням часу включення. Вони бу­
вають конусними та дисковими.

На рис. 7 .1 ?  показано конст­
рукцію конусної муфти.

Приймають аС = 8 . . .1 0 °  для 
металічних, поверхонь, ьС ■= 1 2 .. .

. . . 1 5 ^ - для асбестових обкладок. Ос­
кільки крутильний момент переда­
ються силами тертя, то повинно бу­
ти: "і"тцр =  ;

Т  Г  *•* кі .1 тер ”  гтєр 2 ’

т̂ер = ^  п̂>  ̂[ РІ  ̂»

т  -  * Грі * .
де Ттер -  момент тертя; СІ^ -  середній діаметр; |5 = 1 ,2 5 .., 
—1 ,5  -  коефіцієнт запасу зчеплення; [ р] -  допустимий питомий 
тиск; РТЄр -  сила тертя.

Необхідна сила для включення муфти

г  2 fb Т sin оС 
e "  d m f

Дискові фрикційні муфти (рис. 7 . IS ) мають більші наванта­
жувальну здатність і  плавність включення при малих габаритах.

Найчастіша виковис-
----------------- •диски

Рис. 7.1В

товують стальні загарто­
вані або метало-керамІч- 
ні диски.

За аналогією з ко­
нусною муфтою повинно 
бути Ттер -  р  Т .

Крутильний момент, 
який може передавати 
дискова муфта.
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де

тертя,' Р

число лар поверхонь 

0 , 5 . . . З -  питомий тиск.

т ‘ г ! г <‘ " и '  ір *О ^ К і (рИ .
І"а -  сила стискування дисків: І

[ р ]. а т  г т  .
Матеріали дисків повинні задовольняти ті вимоги, які став­

ляться до матеріалів деталей фрикційних передач. Основний вид 
руйнування - спрацювання робочих поверхонь дисків.

Фрикційні муфти можуть використовуватись також як запобіж­
ні.

7.5. Автоматичні. або самокеровзні мтФти

Відцентрова муфта. Слу­
жить для автоматичного з 'є д ­
нання валів при досягненні за­
даної частоти обертів . Відцен­
трова муфта -  це фрикційна муф­
та. До ї ї  складу входять п ів - 
муфти І (з ір оч к а ), півмуфта 
(обойма) 2 , спеціальні ванта­
жі (колодки) 3 з фрикційними 
накладками 4 ,  пружини 5 
(рис. 7 .1 9 ) .

Для найпростішої муфти 
з числом 2 . колодок е необ­
хідною сила притискання кож­
ної колодки до обойми:

Р  „  Т К
"  Т ї ї Г *  і

або

Рп

При кутовій частоті обертів  СО
Рп -  С + Б * 0,

де О  т  ГО>г  -  відцентрова сила; Б -  сила опору пружини;

Рис. 7 .19



Г -  відстань в ід  о с і обертання до центра мас колодки.
Обгінні муФти. ЦІ муфти передають крутильний момент тіль­

ки в одному заданому напрямку.
До склад)' обгінної муфти входять: І -  зірочка; 2 -  обой­

м а;'З  -  ролики; 4 -  штовхан; 5 -  пружина (рис. 7 .2 0 ) .
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Якщо зірочка І обертається за годинниковою стрілкою, то 
п ід дією  сил тертя ролики 3 заклинюються у вузькій частині па­
за. Утворюється жорстке з ’єднання з обоймою через ролик. При 
обертанні зірочки в протилежному напрямку ролик виходить у ши­
року частину паза І зірочка стає роз’єднаною з обоймою. У 
цьому напрямку вона може обертатися вільно.

Штовхан держить ролик у постійному контакті з обоймою.
При передачі крутильного момента Т  на ролик діють нор­

мальні сили Рп І сили тертя Рт е р . Сили тертя перешкоджають 
виштовхуванню роликів пеакц' % ‘ м Рп в пази.

З умови працездатності муфти повинно бути

2 Ррер 005 ~2 ^ 2 біп -Цг » 

або

2 г п і  с о б ^  »  2 ? п біп - у - -

ІІІсля перетворень одержуємо
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Ч т * і т Ь 2 ?  ( « ^ 2 /0 .
де р  -  кут тертя.

; Як правило,використовують о£ = 7 . . . 8 ° .
Міцність робочих поверхонь та ролика розраховуємо по кон­

тактних напруженнях за формулою Герца для стальних деталей:

де [ б „  ] «  1 2 0 0 ... 1500 МПа.

8 . З'ЄДНАННЯ ДЕТАЛЕЙ МАШИН

З'єднання дозволяють скласти машину з окремих вузлів та 
деталей. Всі види з ’єднань поділяють на роз"емнІ та нерозиємнІ.

Роз'ємні з'єднання допускають повторні збирання та розби­
рання. До них відносяться н арізн і, шпонкові, зубчасті (шліцьо­
в і) , кликові, клемові та Інші з'єднання.

Нероз'емнІ з'єднання не можна розклаоти без руйнування 
або пошкодження. До них відносяться клепані, зварні, паяні та 
Інші з'єднання. . *

Основним критерієм працездатності та розрахунку з'єднань 
є міцність. Необхідно добиватися того , щоб з'єднання були р Ів - 
номІцними Із  з'єднаними елементами.

8 .1 . Нарізні з'єднання 

8 .1 .1 . Типи нарізок

Нарізними називають такі з'єднання, що мають нарізку.
Для з'єднань використовують кріпильні нарізки -  метричні, 

трубні та круглі.
Кріпильні нарізки призначені для скріплення деталей. Це 

метричні та дюймові нарізки. їх  виконують, як правило, трикут­
ними, такими, щоб у них був профіль з притупленими вершинами 
(рис. 8 .1 ) .  Використання них нарізок пояснюється підвищеним 
тертям у з'єднанні (що запобігає самовІдгвинчуванню), міцністю, 
технологічністю.
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1 .  Кріпильні нарізки

бувають з нормаль­
ним або дрібним кроком.
Кут профілю позначають о£
оС = 60° -  метрична на­

р ізка. оС = 55° -  дюймо­
ва нарізка.

Нарізки стандартизо­
вані ]Х)СТ 9150-01, ГОСТ 
8724-01; ГОСТ 24705-01.

2 . Кріпильно-ущільню­
вальні нарізки -  це даймові- нарізки, які мають трикутний про­

філь. але без радіальних за­
зор ів  для запобігання витікан­
ню рідини. Приклад: трубна на­
р ізка . Це дрібна дюймова на­
різка без зазорів  по виступах 
та западинах для кращого 
ущільнення (рис. 6 .2 ) .

Трубну нарізку можна на­
різувати також на конічній по­
верхні для досягнення високої 

щільності з"еднання. Приклад: позна­
чення конічної трубної нарізки -  КЗ/4*.

3 . Круд$й нарізка зручна для ви­
готовлення накатуванням або відливан­
ням. Кут профілю оС = 30° (рис. 8^3).

Круглі нарізки мають обмежене за­
стосування, в основному для деталей, 
що часто монтуються в умовах забруд­

нення (пожежна арматура, вагонні стяжки, цоколі електролампі. 
Параметри круглої нарізки регламентовані ГОСТ 6042-63.

Рис. 6 .3

4 . І . І .
Основні параметри метричної нарізки наведено в підрозд.

8 .1 .2 . Методи утворення нарізок.
Матеріали Для нарізних елементів

Основні методи утворейня н ар ізок ::
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1. Нарізка різцями, гайкорізами та фразами.
2 . Накатка накатними роликами методом пластичного деформу­

вання. При цьому підвищується втомна міцність внаслідок сприят­
ливого формування волокон І виникнення залишкових напружень 
стиск1.’ , які зменшують робочі напруження розтягу (рис. 8 .4 ) .

Матеріали для нарізних деталей машин де в дерну чергу 
сталі 35, 45, ЗбХ, ЗОХГСА, 40ХНМА, І8Х2НІІА., В .авіації часто ви­
користовуються титанові сплави,

8 .1 .3 . Розподіл навантажень між витками нарізки

Задача розподілу сил між витками нарізки є статично неви- 
значеною. При ї ї  розв’язанні необхідно враховувати деформації 
гвинта, гайки та витків нарізки. Цю задачу вперше роза"язав 
М.Є. Жуковський, використавши теорію пружності. ВІн виявив, що 
навантаження в нарізці розподіляються нерівномірно. Основну 
причину ц іє ї нерівномірності розглянемо на схемі гвинтової па­
ри (рис. Э .5 ),

З рисунка видно, шо в по­
перечному перерізі першого вій­
ка нарізки гвинт розтягнутий, 
а гайка стиснута, тобто мають 
місце деформації з різним зна­
ком. Різницю деформацій гвинта 
та гайки сприймає виток наріз­
ки. Згідно Із  законом Гука, 
чим більшою є деформація еле­
мента, тим більші-навантажен­
ня. які спричинили цю деформс-

Рис. 8.5
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цію. Отже, перший виток найбільш наван­
тажений.

Позначимо число витків гайки 2. І 
покажемо графік розподілу навантажень 
по витках (рис. 8 .6 ) .

Головна причина нерівномірності на­
вантажень по нарізц і: зовнішні наванта­
ження ( Га  ) спричиняють по довжині згвин­
чування р ізн і за величиною деформації 
гвинта та гайки.

У розв 'язку М.Є. Жуковського при 2 = 1  навантаження на 
перший виток гайки дорівнюють 34% Ра  , а при 2  = 1 0 -
» 1 % Рц . '

У д ій сн ості нерівномірність в меншою внаслідок похибок ви­
готовлення, а також через контактні та пластичні деформації, 
фактично не 34, а 2 0 .. .2 5 ^ .

8 .1 .4 .  Розрахунок кріпильної нарізки на міцність

Розрахунок виконуємо за умовними напруженнями, які порів­
нюємо з допустимими напруженнями, визначеними'на основі експе­
риментів 1 практики експлуатації.

Покажемо схему гвинтової пари (рис. 8 .7 ) .
Нарізку розраховуємо:

1 , За напруження­
ми зр ізу  в перерізі 
гвинта а  6 або СЄ 
гайки ( основний вид 
руйнування).

2 . За напруження­
ми зминання на робочій 
гвинтовій поверхні.

Напруження зрізу: 
для гвинта

Т =  Р 2 К тРис. 8.7
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X ---------г Л ------------ й  ГТ ]
ЗГ а  К Р І  Кт  1 ] .

да К -  коефіцієнт повноти нарізки,

К ~ і £  ««О * & ..

Для трикутної нарізки К = 0 ,8 7 .
Напруження зминання

б зм  " т а *  ь г  к т  < •
де Кт * 0 ,6 . . . 0 ,7  -  коефіцієнт нерівномірності навантажень 
по витках нарізки. Часто приймають Кт  *  і .  Допустимі.напру­
ження для сталі призначають такими:

[х ] -  (аг... о.з) б,.} [бзм] » ав бт .
З умови рівнсміцності гвинта та гайки одержують, що висо­

та гайки Н «  0 ,8  сі . Іноді приймають Н = 0 ,5  сі (низька 
гайка).

8 .1 .5 .  Розрахунок болтів (шпильок) на. міцність 
Розрахунок болтів на міцність виконуємо,як правило,в два ета­

пи: І)проектний; 2 )перевірний.Проектний розрахунок зводитьоя до 
попереднього визначення діаметра болта,перевірний -  до знаходжен­
ня коефіцієнта запасу втомної м іцності (див.підрозд. 8 .1 .8 ) .

Іноді проектний розрахунок є остаточним для малонавантаже- 
них болтів.

П р о е к т н и й  р о з р а х у н о к  б о л т і в
І .  Болт (шпилька) навантажений поздовжньою (осьовою) силою 

(основний розрахунковий випадок) (рис. 8 .8 ) .
Діаметр болта визначаємо з умови його роботи на розтяг:

1 Ы Г
~ Г “

*  [6 р 1 4 ,

де Р -  розтяжна сила в ід  д і ї  робочих навантажень; -  внут­
рішній діаметр нарізки;

[ б і р - - , [ & ] = 2 . . . 3 .
Г&1
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2 . Болт навантажений поперечною силою.
А. Болт поставлений в отв ір  без зазора (рис. 8 .9 ) .  Такий 

болт називають чистим, або призониим.
Діаметр стержня болта СІс визначаємо з розрахунку на 

зр із  І зминання. Дотичні напруження зр ізу

де [ Т ]  = (0 ,2 ...0 ,3 ) б т  -  допустимі напруження на зр із . 
Нормальні напруження зминання

Перевага з"єднання чистими 
болтами полягає в тому, що окрім 
передачі навантаження ґ  забе*- 
печується також точна центровка 
деталі І відносно деталі 2.

Б. Болт поставлений в отвір 
Із  зазором (рис. 9 .1 0 ) . Попереч­
ні навантаження Р повишіІ пе­
редаватись силами тертя в стику 

р , які мусять бути такими:

& - к Р .
Рид. 8 .10



Для створення сил тертя використовуємо силу попередньої 
затяжки.

Болт розраховуємо на розтяг за силою попередньої затяжки: 

г  Рт КР

~ т ~
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де І ш 0 ,0 8 . . .0 ,1 2  -  коефіцієнт тертя; К -  коефіцієнт на­
д ій н ост і, К * 1 ,3 . . . 1 ,5  -  статичні навантаження, К = 1 , 8 . . .  
. . . 2  -  динамічні навантаження.

7 загальному випадку попередня затяжка необхідна: І )  для 
створення сил тертя в стиках, що сприймають зсувальні наванта­
ження; 2 ) для забезпечення нерозкриття стиків (або герметичноо- 
т І ) ;  3 ) для підвищення втомної міцності нарізних з"єднань.

При більш точних розрахунках необхідно враховувати дотич­
ні напруження в стержні гвинта в ід  д і ї  крутильного моменте тер­
тя в нарізці при заіфучуванні гайки. Нормальні напруження

бр-. дотичні напруження Т = — '-Р
Ч/р ’

де Т|.» ІЬ "Ц (Чг+ ^ 0  -  крутильний момент гвинтової пари; 

ч/р-О ї*? -  полярний момент опору.
Еквівалентні номінальні напруження у  гвинті в їд  розтяту І 

кручення:

эекб' ^ [ б ] .

В середньому І  = 0 ,12 І Ч^» 2°30 . Тоді одержимо

^екб ”  4  [^ 1  •
Остаточна формула для розрахунків:
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8 .1 .6 .  Розрахунок нарізних з ’єднань, 

навантажених відривними силами 
(розкриття стику не допускається)

Прикладом можуть бути болти для 
кріплення кришок г їд р о , -пневмоцилІнд- 
р Ів , навантажених тиском рідини або 
газу (рис. 8 . І І ) .

Нехай число болтів 7. . Нероз- 
криття стику або герметичність повин­
ні забезпечуватись попер чьою затяж­
кою бол тів . Сила, що відривав кришку, 
яку створює тиск рідини,

*0 З Г ■

Сила розподіляється по болтах рівномірно; ?  *= — ■ -  зов­

нішня сила на болт.
Розглянемо ряд положень болтового з ’єднання (рис. 8 .1 2 ).

і Р2 =0
ЇГ-О г --о

л
рьФО

Рис. 8.ІЯ



На рисунку позначено:
Б -  зовнішня сила; ДД І 

та після прикладання сили ^

ІЧ -  скла попередньої затяжки;
149

д Б  -  стиск деталей І' розтяг б ол­
ії -  збільшення деформації 

болта І зменшення деформації деталей після прикладання оили Б ; 
д Б 0 та Д Д0 -  загальна деформація болта та деталей після 

прикладання сили Б .
За законом Гуна

Д Б - -
Р3 і ,
Ек А, г3 - _ 1 _

С6
( 8. 1)

-Б * 0
де Я -  коефіцієнт податливості, (деформація спричинена одинич­
ною силою); С -  коефіцієнт жорсткості (сила, яка спричиняв 
одиничну деформацію).

З рівняння (8 .1 )  виразимо Б

Г* ' І

ь - 4 .

дБ = Сб дБ, 1
э •

Це рівняння прямих, які проходять 
через початок координат.

ДД «  СА ДД , 2
ЛБ

Побудуємо С И - . 

стему координат сила -  
деформація (ри с. 8 .1 3 ) .
Иржгдате лінію  дефор- 
му&жт ооята І І  л і­
нію деформування де­
талі 2 . Відкладемо зна­
чення сили попередньої 
затяжки . їй  відпо­
відає деформація болта 
Д б І деформація дета­

л і А А
Для ЗруЧНООтІ роз­

гляду сумісної роботи 
болта І деталі перенесе­
мо прачу 2 паралельно 
илмій собі І проведемо ї ї  через точку А

Рис. 8 .13

У цьому випадку відрахування деформації бачте виконуємо



в ід  точки 0 праворуч, а деформації деталі -  в ід  точки С -  л іво ­
руч*

ПІоля 'прикладання до з'єднання зовнішньої осьової сили ї  
болт додатково збільшить свою довжину на 5  , а деформація 
отиску деталей зменшиться на цю саму величину б* .

З рис. 8 .13  видно, що сила в болті після прикладання зов­
нішньої сили зросла на величині РБ , а сила попередньої затяж­
ки зменшилась на величину* ■ Р - І  почала дорівню­
вати Р33 (залишкова сила затяжки).

Умова нерозкриття стику
| д Д -б | > 0  або Р3 3 > 0 .

Виразимо РБ як частину зовнішньої сили:
Рв - * Р.

де у. -  коефіцієнт основної (зовнішньої) сили, оо показує, 
яку частину зовнішньої сили сприймає болт. Сила, яка витрача­
ється  на розвантаження деталей (ст и к ів ),
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- 0 -х) р.
Запишемо, чому дорівнює деформація б  :

або
5 "  Рв -  Рд *Хд . 

X Р*б ■  0 - Х ) Р Х д ,

ЗВІДКИ

X ______^  •яд+ЯБ (8 .2 )

Оскільки то

СБ
СБ + Сд ’

(8 .3 )

І з  досвіду та експериментів /  = О , І . . . 0 ,4 ,  тобто в попе­
редньо затягнутому з'єднанні після прикладання зовнішньої сили 
сила в болті зростає на 1 0 .. .4 0 ? .

Як видно а формул ( 8 .2 ) ,  ( 8 .3 ) ,  ^  залежить в ід  податли­
востей або корсткоотей болта та деталей.



' Рс  -  рз  + рб . (8 .4 )

Р с - Р +  р33 • (8 .6 )

Визначимо силу затяжки, при якій додержувтьоя нерозкркття 
СТИКу: -  _  Ч -

рз т іп  *

Це граничне значення сили затяжки. Приймають •  Ка і^щл*» 
-  К3 ?  (1-Х), де К3 -  коефіцієнт запасу затяжки; К3 >
■ 1 , 3 . . . І , 5 -  статичні навантаження; К3 ■ І , 5 . . . З -  динаміч­
ні навантаження.

Знайдемо повну силу на болт:
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або

Залежність (8 .4 )  с більш зручною для розрахунків на втому, 
тому що виділена змінна складова РБ ; формула (8 .5 )  краще в ід -, 
зеркалюе фізику явища.

Перепишемо рівняння (8 .4 ) :
^с-Рз + Рв - К 3 (1-Х)Р + ХР.

Необхідно також ураховувати, що болт працює й на кручення. 
Тоді сумарна розрахункова сила на болт Рсрозр“ ]а ^з +  рБ* 

Діаметр болта визначаємо з умови його роботи на розтяг:

д е #  «  1 .3 . 4
У проектних обчислюваннях при відомій оилі Р 

зручно здійснювати за рівнянням ( 8 .5 ) .  Записуємо
розрахунки

зз
де у
Тоді

коефіцієнт залишкової затяжки. Приймаємо У І . . .  1 ,8 .

ІРОЗр р ( і+г ) .

8 .1 .7 . Визначення коефіцієнта основного навантаження 

У загальному випадку коефіцієнт основного навантаження ви­
значаємо таким чином:
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X  “ Яд'+ яБ
сума податливостей деталей, як! в! дносяться 

до корпуса

сума податливостей в с !х  деталей з"еднакня 
(кокорпуса та болта)

Визначення податливості болта. Приймаємо, що деформація 
болта поширюється на половину висоти гайки (рис. 8 .1 4 ) :

?Б2
Я в - 2 ЯБІ “ 4 -ь 61 Еб \  ДБ1 Авг Абп/

Визначення податливості з'єднаних 
деталей. Існує гіп отеза , що тиск з бо­
ку гайки та головки болта розподіляєть­
ся по конусу в середину з'єднаних дета­
лей. Вважають, що деформується тільки 
той матеріал, який знаходиться всереди­
ні урізаного конуса (рис. 8 .1 5 ) .

Експериментально визначено, що 
в  2 5 . . .2 8 ° ,  І  приймають ід  <£в

яв 0 ,5 .
Також виявлено, що це справед­

ливо при товщинах з'єднуваних дета- ' 
лей П $ 1 ,5  а . Будемо вважати, 
що розглядається саме цей випадок. 

Для деталей
п

2  Я
і Аі

ь,

ЕА1 АА< т-А 2 Алг
+...+ Ьп

Едп ^40

Рио. 8 .15

Для спрощення розрахунків кону­
си тиску замінюємо еквівалентними 
циліндрами (ри с. 8 .1 6 ) .

Діаметр еквівалентного циліндра 
визначаємо таким чином:



'Є ї
£  Н, ідаС 

+ —  2  ’

Ьі
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В «  - а  + - и . .

Тоді можна записати:

4лі * % ( $ * - < % ) - >

аА2 ~ т

8 .1 .8 .  Розрахунок бол тів  на міцність при змінних навантаженнях

Розглянемо, які цикли аміни напружень у  болті е можливими 
(рио. 8 .1 7 ) .
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Симетричний цикл неможливий, тому що болти не працюють на 

стиск.
Коли розглядається міцність бол тів , то можуть бути вІдну- 

льовий або асиметричний цикли.
'Якщо болт попередньо не затягнутий, то він  працює за в ід -  

нульовим циклом, якщо ж попередньо затягнутий -  за асиметричним. 
Покажемо це на діаграмах.

Будемо оперувати не напруженнями, а силами (рис. 8 .1 8 ) .

Згідно з рисунком одержимо для першого випадку 

ра і  = = ~2 ~ ’

тобто навантаження на болт змінюються в ід  0 до Р , а для дру­
гого

С _£б_  х  Р . р Р , Рб
іаг= 2  2  * ' т е  * з +  2  '

тобто навантаження на болт змінюються в ід  Р3 до .
Очевидно, що Га2 < Ра) , або б аг < б а1 , тобто при д ії

змінних навантажень для підвищення втомної. міцності болтів не­
обхідно дазати попередню затяжку болта.

Затяжку спричиняє до збільшення сум навантажень? діючих на



болт,що дещо знижує статичну м іцність,але при цьому значно змен­
шується змінна (амплітудна) частина навантажень.

Оскільки за виникнення втомних тріщин відповідальні змінні 
напружен:«, то зменшення ї х  спричиняє до підвищення втомної міц­
н ост і, болта.

Сила затяжки мусить бути максимально можливою. .
Допустимі напруження затяжки

0 зат п Б
Звичайно приймають б зат =  (0,5... 0,7) б т •
Цим можна пояснити запис

f3 - k - f3 mtn .
Для визначення коефіцієнта запаса втомної міцності болта 

використовуємо діаграму граничних напружень та її* аналітичний 
вираз для двох зразків: гладкого І з концентратором (нарізкою) 
(ри о. 8 .1 9 ) .

155

Для болтів гранична амплітуда мало залежить в ід  середніх 
напружень <5т  , І  тому пряму граничної міцності проводять під 
кутом 4 5 °.

Нехай номінальні напруження в болті б тах І б т на ДІа-
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грамі характеризуються точкою М . ОокІльки точка М латать 
нижче л ін ії  граничних напружень, то  деталь матиме деякий 8а- 
пао міцності S g  > І .  ^

Припустимо, що І з  збільшенням навантажень - f f QX- »  const.бц)
Таке навантаження називають простим. При простому навантаженні 
точка М рухатиметься до точки N . Точка N в граничною точ­
кою, яка відповідає руйнуванню болта.

Запас втомної м іцності болта дорівнює:

с. _ ^ С і т N Ы" N N ' 6 - 1к

б та х ' 1 W а М И ' б а

& _  6 -і ■ б  «'■'-1К
Кб / Є

° т а х  “
%

де -1 б _ 1к -  границі втомної м іцності гладкого І  з кон­
центратором зразків; Kg

_ J*is§бол т і;' 4 б -  площа перерізу болта 
В остаточному вигляді

А

ефективний коефіцієнт концентрації

анапружень; Є -  масштабний факт«®; їп -  амплітудна сила в

де .2 ,5 ,  яйло затяжка едт§і<«»рвава;
[ б * ]  »  2 . 5 . . . 5  -  якщо затяжка неконтрольовака.
Болти, шсі працюють за асиметричним циклом при збереженні 

умови втомної міцності , можуть позбутися працездатності через 
досягнення границі текучості.

Тому необхідно визначити запас міцності за статичною неоу- 
чою здатністю:

5 , ...., б Т -б Т____
0 тах б т  +  б а  б 3 + 2 б „'тах ит Т ыа «з • ‘-.«а

де ё 3 -  напруження ВІД сили попередньої затяжки; [ 5 ]  > 1 ,2 5 .
Нижчо наведено послідовність розрахунку попередньо затягну­

тих болтів при д і ї  змінних навантажень.
П р о е к т н и й  р о з р а х у н о к  і

І .  Обчислюємо сумарне зусилля у бол ті.



2 . Призначаємо коефіцієнт запасу міцності болта 1 знаходи­
мо допустимі напруження дня вибраного матеріалу болта.

3 . Визначаємо внутрішній діаметр нарізки.
4 . За обчисленім « і  вибираємо стандартну нарізку за ГОСТ 

8724-81 І  болт за ГОСТ 7798-70.

І£7

П е р е в і р н и й  р о з р а х у н о к
1 . Визначаємо податливість болта ЛБ І  з'єднаних деталей 

Лд •
2 .  Знаходимо коефіцієнт основного навантаження.
3 . Обчислюємо коефіцієнт запасу втомної м іцності І  порів­

нюємо його з допустимою величиною. .
4 . Визначаємо коефіцієнт запасу статична! міпнооті І  по­

рівнюємо його з допустимою величиною.

8 .1 .9 .  Заходи, які підвищують втомну міцніоть болтів

Міцність при змінних напруженнях порушується внаслідок ви-
нанружень.никнення тріщин у  М ІС Ц Я Х  КІ 

Місця концентрації напру­
жень на т іл і болта -  це точки І ,
2 . З (рис. 8 .2 0 ) . 1 0 ...1 5 )?  уоІх  
руйнувань припадає на точку І .
1 5 ...20 )?  -  на точку 2 , 60 ...70 )? .
-  на точку 3 .

Точка 3 -  це перший робо­
чий виток нарізки. Для точки З 
характерна висока концентрація напружень внаслідок 
ц ії  навантажень.

Для підвищення втомної міцності бол тів  використовуються 
конструкторські та технологічні заходи.

ш
V і г \ N

Ряс. 8 .20

концентра-

К о н с т р у к т о р с ь к і  з а х о д и
І . Зниження концентрації напружень на стержні болта

(рио. 8 .2 1 ) .  . •-
2 . . Зменшення концентрації у  нарізці (рио. 8 .2 2 ) .  При пере­

ход і від.нарізки. з плоскою аападиною до нарізки Г -  0 ,4  Р 
амплітудні напруження б а зменшуються приблизно з  2 рази.

3 . Регулювання жоротноетІ бол тів  !  деталей:
а) знижання жорсткості болта зменшенням діаметра зтерякя
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й ^ о .г с іг
“  або еліптична

V

зж  _______
еалтель ІппаБнийзбі>

Рис. 8.21

в понарізаній частині до СІС * ( 0 , 8 . .  .1 ) СІ( або збільшення 
довжини болта £в ;

б ) підвищення жорсткооті деталей.
Покажемо це на діаграмах затяжки (рис. 8 .2 3 ,а ,б ) .  З рисун 

ка видно, що РБ1 (жорсткий болт) >  РБ2 (податливий болт) І

Рис. 8.23
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Fб2  (жорсткі детал і) РБ.| (податливі д ета л і).

Правила для конструктора: для підвищення втомної мІцноотІ 
бол тів  необхідно використовувати жорсткі фланці (д етал і) І  по­
датливі болти.

4 . Використання гайок спеціальної конструкції, наприклад, 
таких, шо, як І  болт, працюють на розтяг (рис. 3 .2 4 ) . Однак 
внаслідок складності виготовлення та­
к і гайки на практиці зустрічаються 
рідко.

5 . Застосування для болтіа ви­
сокоміцних термообробл^чих сталей.
Вони мають підвищену границю текучос­
т і б т  , що дає можливість давати 
більші б ’з  , що зменшує .

Т е х н о л о г і ч н і  з а х о д и
1 . Накатка нарізки. При цьому волокна металу не перерізу­

ються, а пластично деформуються, І  на поверхні нарізки виника­
ють залишкові напруження стиску. Це знижує концентрацію напру­
жень І  робочі напруження розтягу.

2 . Обкатка западин нарізки роликами та обдувка дробом. По­
зитивний ефект виникає через залишкові напруження отиску. Грани­
цю витривалості можна підвищити.в 2 . . . З рази.

3 . ХІмІко-термІчна обробка (цементація, азотування, ціану­
вання та І н . ) .  Ефект виникає завдяки залишковим напруженням.

8 .1 .10. Розрахунок груп болтів

Розрахунок зводиться до визначення розрахункових оил для 
найнавантакенішого болта. Потім цей болт розраховують на'м іц­
н ість  за формулами, вивченими раніше, як поодинокий.

Розглянемо кілька випадків розрахунку груп бол тів .
І .  Болти без попередньої затяжки (розкриття стиду допуока- 

етьоя (рис. 8 .2 5 ) . \Рр
А. ДІє відривна сила ¥0 . Чиоло бол 

ті в , що кріплять корп ус,- 2  . Сила, за 
якою болт розраховуємо на розтяг,

Го
Рі -

Б. Сила зсуву д іє  не в площині стику Г
(рис. 8.26*). Перенесемо силу Е, статич- Рио. 8.25
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Рио. 8 .26

волгах 1,2.
І з  трикутника можна

шш нулзм у центр ваги площини 
етика. Одержимо силу ^  • яка 
зсовує корпус, І  момент р)1і .

Для врівноваження сили 1^, 
щоб не було зсуву, поставимо 
упор. На болти діятиме тільки 
момент Р0 ї ї , який намагається 
повернути корпус.

Робимо такі припущення:
1 . Деформуються тільки 

болти, а основа та корпус абсо­
лютно ж орсткі.

2 . Ось повороту корпуса 
проходить: а ) через ось край­
нього болта; б ) чероз кромку 
корпуса.

Розглянемо випадок "а " . 
Позначимо: Аі -  деформація 
болтів 5 , 6 ,  ^  -  реакція в
болтах 5 , 6 ;  Л2 -  деформація 
болтів 3 , 4 , р2 -  реакція в 
болтах 3 , 4 ;  Д3 -  деформація 
болтів І ,  2 ,  Р3 -  реакція в

Р1 ‘ 6.6-
Еб ‘ ад

Р1 ,Я56 ... Л-Яц
Яі аг

Часто Я 36 "  ^54* ■

записати: 

4 ^ 5 6  І

І тоді А.
<*!.

-б  - * 6  3,4

А.
а п
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Активний момент Г0 Ь урівно­
важується реактивну моментом

2?ха + 2 Ег аг
Виразимо ^ через

ш ^тах
Ь  Ь а,

- щ +  а;
У загальному випадку 

с  _  Ро 'Ь-аі
1 р 2 а Г

де р -  число рядів.

2 . Розрахунок групи бол­
т ів ,  якщо розкриття стику не 
допускається.

Корпус кріпиться до ос­
нови за допомогою групи бол­
т ів  І навантажений силою 

(рис. 8 .2 7 ) .
Болтове з ’єднання наван­

тажено моментом ^ 1 )  І в ід ­
ривною силою F̂i .

Нерозкриття стику забез­
печується попередньою затяж­
кою болтів.

.При д і ї  момента гх н Рис. 8.27

корпус буде повертатися. Навколо якої о с і?  Якщо розкриття сте­
ку не допускається, то корпус І основа працюють як одне ціле. 
Тому поворот корпуса відбувається відносно о с і ,  що проходить 
через центр ваги стику, як при згин і.

Умова нерозкриття стику:
б ,  > б м +  б ц

Отже, напруження в отику в ід  сили попередньої затяжки му­
сять бути більшими в ід  напружень, які створюють у  стику зовніш­
ні навантаження.

Для розрахунків приймаємо



б 3  -  К  ( б м +  б у  )  , ( 8 . 6 )

де К * 1 ,2 5 .,  .1 ,5  -  коефіцієнт запасу-затяжки.
Умова нерозкриття стику дозволяє найти силу попередньої 

затяжки.
Виразимо в рівнянні (8 .6 )  напруження через сили

І у *  , .
ВНг / 6  в н
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~ в т г ~  К \1
і ) .
ВН/

звідки

_ _ К ( ■  г  ^
1 г  \ н + Ь у у -

Для розрахунку болта необхідно визначити зовнішню оилу на
болт.

Для даного з"єднання
Р -  Км + Ку *

де і?м -  реакція в бслті в ід  момента; І?у -  реакція в їд  в ід ­

ривної сили; |?у ; І?м знайдемо з умови рівноваги, за­

писаної в моментах
Рх И « 2 І?5б- а + 2Рц а -*  Р56 ■ І̂ м ,

де -  умовна реакція, тому що фактично Існує реакція ооног
ви на корпус.

Небезпечними будуть болти 5 І 6 .
Сумарна розрахункова сила

РС РОЗР “  Рз І7 ’
Діаметр болта знаходимо з умови його роботи на розтяг:

-  4 ^ ‘ [« р і - * < * . •

де (І1 -  внутрішній діаметр нарізки болта.
П ослідовність розрахунку групи бол тів , навантажених від­

ривною силою І перекидним моментом:
1 . Визначаємо силу попередньої Затяжки болта ва умови не­

розкриття стиску.
2 . Знахвдимо зовнішні сили в болтах від- зовнішніх наванта­

жень.
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3 . Обчислюємо повні зусилля, які діють у болтах,
4 . Визначаємо допустимі напруження для вибраного матеріа­

лу болта.
5 . Обчислюємо СІ) найбільш навантаженого болта та вибира­

ємо стандартну нарізку.

8 .1 . I I .  Розрахунок групи бол тів , навантажених силою та моментом,, 
які діють у площині стику

Маємо кронштейн, 
який за допомогою шести 
бол тів  прикріплений до 
основи (рис. 8 .2 8 ) . ДІе 
оила р  , яка намагаєть- 
оя повернути кронштейн.

Перенесемо силу р  . 
статичним нулем у центр 
болтового 8"еднаяня. Одер­
жимо оилу р  І  момент

р - і .
Навантаження в ід  ои- 

ли розподіляється по бол­
тах рівномірно:

де 7. -  число болтів.
Й д  дією  момента Р- С кронштейн повернеться на кут А%> . 

При цьому в болтах виникнуть реакції !?м  ̂ та деформації Лі .
Згідно І з  законом Гука, що сила пропорційна деформації, 

запишемо
К и ї ^И2 ^ м і 
А і А 1 '

З Іншого боку, деформація пропорційна радіусу розтащуван- 
яя бол тів , тобто
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або

■мі І?М 2 І  т !д .

г , +  ^М2 '2Ґя +... + І?М2 г2

4 й н і П +  2 гг

З умови рівноваги

Р  С -  К М1

Для випадку, що розглядається,

ї ї
Сумирні навантаження'кожного болта дорівнюють геометрич­

ній сумі відповідних сил І * м і  , тобто

Розглянемо два випадки:
І . Болти поставлені без зазора.
Міцність болтів розраховуємо за напруженнями зсуву та зми­

нання: п
Т -•

X  £ІТ « [ * ] .

де Сіс діаметр гладкого стержня;

СІс Ь [^ЗМ ]  і

де 1і -  товщина кронштейна.
2 . Болти поставлені Із  зазором.
Навантаження передаються силами тертя в стику.
Допущеїтя: сила тертя в стику відноситься до о с і болтів. 
Деталі не будуть зсовуватись, якщо сила тертя під кожним 

болтом р у Єр >  І?і •
Необхідна сила тертя забезпечується попередньою затяжкою 

бол тів :
г К3 (?ітах

ДІамегр болта визначаємо з умови його роботи на розтяг:
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Л’ЇЬ .
я Ж І

8 .1 .12. Розрахунок болтів фланцевих з ’єднань, 
навантажених крутильним моментом (рис. 8 .2 9 )

Розглядаємо два ви­
падки:

А. Болти поставлені 
без зазора. Колона сила, 
яка припадає на один болт,

г  2Т
' і  г д ,

Болт розраховуємо на 
зсув І зминання в ід  сили
г .

Б. Болти поставлені 
І з  зазором. Навантаження передаються силами тертя в стику. Флан­
ці не зсунутьоя один відносно Іншого, якщо момент тертя більше 
крутильного момента:

Приймаємо т
тТЄр>т.

К Т ;ТЄР «  К Т ; К = 1 ,2 . .  .1 ,5  при статичному на­
вантаженні, К = І . 5 . . . 3  при змінному навантаженні.

Якаю фланці ж орсткі, то момент тертя визначаємо так, як у 
кільцевій п "ятІ:

Якщо фланці податливі, то силу тертя відносимо до ооІ бод-

Г3*а. Сила тертя дорівнює «  К ^  -  Ра І  . Де

2кТ
г  Д  Г

Болт розраховуємо на розтяг:
1.3б  ш
дг сі? < [ б ]
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Якщо порівняти варіанти А І Б, то одержимо, що в першому 

випадку діаметр болта менший, а в другому -  з'єднання буде де­
шевшим.

8 .2 . Заклепкові з'єднання

Заклепкові з'єднання використовуються для з'єднання лиотІв 
І  фасонних прокатних профілів.

Такі з"еднання утворюють пластичним деформуванням стержня 
заклепки, вставленої в отвір  деталей (ри с. 8 .3 0 ) . Стержень ї ї  
збільшує св ій  діаметр І щільно заповнює отв ір . Основні види за­
клепок показано на рис. 8 .3 1 , де а -  заклепка з напівкруглою, 
б -  з потайною, в -  з напІвпотайною головками.

а
ч

6  п

\1

N.-------------

ч

у  ....... —

цч
—

РИО. 8 .31 ;

Заклепки 8 потайною головкою використовуються в з'єднан­
нях, які обтікає зовнішній повітряний потік.

Заклепки з напІвпотайною головкою застосовуються в ь"єд­
наннях тонких стальних листів .

Розрізняють такі заклепкові шви:
-  міцні (силові конструкції) ;
-  щільні (герметичні кон струкції);
-  міцно-щільні (силові та герметичні конструкції). 
Переваги заклепкових а"еднань:
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1 . Стабільність якості шва.
2 . Можливість 8"еднання деталей, нагрів яких недопустимій 

(термооброблених, точних, небезпечних за викривленням).
3 . Задовільна робота заклепкового з'єднання при змінних 

І  вібраційних навантаженнях.
Недоліки заклепкових з"єднань:
1 . Порівняно І з  зварними з"еднаннями витрата металу б іль­

ша на 1 5 . . .2 0 ?  внаслідок ослаблення перерізів  отворами.
2 . Процес клепання малопродуктивний І досить шумний.
3 . Підвищена вартість виробництва.
У конструкції планера широкофюзеляжного літака до 75? в с іх  

8"еднань виконується за допомого» Заклепок. ІЛ-86 містить до 
1 ,5  млн.штук заклепок.

8 .2 .1 .  Розподіл зусиль між заклепками

Розглянемо два випадки:
1 . Заклепки розташовані по 

л ін і ї ,  перпендикулярній до л ін ії  
сили (рис. 8 .3 2 ) . На кожну заклеп­
ку д ів  сила р*.

2 . Заклепки розташовані по 
л ін ії  д і ї  сили (рис. 8 .3 3 ) . Побу­
дуємо епюри сил, які діють на 
з ’єднані деталі (елементи І І 2 ) .

Розглянемо ділянку між за­
клепками І І  2 (ри с. 8 .3 4 ) .

На цій ділянці деформація 
елемента І -  А\ , деформація 
елемента 2 -  Д 3 . Оскільки 
Р, (елем ент 1 )  >  Р} (елемент2"), 
то  А) >  Д а , І  тому крок роз­
ташування заклепок на ділянці 
1 - 2  стає неоднаковим.

РІзниця кроків -  це величи­
на деформації заклепки. Згідно І з  

•формація заклепки, тим більше сила, яка спричинила що деформа­
цію. Таким чином,-найбільш навантаженими в крайні заклепки. Се-
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/  • і + й /

т п N и
Б? 1 ^  /Уз Г */

г і+'&з

Рис. 8.34
л

Рис. 8.35

редні заклепки (ділянка 2 - 3 )  навантажені менше, бо різниця 
деформацій у них мінімальна. Покажемо діаграму розподілу зусиль 
по заклепках (ри с. 8 .3 5 ) .

Отже, заклепки навантажені нерівномірно. Багато заклепок 
ставити в ряд недоцільно: 2 тах * 6 .

Креше ставити ї х  в декілька рядів. При статичних наванта­
женнях у крайніх заклепках можуть виникнути такі напруження X , 
які будуть близькі до Т т  . У цих заклепках з"являться п л а с т -
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ні деформації, тобто заклепки потечуть І навантаження по них 
зрівняються. Тому приблизно приймають ^  и - ^ - .

При змінних навантаженнях таке допущення робити не можна. 
Напруження в крайніх заклепках можуть досягти границі витрива­
л о с т і ; тобто але Хг  < Т т  , І за; шки зруйнуються.

Для вирівнювання навантажень в заклепках використовуються 
елементи змінної жорсткості (ри с. 8 .3 6 ) .

8 .2 ,2 .  Розрахунок одиничних заклепкових з ’єднань (рио. 8 .37 )

Сала намага­
ється  зсунути з'єднані 
деталі одну відносно 
д р уго ї. Цьому зсуву чи­
нять опір сили тертя в 
отиху з"єднаних деталей 
та самі заклепки. При 
розрахунках припуокаемо, 
що вся сила сприймаєть­
ся наклепками. Заклепки 
працюють на з р із , зми­
нання та вгин в ід  момен­
та М «  Р0 Ь . Окрім 
цього, можливий розрив 
листа по а  — СІ або 
зр ів  листа по перері­
зах т - т ,  п-п .

За основний прийма­
ємо розрахунок на зр із . 
Визначаємо допустиму 
силу на одну заклепку:
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г - Ф  М - (8.7)

Необхідне число заклепок

Л
¥

Тіло заклепки перевіряємо на зминання:

б зм ( І д ^  [  ®зм ]  • ( 8 . 8)

Елементи, які з'єднуються,перевіряємо в перерізах, ослаб­
лених заклепками.

Розрив, листа в перерізі а -С І :

^  Ро

1 нето
[ * ] • (8 .9 )

Зріз листа заклепками перерізах ГП-ІТ) , П-П

X - * [ Т ] .
2  ді і  т _т

Розрахунок за напруженнями згину виконують рідко, тому що 
вони незначні внаслідок мадої величини плеча Ь .

Для усунення момента згину 
використовують двозрІзнІ ваклеп- 
ки (рис. 8 .3 8 ) . Для них викону­
ється основний розрахунок закле­
пок на зминання.

Розв'язавши сумісно р Ів -

[6Г]; 2 І П ,знаючи, шо іл-'.ізм 
одержимо СІ* 2 5 -  Такі заклеп­
ки називають рівноміцними.

Якщо СІ > 2 5 ' ,  то викону­
ємо розрахунок на зминання, якщо сі <  2 5  -  то на зр із .

Для двозрїзної заклепки СІ »  1,27 5 .
Розв'язавши сумісно рівняння (3 .7 )  І ( 8 .9 ) ,  дістанемо

і  -  Зсі . .
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8 .2 .3 . Розрахунок групових заклепкових з"едн чь

Ця задача аналогічна 
розрахунку чистих бол тів , 
навантажених у  площині 
стику'.

Елемент І І  2 з 'єдн а­
ні заклепками (рис. 8 .3 9 ) .
У даному випадку їх  чотири.
ДІе сила Р0 на відстані І  
в ід  центра ваги заклепко­
вого  з'єднання. Перенесе­
мо силу Р0 в центр заклеп­
кового з"єднання. Одержимо 
силу Р0 та мсмент М »
-  Р0 -Є .

Навантаження в ід  сили
розподіляється по заклеп­

ках рівномірно: • ІЗрг “
ПІд дією  момента М елемент І повернеться на кут Д<р 

відносно о с ї , яка проходить через центр ваги заклепкового з 'є д ­
нання. При цьому в кожній заклепці виникнуть реакція !?м  ̂ І 
деформація .

І з  закону Гука (зусилля пропорційні деформаціям, а дефор­
мації пропорційні радіусам) можна записати:

при цьому Р м, 1  Г, , І?И2І І 2  і  Т .д .
З умови рівноваги

м » 2 Р г м 1 г ; .

Якщо виразити всі реакції в ід  момента через і?М} , то ма­
тимемо

М --5н і2г4а(ч •
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або

Рм1 “  М " 2 ч ?

Сумарну силу в заклепці знайдемо як геометричну суму:

“  » н і  +  ^  •
Далі розрахунок найбільш навантаженої заклепки виконуємо 

на зр із  І зминання як одиничної.

8 .2 .4 .  Розрахунок заклепок окладених балок

Рис. 8 ,40 Рио. 8.41

Балка складена з елементів І ,  2 . З І скріплена за допомі 
гою заклепок (рио. 8 .4 0 ) . При такій конструкції одержують еко­
номію матеріалу та виграш у  м асі.

Балка закріплена на двох опорах (рио. 8 .4 1 ) І  працює на 
згин. Момент згину та перерізну силу створює сила F .

У складених балках заклепки працюють на опір воуву (див, 
рис. 8 .4 1 ) .

. Напруження в перерізі 1 - І  між заклепками можна визначити 
за методом Іуравського (рис. 8 .4 2 ) :

т
в  А
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або

т

Виберзмо площадку довжиною і  . 
Сила зсуву, яка на ній виникає,

Г -5

Т = т -  б--!:,

6 4  - ї - з - ї

сі
------ - -------1

У Щ У Л  -
Т  І

-  . ... Рис. 8.42
де .Ід -  момент Інерц ії всього
поперечного перерізу відносно нейтральної о с і X ; Б -  статич­
ний момент відносно нейтральної о с і X частини поперечного пе* 
р ер ізу , розташованого го  один б ік  в ід  прямої, проведеної через 
дослідну точку паралельно нейтральній о с і .

Сила Т  д Іс  на площадці між заклепками (див. рио. 8 .4 2 )
І  навантажує заклепку. З умови зр ізу

Т< 2-
з умови зминання

т «  « - а - [ « * , ] .

8 .2 .5 .  Матеріали та допуотимІ напруження 
заклепкових з"сднань

Матеріалами для заклепок є сталі та кольорові оплави, чао- 
тіше алюмінієві.

Сталеві заклепки виготовляють І 8 вуглецевих оталей СтО, Ст2, 
СтЗ, 10 кп, 20 кп, а для спеціальних з "єднань -  І з  легованої 
ста л і, наприклад, 09Г2, І2Л8Н9Т. При а"еднаннІ деталей І з  лег­
ких сплавів рекомендується використовувати заклепки з алюміні­
євих сплавів В65, Д І8, ДІ9П та Ін . Найпоширенішими є заклепки 
І з сплаву В65. ,

Інколи для заклепок застосовують латунь І  мідь Л63, М3 та 
Ін .

Для алюмінієвих сплавів

[Т ]зр « (0 .5 . . .0 ,6 )б т ,

(о,а...і)бт .

і
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Наприклад, для сплаву Діб приймають:

[ Т ] зр -  2 6 0  М Па і . [ б  ] 5М -  520 М Па .

8 .3 , ЗвавнІ з"єднання

Це основний вид нероз'смних з ’єднань в машинобудуванні.
Переваги зварних з'єднань:
1 . Економія металу до 20# порівняно з клепаними та вилива­

ними конструкціями.
2 . Висока продуктивність процесу.
3 . Низька вартість обладнання.
4 . Безшумність процесу.
Недоліки зварних з"еднань:
1 . Нестабільність якості зварного шва.
2 , Знижена міцність при вібраціях.
Розрізняють термічний, термомеханічний та механічний кла- 

ои зварювання (ГОСТ 19521-74).
До термічного класу відносять дугове, електрошлакове, елек­

тронно-променево та І н . ,  до термомеханічного -  контактне, дифу­
зійне та І н . ,  до механічного -  холодне, зварювання тертям, уль­
тразвуком, магнітно-імпульсне та Інше зварювання.

На цей час освоєно зварювання в с іх  конструкційних І лего­
ваних сталей, кольорових сплавів І пластмас.

, Зварювання використовують як. 
сп осіб  не тільки з'єднування дета­
лей, але й виготовлення самих де­
талей. Наприклад, вал можна не 
тільки відкувати, але й зварити 

а окремих елементів (рис. 8 .4 3 ) .

1

Рис. 8.43

8 .3 .1 . Види зварних з'єднань 

З'єднання встик. Є найдосконалішим порівняно з Іншими
зварними з'єднаннями. ї х  одержують дуговим або контактним зва­
рюванням. Залежно в ід  товщини деталей, які треба з'єднати, з’ ед-
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нання дуговим зварюванням виконують або з підготовкою, або без 
підготовки кромок (рис. 8 ,4 4 ) .

б 8- Юмн

Рис, 8.44

З"єднання внапуск. Виконується за допомогою кутових ( Бали­
кових) швів. Залежно в ід  розміщення шва відносно л ін ії' дІГ си­
ли р  розрізняють кутові шви лобові (ри с. 8 ,4 5 ) , флангові 
(ри с. 8 .1 6 ) , комбіновані (рис. 8 .4 7 ) , кільцеві (рис. 8 .4 8 ) .

Рис. 8.45 Рис. 8.46

Рис. 8.47 Рис. 8.48
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За формою перерізу кутові шви поділяють на нормальні р ів -  

нобедренІ, спеціальні нерІвнобедренІ, ввігнуті (поліпшені)
(ри с. 8 .4 9 ) .

Рис. 8 .49

Випукла форма пгоа ( І )  сприяв підвищенню концентрації на­
пружень. Мінімальна концентрація напружень має місце в поліпше­
них швах 2 І 3 . Шов 3 одержують за допомогою механічної оброб­
ки, фрезеруванням або шліфуванням.

З"єднання втавр 1 кутові з'єднання здійсняються без попе­
редньої підготовки кромок І  з підготовкою останніх (рис. 8 .5 0 ),

Зварні з ’єднання труб зображено на рис. 8 .5 1 .
На рис. 8 .5 1 ,а показано з'єднання труб І з  вуглецевих ста­

лей, на рис. 8 .5 1 ,6  -  з'єднання труб І з  високоміцних сталей з 
рІвномІцнІстю шва І  труб, на рис. 8 .5 1 ,в -  зварювання двох труб 
під кутом, на рио. 6 .5 1 . г  -  зварний вузол І з  трьох труб.

8 .3 .2 .  Розрахунок зварних з'єднань на міцність

Розрахунок зварних з'єднань низьковуглецевих сталей (напріщ 
лад сталь Ст.З) проводимо 8а умовою
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Рис. 8.51

бр « ВД або т: 4 [?'] ,
де 6 Р -  напруження розтягу^ X -напруження зр ізу .

Допустимі напруження [ б р ]  І [ т ' ]  беремо відносно границі 
тек уч ост і:

[ б р ]  = ( 0 , 8 . . . і ) М »  [ т ' ] -  0,65 [ б Р]  ;

_____ Ё 1___ _
0 . 4  . . . 1 . 8 )

Для легованих І  високоміцних сталей розрахунок зварних 
в"вднань-здІйонюемо за руйнівними навантаженнями. Відносно гра­
ниці текучості розрахунок проводити'небезпечно, тому що для цих 
сталей бу  близька до б & І з'єднання при таких запасах мо­
же зруйнуватися.

Руйнівні навантаження при розтягу4 з р із і та згині, дорівню­
ватимуть:
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Рр = 5 "̂р в ^ Тр » Мзгр *■ З? * •

де Ар , Л зр  -  площі небезпечного перерізу шва при розтягу 
та з р із і ;  -  момент опору небезпечного перерізу шва; -  
коефіцієнт ослаблення перерізу зварюванням,який часто приймають 
таким: ^  о 0 ,8 ; Т в «  0 ,6  б в ,

3////
—

е \ /
/// • //

0
АМ

5///

Рис. 8.52
розрахункове рівняння записуємо

Розрахунок м іцності з 'є д ­
нання всТик виконуємо за розмі­
рами перерізу*деталі в зон і тер­
мічного впливу. Руйнування стико­
вого з"єднання частіше відбува­
ється в цій зоні.Це ділянка І8 
зміненими механічними властивос­
тями, яка прилягає до шва.

Маємо стержень, навантажоний 
розтяжною силою Г  І  моментом 
згину М (рис. 8 .5 2 ) .Враховуючи 
принцип незалежності д і ї  сил, 
в такому вигляді;

¥  . 6М
6Ь 8  б 2

8 .3 .3 .  Розрахунок з'єднань внапуск фланговими та 0боьшншвзш 
Основний вид руйнування ф л а н г о в и х  швів -  зр із . 

Руйнування відбувається по бісектори!їі площадці ( П -П  ) пря­
мого кута поперечного зр ізу  шва (рис. 8 .5 3 ) .

Розміри небезпечного перерізу шва -  0 ,7  К -^ , де К  -  Ка­
тет шва; •£ -  загальна довжина шва.

Напруження зр ізу  X по довжині шва розподіляються нерів­
номірно. Причина полягає в податливості деталей, які з"еднують 

Покажемо епюру навантажень на з 'єд н а н і елементи (р и с .8.54). 
Виділимо елементарний в ід р ізок  ЛІ . Позначимо деформацію еле­
ментарного в ідрізка деталі І , а деформацію цього ж в ідр із­
ка деталі 2 -  Д2 • Очевидно, що деталь І деформується великим, 
а деталь 2 -  малим зусиллями. Тому > А2 , а л І  +А^ >&І+А2 -



При цьому елемен­
тарні відрізки  Д І  де­
талей І І 2 мають різну 
довжину. Різниця цих 
довжин -  деформація звар­
них швів. Чим більше де­
формація, тим більше зу­
силля, яке спричинило ї ї .  
Напруження пропорційні 
зусиллям. На крайніх д і ­
лянках шва напруження 
будуть більш і, на серед­
н іх  -  менші.

При статичному на­
вантаженні приймаємо р ів ­
номірний розподіл напру­
жень. Оскільки при зро­
станні напружень X на 
крайніх ділянках шва ці 
напруження можуть досяг­
ти Хг  , то метал потече 
І  відбудеться перерозпо­
д іл  напружень по довжині 
шва.

ь.

Г

Рис. 8.54
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При змінних навантаженнях необхідно враховувати нерівно­

м ірн ість , тому що при досягненні X границі витривалості Хр 
відбудеться втомне руйнування.

При цьому рекомендують довжину зварного шва 
? т „ - ( 5 0 . . . 6 0 ) К ,

де К -  катет зварного шва; К т п̂ = 3 мм.
Лк правило, К -  6" , -Стіп « З О  мм, тому що можливий не­

провар на кінцях шва.
Л о б о в і  шви, як І флангові, руйнуються в основному 

по бісекторній  площадці. По ІІ ’ поверхні діють нормальні та до­
тичні напруження, в ід  сили, що розтягує, -  Гп “  ?  вігі 4 5  ,
І  сили, яка зсовує, -  ^  -  Р  С 0545°(ри с. 8 .5 5 ) .

В Інженерній практиці лобові шви розраховують тільки за 
X .

Таким чином, розрахунок кутових швів (флангових І лобових) 
е уніфікованим І виконується за формулою

т - - о л 7 Г Г

де X — розрахункове напруження зр ізу  в перерізі шва; "Гц *
= 0 ,6  б 'а  -  границя міцності матеріалу на з р із ; і  -  сумарна 
довжина шва, для флангових швів і ш2 {фЛ; для лобових -  і  »  
с 2 1А .
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8 .3 .4 .  Розрахунок флангових швів 
при д і ї  момента в площині етика

При д і ї  момента 
М приварений елемент 

намагається обернутись 
навколо центра ваги 
площі небезпечних пе­
р е р із ів  шва (рис. 8.56).

Виникають напру­
ження зсуву X . Вони 
перпендикулярні до ра- 
дІуса-вектора та про­
порційні йому.

Максимальні напру­
ження діють на кінцях 
шва:

М
Мо

Л £ _ ,
Я

де Уір -  полярний момент опору, який визначається для перерізу 
швів у площині руйнування; Зр -  полярний момент Інерц ії не­
безпечних перер ізів . г  ■

Для порівняно коротких швів (рис. 8 .57 ) викорис­
товуємо приблизний розрахунок. Припускаємо, що напруження X 
спрямовані вздовж швів.

р бісектор на
2  площадка

При цьому х  створю­
ють пару сил з плечем 
6  , яка врівноважує 

момент М .
З умови рівноваги

М- Гб«0.7кЄбт,

М
а ? к { б

Е Д Ш ї ї ф ш П І І

5 -

Рис, 8.57
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8 .3 .5 .  Розрахунок комбінованих швів 

Елемент І  з"еднано з елементом 2 комбінованим зварним
швом (рис. 8 .5 8 ) . Позначи­
мо центр ваги небезпечних 
перерізів  шва. Перенесемо 
силу Р у центр ваги не­
безпечних перерізів  шва 
статичним нулем. Одержимо 
момент М -Р а  та попе­
речну сйлу ґ  .

З умови незалежності 
д і ї  сил

т - і : м + Т р  «  ? т в .
У приблизних розрахун­

ках припускаємо, що опір 
комбінованого шва дорівнює

Рис. 8 .58

оумІ опорів складових швів;
а

М- Мф+ Мл - г  + 0,7к{<р-6 г $

ввІдки

‘'м
М

Ж  *  0,7 К Су -6

При д і ї  на комбінований шов поперечної сили Р , яка спри­
чиняв зоув, X  розподіляються в ньому аналогічно дотичним,-на­
пруженням в ід  поперечних навантажень в балках (рис. 8 .5 9 ) .

± Тому напруженнями в горизонталь­
них (флангових) швах нехтують.
А дотичні напруження в ід  сили 
р  дорівнюють

X г
. Р 0,7 К і л

Рис. 8.59
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8 .3 .6 .  Розрахунок з'єднань асиметричних деталей

Нехай до листа приварено кутник (рис. 8 .6 0 ) . Рівнодіюча 
сила Я проходить через центр ваги кутника І розподіляється по 
швах обернено пропорційно відстаням І .

Шви виконують з різною довжиною так, щоб

При цьому напруження в .обох  швах дорівнюють

. т - Т 7 Т ( W . * * v

8 .3 .7 .  Розрахунок з ’єднань точковим та шовним зварюванням

Такі з "єднання використовують для тонких листів з 84 3 •** 
ЦЮ донтактне зварювання.

З’єднання точковим вварюванням працюють переважно на зр із 
(рис. 8 .6 1 ) : .
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X * _______Е

п сі*
1

■ і
£  0,3 »

де Т -  число зварних то­
чок; І  -  число площин зр і­
зу.

З'єднання шовним (роли­
ковим) зварюванням (р и с .8 .62 ) 
руйнуються в зоні термічного 
впливу. Розрахунок на міц­
н ість  з'єднання виконуємо 
за формулою

де Р -  сила, яка наванта­
жує шов; А  -  площа перері­
зу більш тонкого листа; б в -  
границя міцності шва ролико­
вого зварюзання.

Рис. 8.62

8 .3 .8  Розрахунок зварних з"єднань при змінних навантаженнях 
І  підвищення ї х  витривалості

При ДІЇ на зварний шов змінних навантажень величину руйнів­
них напружень знижуємо множенням ї х  на коефіцієнт ^  -  0 ,6 . . . І ,  
який залежить в ід  коефіцієнта асиметрії'циклу навантаження Г  
І  вибирається з таблиць.

підвищення витривалості зварних з"еднань досягається зни­
женням « £  шляхом виконання плавних переходів шва на основний 
метал, повного провару перерізу, обварки елементів по контуру, 
а також утворенням різного виду ск осів  І викружок. Сукупні сть 
цих заходів підвищує довговічність з ’ єднань у  3 . . .1 3  разів .

Плавність переходу до основного-металу одержують за раху­
нок механічної обробки швів. Для низьковуглецевих сталей дося-



гають « б  55 І , для більш міцних сталей цей ефект менш ПОМІТНИЙ.
Використовуються також способи місцевої обробки. Вони грун­

туються на. створенні в місцях розташування кон ..нтратсрІвстио- 
куючкх залишкових напружень шляхом наклепу або нагріву. ЦІ на­
пруження зменшують робочі напруження розтягу.

8 .4 . Клейові з"єднати.

Переваги клейових з ’єднань:
1 . Здатніоть забезпечувати герметичність.
2 . Можливість економії маси.
3 . Більш висока втомна міцність порівняно І з  заклепковими.
4 . Висока корозійна ст ій к ість .
5 . Можливість склеювати різнорідні матеріали.
Недоліки клейових з"едпань:
1 . Порівняно низька теплостійкість.
2 . Мала міцність при безперервному н ід д ір і.

• 3 . Складність контролю.
4 . Схильність до старіння.
3"сднання внапуск •

(р и с. 8 .6 3 ) . Міцність 
цих клейових з"єднань 
залежить в ід  товщини 
шару клзя. Рекомендо­
вана товщина -  0 ,0 5 . . .
. . .  0 ,15  мк.

Клейові з ’єднання 
внапуск добре працюють 
на зсув . Міцність клейо­
вого з ’єднання, яка пра­
цює на зсув , перевіря­
ємо ва формулою

т  -  і  та ,
де Т в -  границя міцності клейового шару при з су в і, шо залежить 
в ід  температури І  яку вибирають з довідників.

З"єднання "н а-вус" (рис. 8 ,6 4 ) . його використовують для
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Рис. 8.63
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підвищення міцності з'єднання. 
Площа склейки

з ______f a j _ .
ск sin  ОС

Нормальні напруження клейової 
плівки:

Кі F • sin2of
’ “ ' s S T  Ї Ї Г "

б, кл

Рис. 8.64

'КА
Т

5КЛ

Дотичні напруження клейової 
плівки:

F Sin СҐ COS«/ Г п
”■* 6 і Г J КА •и

КлеезваинІ з "є  дна шш (рио. 8 .6 5 ) . Це точково-зварні з "е д -
нання, в яких у зазорах між точками 
знаходиться клей.

Переваги клевзварних з ’єднань:
1 . Герметичність.
2 . Корозійна ст ій к ість .
3 . Підвищена втомна м іцність.

8 .5 . Шпонкові та шліцьові з 'єднаная

Шпонкові та шліцьові (зубчасті) 
з'єднання служать для передачі кру­
тильного моменте з одн ієї деталі на 
другу І запобігають відносному ведо 
роту або зсуву цих деталей. У шпон­
кових з'єднаннях найчастіше викорис­
товуються призматичні (рис. 8 .66 ) 

та сегментні шпонки (рис. 8 .6 7 ) . Вони утворюють ненапруженІ 
шпонкові з"єднання.

Переваги шпонкових з"еднань: простота конетрукцІЇ, низька 
вартість , висока точність центрування деталей.

Недоліки шпонкових з"еднакь: ослаблення вача шпонковим па­
зом І зниження його втомної міцності через концентрацію напру-
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Рио. 8.66

І  Я

Рио. 8.67

жень.
На порожнистих валах використовувати шпонки не рекоменду­

ється .
Призматичні та сегментні шпонки стандартизовані відповід­

но ГОСТ 23360-78 І ГОСТ 24071-80.
Згідно з і  стандартом ширину призматичної шпонки 6  1 ви­

соту  1і вибирають залежно в ід  діаметра вала СІ . Стандарт та­
кож регламентує глибину паза на валу ( ) І у втулки ( і ,  ) .
Довжину шпонки "£ вибирають за шириною детал і, розміщеної на 
ваду, перевіряють розрахунком на міцність І  також узгоджують з і  
стандартом. Робоча довжина призматичної •шпонки £ 0 -  і  -  "б

Розміри сегментних шпонок І  пазів для них також вибирають 
за стандартом залежно в ід  діаметра вала сі .
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Глибока посадка сегментної шпонки на Балу забезпечує їй  • 

більш стійке положення, ніж призматичній шпонці. Однак глибокий 
паз знатно послаблює вал. З’єднання сегментними шпонками с тех­
нологічним.

8 .5 .1 . Розрахунок з"єднань 
призматичними та сегментними шпонками

Основним розрахунком для призматичних шпонок є умовний 
розрахунок на зминання бокових поверхонь контакту шпонки з ва- 
лом І  маточиною (рис. 8 .6 8 ):

бо.
10' -2Т

зм *  [ б ] зм ( 8 .10)
-4зм сі • і 0- к

де Т  -  крутильний момент, Н-м; іо  -  робоча довжина шпонки, 
мм; К «  0 ,4  Ь -  глибина врІзки шпонки в маточину, ми.

Умова міцності на зр із  по перерізу А-А  стандартних шпо­
нок при стандартизації забезпечена. При проектуванні відповід­
на перевірка не потрібна.

Інколи виконують проектний розрахунок з'єднання призматич­
ною шпонкою. Тоді потрібну робочу довжину шпонки визначаємо, ви­
ходячи з умови (8 .1 0 ):

і 0 ^ 10* 2Т /(сІк[б]зм)
Сегментні шпонки (рис. 8 .6 9 ) розраховуємо так само, як І 

призматичні, приймаючи, що К = Ь - І .

Рис. 8.68 Рис. 8.69

Шпонки виготовляють, як правило, І з  середньовуглецевих оте­
лей. Допускається також використання Інших сталей з 600 МПа

Доцільно, цоб матеріал шпонок був менш міцним, ніж матеріал 
вала та маточини.

Допустимі напруження [ б ]  зм в нерухомих шпонкових з'єднан­
нях при нереверсивному спокійному навантаженні можйа вибирати з
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коефіцієнтом безпеки відносно границі текучості більш слабкого 
матеріалу, що дорівнює 1 , 5 . . , 2 ,  при реверсивній -  б 1 ,5  раза 
більше.

При малих крутильних моментах замість шпонок використову­
ються штіфти, які розташовують в радіальних отворах,

3 ,5 . 2 .  Шліцьові (зу бч а ст і) з'єднання

Шліцьові з"сднанкя -  це багатошпонкові з ’єднання, в .яких 
шпонки виконано заодно з деталями, що з ’єднуються. Де, наприк­
лад, шліцьовий вал І шліцьова втулка.

Шліцьові з ’єднання порівняно з і шпонковими мають такі пе­
реваги:

1 . Більша несуча здатність при однакових габаритних розмі­
рах завдяки значно більшій робочій поверхні.

2 . Більша втомна м іцність.
3 . Краще центрування деталей на шліцьових ьалах.
4 . Нездатність зубців з'єднання вивертатися,як шпонки.
З'єднання забезпечують шорстке фіксування деталей в коло­

вому напрямку І  допускають ї х  відносне осьове переміщення (ру­
хомі з ” єднання).

За формою полерочного перерізу розрізняють три типи з"єд ­
нань: прямобІчнІ (ГОСТ ІІ3 9 -8 0 ); евольвентні (ГОСТ 6033-80); 
трикутні (виготовляються за галузевими стандартами). Профілі 
з 'єднань показано па рис. 8 .7 0 .

ПрямобІчнІ та евольвенти! з'єднання використовуються для 
рухомих І  нерухомих з'єднань, з'єднання з трикутним профілем, 
як правило, -  для нерухомих.

У конструкціях, складених в осьовому напрямку, призначених 
для передачі крутильного, момента, виконують з'єднання з торце­
вими зубцями.

За розташуванням твірної б іч н о ї поверхні зубця відносно
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о с і з'єднання розрізняють такі зубц і:

-  прямі ,твІрнІ бічних поверхонь яких паралельні ос і з 'є д ­
нання;

-  гвинтові, твірні бічних поверхонь яких являють собою 
гвинтові л ін і ї ,  сп івв існ і з в іссю  в'Єднання;

-  кон ічн і, з твірними бічних поверхонь у  вигляді лінійчас­
тих конусів з невеликим (до 7°30) кутом при вершині.

ПрямобІчнІ зубчасті з'єднання бувають трьох сер ій : л е гк о ї, 
оередньої та важкої. Для одного І  того ж діаметра СІ з перехо­
дом в ід  легкої до середньої та важкої серій  зростають діаметр 
В  І  збільшується число зубц ів ,тобто підвищується навантажуваль­
на здатність (рис. 8 .7 1 ) .

Способи центрування прямобічних зубчастих 8"єднань показа­
но на рис. 8 .7 1 , де а  -  центрування по бічних гранях, 5  -  
по 'зовнішньому діаметру В  . и -  по внутрішньому діаметру с ( , 
Вибір способ ів  залежить в ід  вимог до точ н ост і, твердості вала 
та маточини, а також в ід  необхідності рівномірного розподілу на­
вантажень по зубцях.

Посадки елементів прямобічних зубчастих з"єднань регламен­
товано ГОСТ 1139-80 1 наведено в табл. 8 .1 .

Приклад позначення прямобічного 8"еднання з числом зубців

ючому діаметрі 42 допуски дозволяється не показувати). Це ж саме 
8"еднання можна позначити І з  вказівкою допусків на нецентруючий 
діаметр:

Рио. 8.71
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в  -  а *4 2
Н 12 на

ы
* 4 8 - — г  х 8 ПО

’ Т Г
ГОСТ 1139-80.

Таблиця 8 .1

Центрування 
по поверхні

3"еднання Передача Посадки поверхонь
центруючих СІЧНИХ

Б
нерухоме

нереверсивна Н 7^з  б Б9/е  8
реверсивна Н 7Д  6 Г 6 ^5  7

рухоме
нереверсивна Н 7Л 7 Б 9/е  8
реверсивна - Н7/Ь б ~ Ш Г ~ 7

сі рухоме
нереверсивна ~ИТ7І 7 ї 9 / в  8
реверсивна Н7/6 б Н8/і& 7

Для втулки
Б -8 *4 2 Н 1 2  *4 8 Н 8  х 8 П 0 ' , ГОСТ 1139-80

або
В -8  * 42 48 Н8 х 8РГО ГОСТ 1139-80.

Для вала
Б -  б х 4 2 а 1 1 * 4 8 1 і 7 * 8 Ь 9  го ст  п з э -8 0

або
Б - 8 x 4 2 x 4 8 * 1 7 x 8 6 9  го ст  И 39 -80 .

ресльвентнІ шліцьові з"єднання знаходять широке викорис­
тання у зв"язку з- більш високими технологічніотю та навантажу­
вальною здатністю. Відміна 'евольвентного шліца в ід  зубців зуб- 
чаотих коліс полягає в збільшеному (до 3 0 °) куті вихідного кон­
тура та зменшеній до одного модуля висоті зубця.

Ца*гадаання евольвентних шліцьових з'єднань виконують по 
бокових поверхнях (рис. 8 .7 2 ,а ) І  по зовнішньому діаметру В 
(ри с. 8 .7 2 ,6 )^

В авіаційних шліцьових з'єднаннях з евольвентним профілем 
стандарт передбачав дві форми западин зубців (рис. 8 .7 3 ) : плоо- 
ку ( А ) та эакруглену по радІуоу Г ( Б ) .

Умовні позначення евольвентних з"єднань, валів та отворів 
повинні м і с т и т и ; номінальний розмір з'єднання Б  ; модуль ГП ; 
позначення посадки центрування з'єднання, наступне за розміром
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центруючого елемента; позначення стандарту.

Наприклад, умовне позначення з'єднання 
номінальним розміром Б = 50 мм, Ш = 2 мм 
з центруванням по бічних сторонах зубців при 
посадці 9 Н/9$: 50 * 2 * 9Н/Эд ГОСТ 6033-80.

Умовно позначення втулки цього з'єднання 
50 х2хдн ГОСТ 6033-80,

а вала
50х2х 9д ГОСТ 6033-80.

Рис. 8.72
Позначання цього ж з'єднання Б^ з по­

садкою Н7/зб:
50хН 7/д6х2 ГССТ 6033-80.

При центруванні по внутрішньому діаметру 
СІ{ позначення починається з букви І .

8 .5 .3 . Розрахунок зубчастих (шліцьових) 
з"єднань

Рис. 8.73 Розміри зубців аналогічно шпонкам вибира­
ють з таблиць залежно в ід  діаметра вала. БІпнІ 

поверхні зубців зазнають напруження змикання, а в ос'нові зубця 
виникають напруження зр ізу  та згину. Для зубців стандартного 
профілю вирішальне значення мають напруження зминання.

Розрахунок шліцьових з"еднакь на зминання:

дз  Д зм -  площа 
зубець, н ;

^зм -  ~ у ’* "  £  [ < ? « ]  » 

зминання, мы**; р’  ̂ -  колова сила на один

ІО3 2 Т  
« І т - г - г  ’

де Т  -  крутильний момент, Н-м; 2  -  число зубців; ’-Г -  ко­
еф іц ієнт, що враховує нерівномірність розподілу зусиль між зуб­
цями, Чг *  0 ,7 5 ; сіп, * ( Б + С І ) / 2 -  середній діаметр зубців з 
прямобічзшм профілем; Дам -  Ь ( ,  де іі=» ( Б - с 1 ) / 2  -  2 і  .
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Тут 1і -  висота поверхні контакту зубців; 
(рио. 8 .7 4 ) . Для евольвентних зубців 

Ь~ГП ; <Іт ш П\7. При центруванні 
по зовнішньому діаметру Ь ~ 0,9 ГП
і  <1т - т ї .

З умови обмеження спрацювання 
зубців повинна виконуватись нерів­
н ість

фаска

&ІН ‘

де ®ЗМ “  ^ йсн  ̂ напруження зминан-
ня на робочих поверхнях зубців, які рИСі 8.74
визначаються при розрахунках на зми­
нання; [З е л ]  -  с е р е д і  умовні допустимі напруження спрацюван­
ня при розрахунку нерухомих шліцьових а"єднань, МПа; Кр »
■ (108/ N У0,3 3 -  коефіцієнт, що враховує число циклів наванта­
жень зубців з"єднання, тобто сумарне число обертів  з'єднання 
ІІ- за чао експлуатації.

П р и м і т к а  до розрахунку шліцьових з'єднань прямо- 
бічного та евользентного профілів.

1 . Згідно з ГОСТ 21425-75, коефіцієнт У  , що вІдзерка- 
люе нерівномірність розподілу навантажень по вубцях ( У »  0 ,7 5 ) , 
у  самому виразі Рі -  103 2Т/сІт2Чг не враховують, тобто прийма­
ють У  ■ І ,  а облік нерівномірності розподілу навантажень по 
зубцях виконують введенням відповідного коефіцієнта у  вираз для 
визначення допустимих напружень.

2 . У сучасній літературі е розрахунки на вминання та спра­
цювання за формулами, які відрізняються в ід  наведених вище, на­
приклад:

бзИ * 1 у 7  ^ ^ з м ’ &сп 4 ̂ сп] *

де Т -  крутильний момент; Бр -  питоми. сумарний отатичний 
момент площі робочих поверхонь з"єднання відносно о с і вала; 
і  -  робоча довжина з'єднання.

у цих формулах 5р *=&т[(2.7.'¥Ь') при У  • І .  Нерівномір­
н ість  розподілу навантажень по зубцях ураховують в цьому випад­
ку в допустимих напруженнях.
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8 ,5 .4 .  Вибір допустимих напружень 

при розрахунках шліцьових з"сднань на зминання

У загальному випадку

[ б зм ]  -  - ^ Х -  ( де [ Б ]  -  допустимий запас при розрахунках

на зминання; [& ] = 1 ,4  -  для незагартованих робочих повер­
хонь; [ 5 1 - І  ,25 -  для загартованих робочих поверхонь.

Орієнтовні значення допустимих напружень на зминання: 
[ б з м ]  = 8 0 ...1 2 0  МПа -  в нерухомих з"єднаннях при спокійно­

му навантаженні та при незагартованих робочих поверхнях;
[ б з м ]  = 1 2 0 ...1 3 0  МПа -  те ж саме при загартованих робочих 

поверхнях; [ б ^ ]  ■= 1 5 . . . ЗО МПа -  в рухомих з'єднаннях.
При ударних навантаженнях [ б зм ]  зменшують в два-три ра-

ДоцустимІ умовні середні напруження спрацювання (при Чг -
зи.

І ) :
[ б сп]  -  50 МПа при Н РС20» 
[ б сп]  -  60 МПа при НІ?С28і 

[б сп]' =. 8 0 ...1 0 5  МПа при Н РС 40...52і 
|бСп|= 120 МПа при HRCбO.
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