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ПРЕДИСЛОВИЕ
Четвертое издание (3-е —  в 2007 г.) учебника написано в соот

ветствии с программой дисциплины «Основы конструирования 
деталей и узлов машин» для студентов машиностроительных спе
циальностей вузов и охватывает ряд общих вопросов, касающихся 
критериев работоспособности, расчетов и конструирования узлов 
и деталей машин в целом.

Рассмотрены теория и расчеты разъемных и неразъемных со
единений различных типов, передач зацеплением и трением, валов 
и осей, подшипников качения и скольжения, муфт приводов, сма
зывания, изнашивания, а также смазочных устройств и др. Боль
шое внимание уделено вопросу контактной прочности.

Дисциплина «Основы конструирования деталей и узлов ма
шин» является необходимой при подготовке конструкторов широ
кого профиля —  создателей новой техники.

Учебник написан в соответствии с принятой классификацией 
деталей машин (соединения, передачи, валы, опоры, муфты приво
дов) и отражает современное состояние основ конструирования 
машин и перспективные тенденции. Предназначен для студентов 
технических университетов, обучающихся по программам специа
листа, магистра, бакалавра. В зависимости от программы обучения 
и направления подготовки студенты могут исользовать необходи
мые разделы учебника.

В обсуждении и написании первого издания настоящего учеб
ника неоценимую помощь авторам оказал их учитель Дмитрий 
Николаевич Решетов. Авторы благодарны Леониду Николаевичу 
Сыроветникову за участие в написании главы «Фрикционные пере
дачи и вариаторы», вошедшей уже в первое издание учебника, а так
же Олегу Павловичу Леликову и Людмиле Петровне Варламовой за 
тщательный просмотр рукописи третьего издания и ценные замеча
ния по ее улучшению.

Авторы 4-го издания учебника: Л.А. Андриенко — п. 11.15 и 
11.16, гл. 12; Б.А. Байков —  гл. 2, 3, 15; М.Н. Захаров —  гл. 4; 
С.А. Поляков —  гл. 9; О.А. Ряховский — гл. 1, 10, п. 11.1-11.14, гл. 
13, 14, 16, 19; В.П. Тибанов — гл. 5-8, 16; М.В. Фомин — гл. 17, 18.



Гла ва  1

ВВЕДЕНИЕ В КУРС «ДЕТАЛИ МАШИН». 
КОНТАКТНАЯ ЗАДАЧА

1.1. Общие сведения
Все основные рабочие процессы осуществляются машинами. 

Современные машины значительно повышают производительность 
труда человека и решают задачи, порой непосильные для человека. 
Мощность энергетических машин достигла миллионов киловатт, 
скорость самолетов превысила скорость звука, мощные вычисли
тельные машины способны выполнять сотни миллионов операций в 
секунду, люди могут перемещаться в космическом пространстве, они 
осуществили посадку на Луне и полет на планету Марс.

Детали машин — это составные части машин .
Дисциплина «Основы конструирования деталей и узлов машин» 

охватывает описание условий работы, расчеты и конструирование 
отдельных деталей, их комплексов (узлов, сборочных единиц), объ
единенных общими сборочными операциями и назначением.

Конструирование —  это творческий процесс создания опти
мального варианта машины в документах (главным образом в чер
тежах) на основе теоретических расчетов, конструкторского, тех
нологического и эксплуатационного опыта.

Детали машин подразделяют на детали общемашиностроитель
ного применения, составляющие большинство, и специфические — 
для отдельных машин (например, механизм управления крылом са
молета, грузозахватные устройства подъемно-транспортных машин). 
В курсе «Детали машин» рассматривают детали первой группы.

Комплексы деталей машин классифицируют по назначению: 
соединения, передачи, подшипники, муфты, смазочные и уплотни
тельные устройства, упругие элементы и корпусные детали.

В узком понимании термина — это детали, изготовляемые без сборочных 
операций.
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1.2. Критерии работоспособности и расчета

История использования деталей машин начинается с глубокой 
древности. Известно применение пружин в луках для метания 
стрел, лучкового возвратно-вращательного привода —  для добы
вания огня, катков — для перемещения тяжестей.

Существенная часть простых деталей машин (металлические 
цапфы, примитивные зубчатые колеса, винты, кривошипы, полис
пасты) была известна до Архимеда. Эпоха Возрождения в значи
тельной степени была ознаменована работами Леонардо да Винчи. 
Он создал новые механизмы: зубчатые колеса с перекрещиваю
щимися осями, шарнирные цепи, подшипники качения. Уже тогда 
применяли канатные и ременные передачи, грузовые винты, шар
нирные муфты.

Эвольвентное зубчатое зацепление было предложено Л. Эйле
ром в середине XVIII в., но широкое применение этих зубчатых 
передач началось в конце XVIII в. с освоения эффективного изго
товления их методом обкатки.

Первые патенты на шарикоподшипники были выданы в Ан
глии в 1772 и 1778 гг., но централизованное производство нача
лось в Германии (1883) и в США (1889).

Важным российским вкладом в создание механических кон
струкций является разработка дуговой электрической сварки 
Н.Н. Бенардосом (1882) и Н.Г. Славяновым (1888). Существенный 
вклад отечественных ученых в разработку передач зацеплением 
внес М.Л. Новиков (круговинтовые передачи).

1.2. Критерии работоспособности и расчета, 
точность деталей машин

Детали машин выходят из строя по различным причинам, ко
торые определяются условиями эксплуатации деталей. Причины 
отказа отдельных деталей передач, соединений и т. и. называют 
критериями работоспособности. Приведем основные критерии 
работоспособности.

Прочность — способность детали выдерживать приложенные 
нагрузки без разрушения — является обязательным и важнейшим 
критерием работоспособности деталей машин. Рассматривается 
прочность по характеру нагрузок: статическая, усталостная и 
ударная.

Различают следующие виды нагрузок в машинах:
1) постоянные нагрузки, действующие в машинах (например, 

силы начальной затяжки винтов, вес деталей, давление жидкости 
или газа в стационарно работающих машинах);
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Глава 1. Введение в курс «Детали машин». Контактная задача

2) переменные нагрузки с постоянной амплитудой, называе
мые стационарными переменными нагрузками;

3) переменные нагрузки с переменной амплитудой, называе
мые нестационарными переменными нагрузками;

4) переменные нагрузки со случайными амплитудами, обу
словленные природными факторами (порывами ветра, ударами 
волн), случайными колебаниями оснований, неровностями дороги, 
неоднородностями обрабатываемой среды, воздействием рабочих 
процессов, в том числе тяговой силы реактивных летательных ап
паратов;

5) ударные нагрузки в машинах ударного действия или дру
гих машинах, возникающие вследствие погрешностей изготов
ления.

Предварительные расчеты на прочность обычно выполняют по 
допускаемым номинальным напряжениям. Точные расчеты дета
лей отражают характер изменения напряжений, концентрацию 
напряжений, влияние размеров, шероховатость и вид упрочнения 
поверхности.

Жесткость —  способность деталей сопротивляться изменению 
формы под действием сил. Жесткость определяется собственными 
упругими деформациями деталей, которые вычисляют по формулам 
сопротивления материалов, и контактными деформациями, рассчи
тываемыми при начальном контакте деталей по линии или в точке 
по формулам Герца, а при начальном контакте по площади —  с по
мощью экспериментальных данных.

Износостойкость — способность материала деталей оказы
вать сопротивление изнашиванию. Износостойкость определяется 
видом трения (скольжения или качения), наличием и видом сма
зочного материала, режимом трения (жидкостным, полужидкост- 
ным, граничным или сухим) и уровнем защиты поверхностей тре
ния от загрязнений. Износостойкость актуальна, так как до 90 % 
деталей выходят из строя в результате изнашивания.

Виброустойчивость — сопротивление появлению в машинах 
вредных динамических нагрузок в виде вынужденных колебаний и 
автоколебаний (колебаний, вызываемых ими самими при трении, 
резании и т. п.).

Теплостойкость — свойство деталей сохранять работоспо
собность в машинах с большим выделением теплоты в рабочем 
процессе (тепловые и электрические машины, машины для горя
чей обработки металлов). Теплостойкость ограничивает работо
способность машин в результате понижения прочности материала
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1.4. Стандартизация

при нагреве, снижения несущей способности масляного слоя в 
парах трения и снижения точности в результате температурных 
деформаций. Например, температурные деформации лопаток тур
бин могут вызвать выборку зазоров и аварию машины.

Коррозионная стойкость — способность металлов сопротив
ляться химическому или электрохимическому разрушению по
верхностных слоев и коррозионной усталости. Коррозионная 
стойкость определяется сроком службы машин в коррозионной 
среде. Способы борьбы —  специальное легирование материалов 
или нанесение покрытия.

Точность —  способность машин работать в заданных пре
делах возможных отклонений параметров, например размеров. 
Точность —  один из важнейших показателей качества деталей 
машин, влияющий на работоспособность и надежность машин и 
механизмов. Она диктуется требуемой точностью рабочего про
цесса машины и нормальной работой механизмов. Точность из
готовления и сборки машин определяет предельные скорости 
рабочего процесса, например скорость транспорта.

1.3. Надежность машин
Надежность —  свойство объекта выполнять в течение заданно

го времени (или заданной наработки) свои функции, сохраняя в за
данных пределах эксплуатационные показатели. Надежность изделий 
обусловливается их безотказностью, долговеч-ностью, ремонтопри
годностью и сохраняемостью.

Роль надежности машин непрерывно возрастает, что связано с 
повышением сложности, напряженности и быстроходности ма
шин, расширением объектов совместной автоматизации (от прос
того механизма до автоматизированного цеха).

1.4. Стандартизация
Стандартизация играет большую роль в развитии человечест

ва. Если бы не было стандартизации, то при проектировании новой 
машины пришлось бы большую часть деталей машин (болты, 
подшипники качения и др.) изготовлять в условиях индивидуаль
ного или мелкосерийного производства. Вместо испытаний мате
риалов стандартных марок потребовалось бы гораздо больше ис
пытаний, что осложнило бы кооперацию между предприятиями, 
отраслями и странами. Стандартизация принципиально сокращает 
необходимый типаж машин и других изделий.
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Глава 1. Введение в курс «Детали машин». Контактная задача

Распространение стандартизации на группы машин потребо
вало разработки типажа машин с взаимной увязкой их основных 
параметров (в частности, мощности электродвигателей, грузо
подъемности грузовых автомобилей и т. п.).

Широкое развитие стандартизации нашло применение в кон
струировании оружия.

Стандарты подразделяют на международные (ИСО), государ
ственные (ГОСТ) и ведомственные. К настоящему времени на 
продукцию общемашиностроительного применения разработаны 
сотни стандартов.

Принципиальным положением стандартизации являются пред
почтительные числа и ряды чисел. Они существенно сокращают 
число оригинальных деталей или их параметров.

Предпочтительные числа —  это ряд чисел геометрической
прогрессии ак = а(рк (а — первый член ряда нулевого номера; к —

порядковый номер) со знаменателем ср = yJTÔ, где п принимает 
значения 5, 10, 20, 40. Соответственно обозначают ряды чисел R5, 
RIO, R20, R40 (ф = 1,6; 1,25; 1,12; 1,06).

Агрегатирование в машиностроении —  построение машин из 
нормализованных целевых агрегатов, узлов и деталей, связанных в 
единую систему и изготовляемых централизованно. Агрегатирование 
широко распространено в станкостроении, особенно для многошпин
дельных сверлильных и расточных станков.

Сертификация машин —  проверка и удостоверение их показа
телей, гарантирующих качество. Обязательная сертификация машин 
проводится в соответствии с требованиями стандартов, которые 
можно проиллюстрировать на примере металлорежущих станков, 
имеющих большое число типов и их модификаций, — это безопас
ность конструкций, электробезопасность, электромагнитная совме
стимость, уровень шума и вибрации, содержание вредных веществ в 
воздухе рабочей зоны, эргономические параметры и энергоэффек
тивность.

Работу по сертификации машин проводят органы по сертифи
кации.

Кроме системы сертификации РФ существует международная 
система сертификации, которая проверяет соответствие показате
лей объектов международным нормам.
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1.5. Машиностроительные материалы

1.5. Машиностроительные материалы

Материалы деталей обычно выбирают в соответствии с основ
ным критерием работоспособности и требованиями технологично
сти и экономики.

Металлы и их сплавы. По критерию прочности преиму
щественно применяют закаливаемые и улучшаемые стали, по кри
терию жесткости — нормализуемые и улучшаемые стали.

При основных отказах по контактной прочности применяют 
стали, закаливаемые по поверхности до твердости 57...62 НЯС.

При средних значениях общих напряжений и сложных гео
метрических формах используют литейные сплавы (чугуны, силу
мины и др.) в основном без термообработки.

При скольжении под давлением чаще применяют материалы 
повышенной твердости в паре с антифрикционными материалами 
(в подшипниках скольжения и направляющих) или в паре с фрик
ционными материалами, имеющими повышенное трение (во фрик
ционных муфтах и тормозах).

Стали, сплавы железа с углеродом до 0,5 %, обладают высокой 
прочностью, способностью к легированию, термической и химико
термической обработке. Стальные детали эффективно изготовляют 
всеми технологическими методами: обработкой давлением (прокат
кой, ковкой, прессованием), литьем, резанием и сваркой.

Применяют углеродистые стали обыкновенного качества, обо
значаемые Ст и номером в порядке повышения прочности (напри
мер, СтЗ и Ст5); стали углеродистые качественные, обозначаемые 
сотыми долями процента содержания углерода (например, 15 и 
45), и стали легированные, дополнительно обозначаемые первыми 
буквами названия легирующего элемента и процентами их содер
жания (если их более 1 %), например 12ХНЗ; это означает, что 
сталь содержит 0,12 % углерода, до 1 % хрома и 3 % никеля.

Обозначения легирующих элементов: В — вольфрам, Г — мар
ганец, М — молибден, Н —  никель, Р — бор, С — кремний, Т — 
титан, Ф — ванадий, Ю — алюминий.

Механические свойства некоторых сталей (ств — предел проч
ности, а т — предел текучести, а _1 —  предел выносливости) приве
дены в табл. 1.1.
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Глава 1. Введение в курс «Детали машин». Контактная задача

Таблица 1.1

Механические свойства некоторых сталей

Марка
стали

Термическая 
или химико-термическая 

обработка МПа

Ст5 Нормализация 520 280 220
45 Нормализация 590 315 255

Закалка ТВЧ 880 635 390
65Г Закалка, отпуск 1470 1270 580
12ХНЗА Цементация 930 735 490

Закалка с низким отпуском
30ХГСА Улучшение 910 765 440

Закалка с низким отпуском 1660 1560 570

Детали механизмов изготовляют в основном из легированных 
и среднеуглеродистых сталей, большие металлические конструк
ции транспортных машин, размеры которых определяются проч
ностью, а также жесткостью, — из низколегированных или низко
углеродистых сталей.

Чугуны — сплавы железа с углеродом, содержание которого 
более 2,2 %. Выплавляют серые чугуны (СЧ10, 15, 20, 25, 30, 35) и 
чугуны повышенной прочности с шаровидным графитом (ВЧ35, 
40, 45, 50, 60, 70). Числа в обозначениях марок — это временное 
сопротивление при растяжении в декапаскалях. Применяют также 
белые и отбеленные чугуны, обладающие повышенной твердо
стью, износостойкостью и коррозионной стойкостью.

Чугун используют для отливок корпусных деталей: станин, 
стоек, плит, корпусов редукторов и коробок скоростей. В стацио
нарных машинах, в частности в металлорежущих станках, он за
нимает ведущее место.

Легкие сплавы на основе алюминия или магния имеют плот
ность не более 3,5 кг/см3, высокую удельную прочность. Их подраз
деляют на литейные и деформируемые. Алюминиевые сплавы де
лятся на силумины —  алюминий с кремнием (например, АЛ4) и 
дуралюмины — алюминий с медью и марганцем (например, МЛ5). 
Алюминиевые сплавы применяют для быстровращающихся и 
движущихся с большим ускорением деталей, в быстроходных 
транспортных машинах, а также для корпусных деталей, а в само
летах — для несущих элементов.
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1.5. Машиностроительные материалы

Сплавы на основе магния широко применяют в авиационной 
технике.

Сплавы цветных металлов. Бронзы, сплавы на основе меди, об
ладают высокими антифрикционными свойствами, коррозионной 
сойкостью и технологичностью. Наилучшие антифрикционные 
свойства у оловянных бронз, в частности БрОЮФ1. Свинцовые 
бронзы вследствие их низкой твердости применяют только в виде 
покрытий, они требуют повышенной твердости и высокого каче
ства сопряженной поверхности трения. Алюминиевые бронзы с 
добавкой железа используют в условиях малых скоростей сколь
жения и повышенных давлений при закаленных сопряженных по
верхностях.

Баббиты —  хорошо прирабатывающиеся антифрикционные 
сплавы меди с мягкими металлами (оловом, свинцом, кальцием).

Латуни, сплавы меди с цинком, характеризуются высокими 
коррозионной стойкостью, электрической проводимостью, хоро
шей технологичностью; их применяют для изготовления армату
ры, труб, гильз патронов.

Пластические массы. Пластмассы —  материалы на основе 
высокомолекулярных органических соединений, обладающие в 
некоторой фазе их производства пластичностью, которая позволя
ет формовать изделия требуемой конфигурации. Кроме основы, 
служащей связующим компонентом, многие пластмассы имеют 
наполнитель для улучшения механических свойств.

Применение пластмасс росло быстрыми темпами, что объяс
нялось их технологическими свойствами, практически неограни
ченными запасами сырья, а также многообразием физико-техни
ческих свойств. Технологические преимущества: малая трудоем
кость изделий, небольшие отходы и др.

По назначению пластмассы подразделяют на конструкцион
ные, электро- и радиотехнические, звуко- и теплоизоляционные, 
антикоррозионные.

Пластмассы могут быть термореактивными и термопластич
ными. Термореактивные пластмассы в процессе изготовления 
под действием высокой температуры становятся твердыми и не
способными плавиться при повышении температуры (текстолит, 
гетинакс, древесно-слоистые пластики, стекло- и фенопласты, 
волокнит).

Термопластичные пластмассы, размягчающиеся при высоких 
температурах, пригодны для повторного формования (полиэтилен,
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Глава 1. Введение в курс «Детали машин». Контактная задача

полипропилен, винипласт, фторопласты, полиамиды, полиформаль
дегиды, полиуретаны, эпоксидные полимеры, поликарбонаты).

1.6. Способы экономии материалов при конструировании
При конструировании используют следующие способы эко

номии материалов.
1. Выбор оптимальных схем механизмов и узлов (например, 

замена многоступенчатых зубчатых передач на планетарную или 
волновую позволяет уменьшить массу передачи в несколько раз).

2. Выбор оптимальных форм деталей в зависимости от их 
назначения, уменьшение числа концентраторов напряжений или 
их исключение.

3. Упрочнение деталей (например, повышение твердости зубь
ев колес с 200 НВ до 65 НЯС позволяет уменьшить массу редукто
ра в 8 раз).

4. Совершенствование заготовительных операций, что умень
шает отход материала в стружку в несколько раз.

1.7. Технологичность конструкции. Точность.
Взаимозаменяемость

Детали машин должны быть технологичными, т. е. удобными 
для изготовления. Они должны очерчиваться легко обрабатывае
мыми на современных станках поверхностями — цилиндрически
ми или коническими, винтовыми, эвольвентными или плоскими.

Форма литой детали должна обеспечивать условия для полу
чения качественной отливки: иметь равномерную толщину стенок 
отливки, плавные переходы, возможность свободной усадки и 
удобство формования.

Взаимозаменяемость —  это условие, при котором сборка из
делия из деталей, изготовляемых по чертежам, должна осуществ
ляться без пригонки (без дополнительной обработки). Детали не
возможно изготовить абсолютно точно.

Взаимозаменяемость обеспечивается системой допусков и поса
док. Допуск размера — разность между наибольшим и наимень-шим 
допустимыми предельными размерами. Посадка определяется взаим
ным расположением полей допусков сопрягаемых деталей.

Допуски установлены в соответствии с 17 квалитетами, обо
значаемыми в порядке понижения точности. Детали общемашино
строительного применения обычно выполняют по квалитетам 
4-11. Квалитеты 4, 5 используют при высоких требованиях к точ

14



1.8. Конструирование. Оптимизация

ности, высокой напряженности или быстроходности. Квалитеты 6-8 
считают основными в современном производстве. Квалитет 9 обычно 
применяют для деталей низкоскоростных машин, квалитеты 10-13 — 
по мере понижения требований к точности деталей с включением 
деталей, обрабатываемых без снятия стружки, квалитеты 14-17 — 
для свободных поверхностей деталей. С повышением точности дета
лей возрастает стоимость их изготовления.

1.8. Конструирование. Оптимизация
При конструировании последовательно разрабатывают следу

ющие технические документы (обычно в виде чертежей).
1. Техническое задание или техническое предложение.
2. Эскизный проект.
3. Технический проект.
4. Рабочий проект.
В настоящее время успешно развивается система автоматиза

ции проектирования (САПР).
Любое изделие машиностроения, отвечающее своему назначе

нию, может быть выполнено во многих вариантах. Оптимизация — 
выбор наилучшего проектного решения.

При оптимальном проектировании поиск наилучшего из рабо
тоспособных вариантов осуществляется на основе математической 
теории оптимизации.

Для того чтобы использовать теорию оптимизации на практи
ке, необходимо построить математическую модель объекта проек
тирования. Моделирование начинают с определения величин, зна
чения которых можно варьировать (управляемые параметры), а 
также фиксированных величин. Определение значений управляе
мых параметров, которым соответствует наилучшее (оптимальное) 
решение, представляет собой задачу оптимизации.

В реальных условиях на выбор значений управляемых пара
метров накладывают ограничения. Совокупность этих ограниче
ний определяет так называемое допустимое множество задачи оп
тимизации.

Обязательной составной частью математической модели явля
ется значение критерия, минимуму или максимуму которого (в за
висимости от конкретной задачи) соответствует наилучший вариант 
конструктивного решения. Величина этого критерия является функ
цией управляемых параметров и называется целевой функцией.
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Глава 1. Введение в курс «Детали машин». Контактная задача

Различают задачи однокритериальные, проводимые по одному 
обобщенному или доминирующему критерию (например, массе), и 
многокритериальные (задачи векторной оптимизации), проводи
мые одновременно по нескольким частным критериям.

1.9. Сопряжения деталей машин 
и контактные напряжения

Передача сил между деталями в машинах происходит по со
пряженным поверхностям (по площадкам контакта). Детали ма
шин сопрягаются в точке или по линии. Различают неподвижные и 
подвижные сопряжения деталей.

Задачей расчета сопряжений деталей является определение 
напряжений и деформаций, которые необходимы для расчета 
деталей на прочность и определения жесткости (податливости) 
соединений при решении задач динамики [29] и точностных рас
четах.

Обычно рассматривают приближенные решения задач для 
определенных форм деталей и условий нагружения.

Неподвижные сопряжения деталей с первоначальным контак
том по поверхности (соединения резьбовые, шлицевые, с натягом) 
приближенно рассчитывают по простейшим расчетным схемам. 
При этом напряжение смятия (среднее давление) на поверхности 
принимают равным суммарной нормальной силе деленной на 
номинальную площадь А поверхности контакта. Напряжение смя
тия не должно превышать допускаемое:

= ^ / А < [ а \ н .  (1.1)

Допускаемое напряжение [а]я , зависящее от материала и усло
вий работы контакта, определяют экспериментально. При непо
движном сопряжении допускаемое напряжение сжатия может быть 
близким к пределу текучести с>тпри одноосном растяжении (сжатии) 
образца. Однако, учитывая, что из-за особенностей геометрии кон
тактирующих поверхностей реальная площадь контакта существен
но меньше номинальной (см. гл. 9), допускаемое напряжение при
нимают равным

[а]я = (0,3...0,5)ат.

При подвижном соединении деталей с первоначальным кон
тактом по плоской поверхности расчет контактных напряжений
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1.9. Сопряжения деталей машин и контактные напряжения

проводят по формуле (1.1). При этом допускаемое напряжение 
[а]я определяют экспериментально для реальных условий работы 
соединения (наличия смазочного материала, вида трения, твердо
сти поверхностей трения, температуры поверхности, вида нагруз
ки и других факторов).

Особый, важный для практики класс задач составляют случаи 
первоначального контакта деталей в точке или по линии. Под 
нагрузкой материал деталей упруго деформируется и в местах 
первоначального контакта, в точке или по линии, образуется пло
щадка контакта. Размеры площадки контакта малы по сравнению с 
размерами контактирующих тел, поэтому контактные напряжения 
велики.

При контакте двух тел, поверхности которых имеют положи
тельную гауссову кривизну (контакт двух выпуклых поверхнос
тей), контур площадки контакта ограничен эллипсом с полуосями 
а и Ь .

Максимальное давление [29]

Ро =
3 ЯN

2 паЬ

Размеры полуосей эллипса контура площадки контакта опре
деляются следующими выражениями:

З чГу .
° р Т к

и I ^а -  п„ 31— ; Ь = пьз\—
2 1 У

где « „ = ? - (  1+А/В)0; щ=1-(1 + Л/В)
V П  V 7Г

п 2Ч э  ^  к - ь= (1 -е 2) -------- ; £) = — -—
К - й  е2

сочетание эллиптических интегра-

К
2

лов первого и второго рода■>к - \
¿/ср

о ^ е2 в т 2 ср
полный эллип-

К
2

тический интеграл первого рода; Ь = |  ̂ 1 - е 2 в т 2 ср с1 (р полный
о
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Глава 1. Введение в курс «Детали машин». Контактная задача

эллиптический интеграл второго рода: е = \]1 -(Ь /а )2 относи
тельный эксцентриситет контурного эллипса площадки контакта);

тел); Е\, Е2 —  модули упругости первого рода материалов тел;

Из приведенных зависимостей следует, что максимальное дав
ление ро и размеры эллиптической площадки контакта зависят от

нормальной силы / \у .  В зависимости от формы контактирующих 
поверхностей форма площадки контакта будет различной.

Рассмотрим частный случай, встречающийся в практике рас
чета зубчатых эвольвентных передач, — контакт двух неподвиж
ных круговых цилиндров с параллельными осями и первоначаль
ным контактом по линии. При сжатии цилиндра бесконечной 
длины под действием распределенной нагрузки qn в результате 
упругих деформаций образуется площадка контакта в виде полос
ки шириной 2/>о (рис. 1.1).

г| — упругая постоянная материалов соприкасающихся тел,

У 'к  — сумма главных кривизн в месте первоначального контакта

упругих постоянных материалов г\, суммы главных кривизн

Рис. 1.1. Схема сжатия двух цилиндров с параллельными осями
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1.9. Сопряжения деталей машин и контактные напряжения

Полуширина площадки контакта Ьо выражается зависи
мостью

+ 1 - ц П  Р1Р2 

^ 2  У Р1 + Р2
( 1.2)

В такой постановке рассматривается двумерное напряженное 
состояние, поскольку деформации и напряжения вдоль оси X  рав
ны нулю.

Наибольшее контактное напряжение Он = Ро возникает на пло
щадке контакта (формула Герца):

ч п 1

7Г , 1 - ц р Р
V. Е \  Е 2 ,

Здесь приведенная кривизна

1 = 1 + 1 = Р2±Р| 

Р Р| Рг Р1Р2

(1.3)

(1.4)

В формуле (1.4) знак «-» ставят в случае внутреннего контакта 
двух цилиндров (рис. 1.2).

Для стальных цилиндров (Е\ — Е2— Е, \х\ — \\,2 -  0,3) выражение 
(1.3) примет вид

а я  = 0,418?„£ (1.5)
V Р1Р2

Эксперименты показывают, что зависимости (1.3) и (1.5) можно 
применять для приближенного расчета цилиндров конечной длины /. 
Тогда qn — ГУ/, где Г у— нормальная сила сжатия цилиндров.

Материал цилиндров под площадкой контакта испытывает 
плоское напряженное состояние. Характер изменения компонен
тов напряжений на оси Е под площадкой контакта показан на 
рис. 1.3. Нормальные напряжения а  у, <5/ и касательные напряже
ния ( с у — аД/2 быстро затухают. На глубине, равной 3Ь0, Ог ~ 
= 0,3/?о, остальные компоненты напряжения меньше 0,2/?0-
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Глава 1. Введение в курс «Детали машин». Контактная задача

Рис. 1.2. Схема сжатия двух цилиндров с внутренним контактом

Рис. 1.3. Составляющие напряжения вдоль оси 2  под площадкой контакта

Следовательно, наибольшие контактные напряжения возни
кают в тонком поверхностном слое материала. Поэтому для повы
шения контактной прочности детали достаточно упрочнить только 
поверхностный слой. На практике это достигается различными 
методами термической и химико-термической обработки материа
ла (см. п. 11.7).
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Г л а в а  2

РЕЗЬБОВЫЕ СОЕДИНЕНИЯ

2.1. Общие сведения
Резьбовыми называют соединения деталей с помощью резьбы. 

В качестве резьбовых элементов используют болты (винт с гай
кой), винты и шпильки (рис. 2.1). Основным преимуществом бол
тового соединения (см. рис. 2.1, а) является то, что оно не требует 
выполнения резьбы в соединяемых деталях и исключена необхо
димость замены или ремонта дорогостоящих корпусных деталей 
из-за повреждения резьбы. Это особенно важно, когда материал 
корпусной детали не может обеспечить достаточной прочности 
резьбы.

а б в

Рис. 2.1. Виды резьбовых соединений

Винты (см. рис. 2.1,6) применяют, когда корпусная деталь 
большой толщины не позволяет выполнить сквозное отверстие для 
установки болта.

Шпильки (см. рис. 2.1, в) используют вместо винтов, если 
прочность материала детали с резьбой недостаточна (сплавы на 
основе алюминия), а также при частых сборках и разборках соеди
нений. В этом случае шпилька завинчивается в деталь один раз на
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Глава 2. Резьбовые соединения

все время работы соединения, а при сборках и разборках работает 
более прочная резьба на участке свинчивания с гайкой.

Формы головок винта (болта) и гайки могут быть различными в 
зависимости от требований, предъявляемых к конструкции, условий 
сборки и т. д.

Широкое применение резьбовых соединений в технике опреде
ляется: 1) возможностью создания больших осевых сил сжатия дета
лей при небольшой силе, приложенной к ключу (выигрыш в силе для 
крепежных резьб обычно составляет 70-100 раз); 2) удобной формой 
и малыми габаритами резьбовых деталей; 3) взаимозаменяемостью 
резьбовых деталей в связи со стандартизацией резьб; 
4) централизованным изготовлением резьбовых деталей.

2.2. Основные типы и параметры резьб
Резьба может выполняться на цилиндрической (цилиндричес

кая резьба) и конической (коническая резьба) поверхностях.
Основой любой резьбы является винтовая линия. В зависимости 

от ее направления различают правую и левую резьбу. У правой резь
бы винтовая линия вдет слева направо и вверх (рис. 2.2), у левой — 
справа налево и вверх. Основное распространение имеет правая резь
ба. Винтовую линию получают огибанием цилиндра плоскостью с

Рис. 2.2. Образование двухзаходной резьбы

наклонной линией под углом у. Если на расстоянии кг от начала пер
вой линии нанести еще одну наклонную линию, то при огибании ци
линдра этой плоскостью получают двухзаходную резьбу.

Угол подъема винтовой линии определяют по формуле

2 кг
ход винтовой линии.
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2.2. Основные типы и параметры резьб

Я=1.866Р; Я 1 = 0,541/>; 
/?, =Я/6 = 0,144Р 

а

Я=1,866Р; Н[ = 0,5Р

б

Рис. 2.3. Виды резьб:
а — треугольная метрическая; б — 
трапецеидальная; в — упорная

Профиль резьбы образуют с помощью фигуры А, перемещае
мой по винтовой линии. В зависимости от формы сечения резьбы 
различают: треугольную метрическую (рис. 2.3, а), трапецеидаль
ную (рис. 2.3, б), упорную (рис. 2.3, в) и другие виды резьб [9].

В качестве крепежной резьбы в основном применяется метри
ческая резьба. Профиль этой резьбы треугольный с высотой Н. 
Вершины резьбы по наружному диаметру б винта и внутреннему 
диаметру Д  гайки срезаны соответственно на Н/8 и Н/4. В резуль
тате получают рабочую высоту профиля Н \. Стандартом регламен
тирован радиус округления резьбы на внутреннем диаметре винта 
/?, = / / /6 ,  который существенно влияет на сопротивление устало
сти резьбового соединения.

Основные размеры профиля резьбы определяют в долях шага Р. 
Поэтому с изменением шага резьбы изменяются и размеры профиля 
по геометрическому подобию.

Стандартом предусмотрены резьбы с различными шагами при 
одинаковом наружном диаметре б резьбы (рис. 2.4). С уменьшени
ем шага увеличивается внутренний диаметр резьбы г/3, что заметно
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Глава 2. Резьбовые соединения

повышает прочность стержня винта 
(болта). Однако резьба с мелким шагом 
требует повышенной точности изготов
ления, что увеличивает стоимость резь
бовой детали. Резьбы с мелким шагом 
применяют преимущественно в автомо
бильной, авиационной и космической 
технике при действии значительных пе
ременных нагрузок, а также в приборо
строении.

Трапецеидальные и упорные резьбы, 
обладающие меньшим моментом трения и 

более высоким коэффициентом полезного действия, применяют 
преимущественно в механизмах винт-гайка (см. гл. 15).

2.3. Материалы, классы прочности резьбовых деталей,
допускаемые напряжения

Основной материал резьбовых деталей —  конструкционные и 
легированные стали. При выборе материала учитывают характер 
нагрузки (статическая или переменная), способ изготовления и 
объем производства. Например, крепежные детали общего назна
чения изготовляют из низко- и среднеуглеродистых сталей типа 
стали марок 10, 35. Они обладают высокой пластичностью и при
меняются в серийном производстве при холодной высадке или 
штамповке заготовок для резьбовых изделий с последующей нака
тыванием резьбы. Легированные стали (например, 35Х, 30ХГСА) 
используют для изготовления высоконагруженных деталей, рабо
тающих при переменных и ударных нагрузках.

Холодное деформирование материала существенно изменяет 
его механические характеристики (повышает прочность и снижает 
пластичность). При этом в зависимости от степени наклепа резь
бовые детали, выполненные из разных материалов, могут иметь 
близкие механические характеристики. Это позволило при разра
ботке стандарта на резьбовые детали сгруппировать их с учетом 
механических характеристик по классам прочности. В качестве 
примера в табл. 2.1 приведены некоторые классы прочности вин
тов и гаек и соответствующие им механические характеристики и 
марки стали.

Рис. 2.4. Резьба с крупным 
и мелким шагом
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2.4. Соотношение сил и моментов в затянутом резьбовом соединении

Таблица 2.1

Механические характеристики материалов резьбовых деталей

Класс прочности
ств, МПа а т, МПа Марка стали

Винт Гайка

3.6 4 300...400 200 СтЗ, 10
4.6 5 400...550 240 20
5.6 6 500...700 300 30,35
6.6 8 600...800 360 35, 45, 40Г
8.8 10 800...1000 640 35Х, 38ХА, 45Г
10.9 12 1000... 1200 900 40Г2, 40Х, 30ХГСА

Стальные винты и шпильки в соответствии с ГОСТ 1759.4-87 
изготовляют 11 классов прочности. Класс прочности обозначают 
двумя числами, например 5.6. Первое число, умноженное на 100, 
указывает минимальное значение временного сопротивления 
(МПа), а их произведение, умноженное на 10, приближенно соот
ветствует пределу текучести. В данном случае ств = 500 МПа, 
а т = 300 МПа.

Допускаемые напряжения [а]р при действии на резьбовое со
единение постоянной нагрузки выбирают в зависимости от преде
ла текучести а т материала винта (болта):

где 51 —  коэффициент запаса, принимаемый равным 1,5...5,0. 
Меньшие значения £ применяют при контроле силы затяжки с по
мощью динамометрических ключей или ключей предельного мо
мента и повышенной точности расчета. Для винтов малых диамет
ров (й? < 16 мм) при отсутствии контроля силы затяжки верхний 
предел запаса прочности увеличивают до 5, поскольку сила затяжки 
в этом случае определяется квалификацией рабочего и может ока
заться существенно завышена по сравнению с расчетной.

2.4. Соотношение сил и моментов 
в затянутом резьбовом соединении

Резьбовые соединения собирают путем завинчивания винтов 
либо гаек. Затяжку резьбовых соединений осуществляют с помо
щью гаечных ключей.
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Момент завинчивания Дав, кото
рый создается гаечным ключом, исполь
зуется на преодоление момента трения в 
резьбе Гр и момента трения Гт на торце 
гайки (головки винта) о неподвижную 
поверхность детали (рис. 2.5):

Тзав=Тр + Тт. (2.1)

Рис. 2.5. Соотношение си
лы затяжки и моментов в 
затянутом соединении

Момент трения в резьбе Тр опреде
ляют из рассмотрения взаимодействия 
элемента витка резьбы гайки с витком 
резьбы винта. Для упрощения анализа 
рассмотрим случай прямоугольной 

резьбы. На рис. 2.6, а показаны силы при завинчивании гайки, где 
Г — осевая сила в винте; Г ,— окружная сила, приложенная к эле
менту гайки на среднем диаметре (см. рис. 2.3); Г2 — суммарная 
сила, действующая на элемент гайки со стороны опорной поверх-

б в г

Рис. 2.6. Силы между винтом и гайкой (а) при завинчивании (б) и отвин
чивании (в, г) для резьбы с прямоугольным профилем

ности. Сила трения Г^ пропорциональна нормальной силе Гу и 
направлена в сторону, противоположную направлению движения 
гайки. На рис. 2.6, б представлены векторы всех сил, действующих 
в паре винт-гайка при ее завинчивании, на рис. 2.6, в и г —  то же 
при отвинчивании гайки, причем на рис. 2.6, в для самотормозя- 
щейся пары, на рис. 2.6, г — для несамотормозящейся (см. ниже). 
Стрелка с буквой V на наклонной поверхности указывает направ
ление движения гайки: на рис. 2.6, б — в сторону завинчивания, на 
рис. 2.6, в и г  — в сторону отвинчивания.
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Из рис. 2.6, б следует зависимость
^ = ^ ( \ | /  + (р), (2.2)

где ф —  угол подъема винтовой линии на среднем диаметре с!?, 
ср—  угол трения, равный ахсХ%/ ( /  — коэффициент трения в 
резьбе).

Соответствующий этой силе момент Тр в резьбе при условии 
приложения силы /у на среднем диаметре ¿/2 вычисляют по фор
муле

Тр =.Р,й?2/2 = 0,5.Рй̂ ( ф  + ф). (2.3)
Окружная сила трения в упорной, трапецеидальной и тре

угольной резьбах больше, чем в прямоугольной. Соотношение 
окружных сил трения в прямоугольной и, например, в треугольной 
резьбах удобно рассмотреть на моделях с 
кольцевыми витками, т. е. при ф = О 
(рис. 2.7).

Окружная сила трения для витка пря
моугольного профиля

для витка треугольного профиля
/

соз(а/2)
где = / 7/соз(а/2); а  — угол профиля ^ис- 2.7. Соотношение

/резьбы; /) =
нормальной и осевой сил 

приведенный ко- в треугольной резьбе
соь(а/2) 

эффициент трения в резьбе.
Таким образом, силу трения в резьбах, отличных от прямо

угольной, можно определить так же, как в прямоугольной, только 
вместо действительного коэффициента трения следует учитывать 
приведенный коэффициент трения Аналогичное соотношение 
имеет место между углами трения:

Ф, = Ф
соз(а/2)

Формулы (2.2) и (2.3) с учетом профиля резьбы примут вид

^ = ^ ( ф , + ф ) ;
Т„ = 0 ,5 /ч /^ (ф , +ф).

(2 .2')

(2-3')
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Примечание. Для метрической треугольной резьбы угол а /2 = 30°, а 
следовательно, /  «1,15/ и <р, «1,15ср.

С учетом соотношения между ф, и <р момент Гр в треугольной резьбе 
примерно на 15 % больше, чем в прямоугольной, и на 12 % больше, чем в 
трапецеидальной, у которой а = 30°. Для крепежной метрической резьбы 
это очень важно, так как способствует самоторможению резьбы, снижая 
вероятность самопроизвольного отвинчивания резьбового соединения 
при эксплуатации машины.

При отвинчивании элемент гайки движется вниз и направле
ние силы трения в резьбе = / / /  изменяется (см. рис. 2.6, в, г).
Значение и направление окружной силы И, в этом случае зависят 
от соотношения между углами трения ф (ф)) и подъема винтовой 
линии ф. Если \(/ < ф, сила = Е ^ ( ф - ф )  направлена влево (см.
рис. 2.6, в) и определяет момент отвинчивания гайки. При
ф > ф (см. рис. 2.6, г) гайка отвинчивается без приложения внеш
них сил, а И, —  это сила, которую необходимо приложить, чтобы 
удержать гайку от самоотвинчивания. Условие самоторможения 
резьбы

Ф < ф. (2.4)

Для треугольной метрической резьбы оно имеет вид
ф<ф, .

В реальных резьбовых соединениях это условие выполняется, 
даже если используется резьба с крупным шагом. Так, для метриче
ских резьб с крупным шагом угол подъема винтовой линии по сред
нему диаметру резьбы находится равен 2°30'„. 3°30', а приведенный
угол трения ф| изменяется в зависимости от коэффициента трения в 
пределах от 6° (при /  «0,1) до 16° (при /  «0,3). Таким образом,
все крепежные резьбы самотормозящиеся.

Однако в конструкциях машин редко используют резьбовые 
соединения без специальных средств стопорения. Это объясняется 
существенным снижением силы трения между винтом и гайкой 
при вибрации. В таких условиях между витками резьбы винта и 
гайки происходят микроперемещения за счет радиальных дефор
маций тела винта и гайки, что является одной из основных причин 
самоотвинчивания резьбового соединения.
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Момент трения на торце гайки ТТ приближенно вычисляют, 
принимая, что равнодействующая сил трения приложена по среднему 
диаметру кольцевой опорной поверхности с/ср =(а + <У0)/2 (см.
рис. 2.5). За наружный диаметр этого кольца принимают размер под 
ключ а, за внутренний диаметр — отверстие под винт <У0. Тогда

Тг = Р /т ¿ р г  = Р /т (и + аГ„)/4, (2.5)

где / т —  коэффициент трения на торце гайки.
Подставив выражения (2.3) и (2.5) в (2.1), определим момент 

завинчивания:

з̂ав = ^ [ 0 , 5 ^ 2 (\|/ +ср,) + у; (¿г + ̂ /0)/4]. (2.6)

Примечание. Учитывая геометрическое подобие для метрической 
резьбы с крупным шагом, можно приближенно принять: у * 2°30';
й2 *0,9й?; а«1,35£/; й0 = \,Ы\ /  = У’ =0,15 (для резьб без покрытий).
После подстановки этих значений в уравнение (2.6) имеем

Т *0,2 Fй?.зав ?

Если учесть, что расчетная длина стандартного гаечного ключа Ькл равна 
14<У то из условия Гав = Р 6Ью (Г  6 — сила, приложенная рабочим на 
конце ключа) получим

Г*7(№ра6,

Таким образом, в крепежных резьбах выигрыш в силе (отно
шение силы затяжки к силе, приложенной к ключу) может дости
гать 70 и более (при смазывании) раз.

2.5. Стопорение резьбовых соединений
Основные средства стопорения можно подразделить на две 

группы: стопорные устройства с созданием дополнительного тре
ния (рис. 2.8) и стопорные устройства со специальными запираю
щими элементами (рис. 2.9).

Наибольшее применение получили показанные на рис. 2.8, а 
пружинные шайбы (Гровера) по ГОСТ 6402-70, обеспечивающие 
вследствие упругости шайбы постоянство сил трения при пере
менной осевой нагрузке. Кроме того, эти шайбы повышают сцеп
ление между гайкой и деталью благодаря врезанию острых краев
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Рис. 2.8. Способы стопорения с созданием дополнительного трения

Рис. 2.9. Стопорные устройства со специальными запирающими элементами

шайбы в торец гайки и плоскость детали. Аналогичный эффект 
достигается при использовании симметричных пружинных шайб с 
несколькими отогнутыми лепестками (рис. 2.8, б). Стопорение 
пружинными шайбами не всегда является надежным.

Используются также самостопорящиеся (самоконтрящиеся) гай
ки с завальцованными полиамидными стопорными кольцами 
(рис. 2.8, в), в которых резьбу не нарезают. Она образуется при 
навинчивании гайки на винт или на шпильку при этом возникают 
большие силы, нормальные к поверхности резьбы, и силы трения 
между поверхностью кольца и резьбой винта.

30
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Ранее для стопорения резьбового соединения применяли контр
гайку (рис. 2.8, г), которую при монтаже затягивают, удерживая ос
новную, предварительно затянутую гайку от проворота. После этого 
контргайка воспринимает основную осевую нагрузку, а силы затяжки 
и трения в резьбе основной гайки уменьшаются. Однако суммарная 
сила трения между гайками и резьбой оказывается больше, чем при 
одной гайке, что и обеспечивает стопорящий эффект.

Вторая группа стопорных устройств основана на использовании 
деформируемых деталей (см. рис. 2.9). Наибольшее распростране
ние получили шплинты (рис. 2.9, а), применяемые в сочетании с 
прорезными гайками, и шайбы с лапками (рис. 2.9, б), отгибаемыми 
после затяжки гайки (винта) на их боковые поверхности.

Для фиксирования положения гайки относительно винта при
меняют специальные гайки со шлицами и стопорные шайбы с лап
ками (рис. 2.9, в). Такие шайбы имеют внутреннюю лапку, входя
щую в канавку на винте, и несколько наружных лапок, одна из 
которых отгибается в ближайший шлиц гайки.

В групповых резьбовых соединениях гайки (головки болтов) 
стопорят путем обвязки проволокой через отверстия с натяжением 
проволоки в направлении затяжки винта (гайки) (см. рис. 2.9, г).

В последние годы широкое распространение получили анаэ
робные клеевые материалы, которые применяют для герметизации и 
стопорения резьбовых соединений. В зависимости от вида резьбового 
соединения (разборное или неразборное) используют клеевые мате
риалы с различными механическими свойствами после их отвержде
ния. Так, для разборных резьбовых соединений рекомендуют приме
нять анаэробные клеевые материалы УГ-6, УГ-11, АН-17, АН-18, 
а для неразборных — УГ-7, УГ-8, АН-111, АН-112. Время отвержде
ния клеевой композиции в зависимости от марки материала состав
ляет 3...15 ч.

В некоторых случаях проблему стопорения удается решить 
без специальных средств, например, если в конструкции исполь
зуют податливые болты. Такой вариант встречается в автомобиль
ных двигателях, где головка блока цилиндров или корпус распре
делительного вала закреплены податливыми винтами (шпильками) 
и, несмотря на обильное смазывание, проблем с самоотвинчивани- 
ем не возникает. Иногда стопорящий эффект достигается приме
нением резьб с мелким шагом.
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2.6. Распределение силы между витками резьбы
Прочность резьбового соединения, особенно при действии на 

него циклических нагрузок, существенно зависит от характера 
распределения нагрузки между витками резьбы в зоне взаимодей
ствия резьбового стержня с гайкой.

При действии осевой силы И на винт (см. рис. 2.5) витки резь
бы передают силу с винта на гайку. При этом если в сечении 1-1 
на резьбовой стержень действует вся сила /у то в сечении 2-2  эта 
сила меньше, так как часть ее передалась витками резьбы, распо
ложенными ниже сечения 2-2. Как показывают расчеты и экспе
римент, распределение осевой силы по виткам происходит нерав
номерно, причем сила, действующая на отдельные витки, 
прогрессивно снижается по мере удаления от опорной поверхности.

На рис. 2.10 схематично показаны положения витков резьбы 
(изображены в виде консольных балочек) до приложения нагрузки и 
после ее приложения. Если допустить, что стержень винта и тело 
гайки абсолютно жесткие, то деформация А первого и последнего 
витков одинакова (рис. 2.10, б). С учетом податливости стержня вин
та перемещения на первом и последнем витках различаются на вели
чину удлиненны винта АН  при высоте гайки Н  (рис. 2.10, в). Если 
учесть и податливость гайки, то за счет ее сжатия разность деформа-

Рис. 2.10. Схема деформирования витков резьбы при абсолютно жесткой 
гайке:
а — до приложения нагрузки; б, в — после нагружения

ций на первом и последнем витках станет еще больше.
Задача о распределении нагрузки между витками резьбы явля

ется статически неопределимой, и для ее решения рассматривают 
условие совместности деформаций тела винта и гайки. На рис. 2.11 
представлен результат решения этой задачи проф. Н.Е. Жуковским 
для случая 10 рабочих витков в предположении, что погреш-
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Рис. 2.11. Характер распределения нагрузки между 
витками резьбы (решение Н.Е. Жуковского)

ность по шагу резьбы равна нулю. Как видно на рисунке, при сде
ланных допущениях первый со стороны опорной поверхности виток 
резьбы передает 34 % всей нагрузки, второй —  около 23 %, а деся
тый —  менее 1 %. Отсюда следует, что нет смысла применять в кре
пежном соединении слишком высокие гайки. Стандартом преду
смотрена высота гайки 0,8й? д ля  нормальных и 0,5с/ для низких гаек, 
используемых в малонагруженных резьбовых соединениях.

Улучшить характер распределения нагрузки между витками 
резьбы можно с помощью конструктивных мер (см. п. 2.10), что осо
бенно важно в соединениях, работающих при циклических нагрузках.

2.7. Прочность винтов при постоянных нагрузках
При действии на винт постоянной силы его выход из строя 

может произойти по одной из следующих причин (рис. 2.12):
1) разрыв стержня по внутреннему диаметру резьбы (см. 

рис. 2.4);
2) разрушение резьбы в результате смятия или среза витков;
3) разрушение стержня у головки.
Ометим, что разрушения стержня у головки встречаются ред

ко (в основном, при нарушении технологии изготовления), поэто
му расчет на прочность винтов в этой зоне не проводят. Высоту
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Рис. 2.12. Опасные 
сечения в винте

гайки, определяющую число витков резьбы, 
воспринимающих нагрузку, задают из усло
вия равнопрочности резьбы и стержня винта.

2.7.1. Расчет стержня винта при действии 
силы и совместном действии силы 

и вращающего момента

При расчетах стандартных резьбовых дета
лей с учетом их равнопрочности в опасных се
чениях в качестве основного выполняют расчет 
на прочность стержня винта по внутреннему 
диаметру резьбы с!3, который приближенно
принимают за расчетный.

При действии па винт осевой силы условие прочности име
ет вид

(2.7)

где [а]р —  допускаемое напряжение (см. п. 2.3).
Такой простейший случай нагружения 

встречается довольно редко (например, резь
бовой участок крюка грузоподъемной маши
ны, рис. 2.13).

При действии на винт осевой силы за
тяжки Г,зат и момента в резьбе Тр, что име
ет место во всех затянутых резьбовых соеди
нениях (рис. 2.14), в стержне возникают 
нормальные и касательные напряжения.

В этом случае для определения эквива
лентного напряжений а £ преимущественно
применяют энергетическую теорию проч
ности:

<*£ = л/СТ? + 3x2 (2‘8)
где стр = 4 ^ зат/ ( т / 32); т = Тр/1¥р —  мак
симальное касательное напряжение; Тр = 

= 0,577затй?21§(Ч/ + фО —  момент трения в

Рис. 2.13. Резьбовое 
соединение без пред
варительной затяжки
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резьбе; Жр = ти12 /16 —  момент со
противления кручению. Если в формулу 
(2.8) подставить приведенные зависи
мости, после преобразований получим

а £ = ст„Л|1 + 12 <12 
\_с13

п2
¡ёЫ + М)

Г еометрическое подобие резьб
позволяет приближенно принять ¿2^ ъ =
= 1,1, \|/ = 2°30', У[ = 0,1...0,2. Напря
жение аЕ = (1,1... 1,5) стр. В расчетах 
применяют среднее значение:

Рис. 2.14. Схема затянуто
го резьбового соединения

а Е * 1,3стр.

Таким образом, если винт нагружен только силой затяжки 
Е’зат, условие его прочности в затянутом соединении можно запи
сать в виде

сг£ = 1 ,3 ^ % -« [с ]„ .  (2.9)
7ЮГ3

Иными словами, действие момента Тр учитывают увеличени
ем напряжений от силы затяжки Рзат в 1,3 раза.

При проектном расчете диаметр с12 можно найти из (2.9):

^ А 3 ' 4^ ат/ ( ф ] р ) , (2 .10)

а по нему подобрать резьбу (определение Рзш см. п. 2.8.1).

2.7.2. Расчет резьбы на срез и смятие*

Расчет витков резьбы на срез и смятие выполняют в случаях, 
когда одна из деталей с резьбой изготовлена из материала менее 
прочного, чем другая, или при использовании резьбовых деталей с 
нестандартными параметрами.

При использовании стандартных винтов и гаек из равнопрочных
материалов прочность резьбы на участке свинчивания винта с гайкой 
выше прочности резьбового стержня, поэтому этот расчет не проводят.
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Рис. 2.15. Опасные сече
ния в витках резьбы и 
поверхность смятия витка

Срез резьбы винта осуществляется 
по внутреннему диаметру резьбы гайки 
£)ь срез резьбы гайки — по диаметру й? 
(рис. 2.15). При одинаковой прочности 
винта и гайки расчет проводят по диа
метру £)( как наименьшему, а в случае 
использования гайки меньшей прочно
сти, чем винт, дополнительно прове
ряют на прочность и резьбу гайки по 
диаметру с1.

Таким образом, для резьбы винта

пО{кНгкт срЬ

для резьбы гайки
И

2 пс1кНгкт ср2?

где к = Р '/Р  — коэффициент полноты резьбы (для метрической 
резьбы к «О, 87); Ну — высота гайки; кт — коэффициент, учиты
вающий неравномерность распределения нагрузки между витками 
резьбы с учетом пластических деформаций в зоне наиболее нагру
женных витков (для резьб с крупным шагом кт =0,70...0,75, с
мелким— кт =0,65...0,70); [т]ср = (0,2...0,3)сгг.

Напряжение смятия в резьбе

= л(й2 -  д 2 ~ а

где г  = Н у/Р  — число витков резьбы гайки; Р  — шаг резьбы; 
[а] см — допускаемое напряжение смятия для менее прочной детали 
резьбовой пары. Приближенно принимают [ст] см= (0,3... 0,4) а т.

Примечание. При выполнении условия равноправности стержня 
винта и резьбы на срез достаточной оказывается высота гайки около 
0,65б/. Стандартом же предусмотрены гайки нормальной высоты 
Н,= 0,84, что подтверждает нецелесообразность расчетов резьбы на 
прочность при использовании в соединении гаек нормальной высоты.
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2.8. Расчет резьбовых соединений группой болтов
Встречается два вида таких соединений: 1) нагрузка действует в 

плоскости стыка соединяемых деталей (рис. 2.16); 2) нагрузка дей
ствует в плоскости, перпендикулярной к плоскости стыка (рис. 2.19 
и 2.24). Такие соединенны нашли наибольшее использование в тех
нике и строительстве.

Расчет групповых резьбовых соединений может выполняться 
как проектный, когда по заданным нагрузкам и прочностным ха
рактеристикам винтов определяют их диаметр, или как провероч
ный, когда при известных нагрузках и размерах проверяют проч
ность резьбовых деталей.

Точные решения этих задач являются весьма сложными. На 
практике обычно используют приближенные способы расчетов, 
принимая ряд допущений.

Рис. 2.16. Соединение, нагруженное силой и моментом в плоскости 
стыка (а), и его расчетная схема (б)

2.8.1. Расчет резьбовых соединений, нагруженных силами 
и моментами, действующими в плоскости стыка

Расчет такого соединения рассмотрим на примере кронштей
на, закрепленного с помощью 2  винтов и нагруженного силой F  
(рис. 2.16, а). Болты в таком соединении могут быть установлены 
либо с зазором (рис. 2.17, а), либо без зазора (рис. 2.17, б).

В расчете принимают следующие допущения:
а) деформации соединяемых деталей не учитываются, т. е. де

тали предполагаются абсолютно жесткими;
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б) возможный взаимный поворот соединяемых деталей при 
действии момента происходит относительно центра масс (точка О на 
рис. 2.16) фигуры, образованной сечениями винтов (болтов);

в) внешние нагрузки передаются с одной детали на другую 
локально, через зоны, расположенные вокруг винтов;

г) силы в винтах (болтах) соединения от внешнего момента 
прямо пропорциональны расстояниям до них от точки О, т. е.

Ри
П

Ът = = Рн • • • •
Г П

(2.11)

С учетом перечисленных допущений силы в болтах имеют 
вид, изображенный на рис. 2.16, б. На схеме равнодействующая 
внешней нагрузки приложена в точке О и представлена в виде сил 
Р\ и Р2 и момента Т = Р\1.

Условия равновесия для соединения могут быть записаны в 
виде

+ 22р2т г2 + ■ • • + = Т,
Р \ \  + Р 2 \  + .. .  + ^1 ~ Р \ , (2.12)

Р\2 +  Р22 +  • • • +  Р{2 ~ Р2-
Выразив силы Р2т, ..., через /фг с учетом (2.11), получим

(̂ 1Й2 + *2*2 + • • • + Ъ Г1 ) -  = Т-
П

Отсюда сила от момента, действующая на наиболее нагруженные 
винты, которые расположены на расстоянии г\ от точки О,

Г\т — — Кт —2т 4т 5т
Тп

2\Г\ + г2г22 +... +
5

1=1

где г,- — число винтов, расположенных на одинаковых расстояни
ях ц от точки О.

Составляющие силы приведенные к центру масс О (см. 
рис. 2.16, б), распределяются равномерно по винтам, при этом

Р ц = р21 = • • •= Рц = Р\12 >
Р\2 =  Рц -  • • • =  Рц =  Рг!2-
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Проведя геометрическое суммирование сил ^ Т, Рп и Ра на
каждом винте, находят наиболее нагруженные винты соединения. 
В соединении, представленном на рис. 2.16, наиболее нагруженным 
оказался нижний винт правого ряда, в котором ^тах = .Р5х + + ^ 52
(см. рис. 2.16, б). Остальные винты (болты) нагружены меньше.

Далее для определения диаметра винтов (болтов) рассчитывают 
одиночное болтовое соединение, нагруженное сдвигающей силой 
Ртах (рис. 2.17). Возможны два варианта установки винтов (болтов) в 
соединении: с зазором и без зазора.

Рис. 2.17. Соединение с болтами, установленными с зазором (а) и без 
зазора (б)

1. Винты установлены с зазором. В этом случае (см. 
рис. 2.17, а) нагрузка с одной детали на другую передается силами 
трения на стыке деталей в результате затяжки винта (болта). Кри
терий работоспособности данного соединения —  отсутствие вза
имного смещения деталей, что выполняется при условии

Р > р  
Г тр —  1  тах

Введя коэффициент запаса по сдвигу и выразив Ртр через
силу затяжки Р}ат и коэффициент трения на поверхности контакта 
деталей/ ,  получим

р  г — с р
1 затУ шах*

Отсюда необходимая сила затяжки

Р  =х зат
_ ~сд шах

/
(2.13)
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Рис. 2.18. Соединение болтами, разгруженное от сдвига

Диаметр винта (болта) Д3 определяют по формуле (2.10); коэф
фициент запаса по сдвигу 8СЛ принимают равным 1,2...2,0 (мень
шие значения при статических нагрузках, большие —  при перемен
ных).

На практике для повышения надежности соединений с винта
ми, уставленными с зазором, часто используют дополнительные 
разгрузочные устройства в виде шпонок, втулок, штифтов 
(рис. 2.18).

2. Винты установлены без зазора. В этом случае (см. 
рис. 2.17, б) внешняя сила передается стержнем винта, работаю
щим на срез по сечению 1-1, а также силами трения от затяжки 
винта. Влияние силы трения на стыке деталей не учитывают, 
упрощая таким образом расчет. Допускаемая при этом погреш
ность идет в запас прочности.

Касательное напряжение в опасном сечении стержня винта

т =

где с1с — диаметр стержня винта; [т]ср = (0 ,2 ...0 ,3)ст — допуска
емое напряжение среза. Отсюда

^с — л/̂ ТУпах / (л[т]Ср).

При малых толщинах соединяемых деталей необходимо вы
полнить приближенный проверочный расчет на смятие поверхно
стей контактирующих деталей, поскольку они, как правило, менее 
прочны:

СТСм1 4п ах  /  ( 4 5 , )  — [^ ]см  >

<*см 2 — 4пах  / ( 4  (52  — 4 )  — И с м  •
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Здесь [а]см = (0,35...0,45)ат — допускаемое напряжение смятия 
деталей соединения; с1с8\, й?с(52 —с) —  приближенные площади
смятия (боковую поверхность цилиндра условно заменяют площа
дью диаметрального сечения винта (болта)).

2.8.2. Расчет затянутого резьбового соединения, 
нагруженного силой, перпендикулярной к плоскости стыка

Соединения, нагруженные силой, перпендикулярной к плос
кости стыка, собирают с начальной затяжкой винтов. Начальная 
затяжка обеспечивает плотность и жесткость стыка, а также пре
пятствует сдвигу при действии сил в плоскости стыка.

На рис. 2.19 показан фрагмент цилиндра с внутренним дав
лением р. На крышку, закрепленную болтами (винтами), действу
ет сила , вызванная давлением р. На 
каждый болт приходится часть силы 
Р  = %Р^/г, гДе 2 —  число болтов, а
остальная ее часть, равная (1 —хЖ > 
идет на разгрузку стыка. Коэффициент 
X учитывает долю внешней нагрузки,
приходящуюся на болты.

Задача о распределении внешней 
нагрузки между винтом и соединяемыми 
деталями в затянутом резьбовом соеди
нении является статически неопредели
мой. Ее решение рассмотрим на примере 
одноболтового резьбового соединения (рис. 2.20), где последова
тельно показаны: соединение без нагрузки (рис. 2.20, а), деформи
рованное состояние после начальной затяжки винта (болта) 
(рис. 2.20, б) и после приложения к затянутому соединению внеш
ней нагрузки F  (рис. 2.20, в). За исходное принято состояние, ко
гда затяжка и внешняя сила отсутствуют: Рзат =0, F  = 0 (см.
рис. 2.20, а). В этом случае гайка завинчена «от руки» до устране
ния осевых зазоров.

Под действием силы затяжки Рзат (см. рис. 2.20, б) винт удли
нится на величину Дв, а детали сожмутся на величину Дд. Деформа
ции Дв и Дд в общем случае не равны и зависят от податливостей 
винта А,в и деталей А,д (определение податливостей см. ниже):

Рис. 2.19. Соединение, на
груженное отрывающими 
силами

= Х Р,у'вЛ зат ? ^д^зат
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Рис. 2.20. Деформированное состояние резьбового соединения до за
тяжки (а), после затяжки (б) и после приложения внешней нагрузки (в)

После приложения к деталям внешней силы Г  (см. рис. 2.20, в) 
винт дополнительно удлинится на величину 8В и на столько же
изменится толщина деталей 8Д; при этом

5В= 6 Д. (2.14)

Поскольку податливости деформируемой части винта А,в и де
талей ХД различны, сила Г  при одинаковом перемещении распре
делится между ними обратно пропорционально податливостям. 
Если часть внешней силы, вызывающую удлинение 5В винта, обо
значить через х ^ \ а остальную часть внешней силы, вызывающую 
деформацию деталей 5Д, — через (1 -х )Е \ то из равенства (2.14), 
выразив 8В и 8Д через силы и податливости, получим

^  = ^ д(1 -х )^ ,

отсюда

(2.15)

42



2.8. Расчет резьбовых соединений группой болтов

Рис. 2.21. Силы в затянутом соединении

Величину х называют коэффициентом основной нагрузки. 
Обычно при соединении металлических деталей стальным винтом 
X =0,2...0,3.

Для более полного изучения физических основ этой задачи рас
смотрим условие равновесия верхней части соединения без внешней 
нагрузки (рис. 2.21, а) и после ее приложения (рис. 2.21, б).

При отсутствии внешней нагрузки сила Т7', растягивающая
винт, и сила Т7', сжимающая детали, равны между собой и равны 
силе затяжки (см. рис. 2.21, а):

^  = ^д' = ^ат. (2.16)
После приложения внешней нагрузки F  (рис. 2.21,6) равен

ство (2.16) нарушается, так как сила, растягивающая винт, увели
чивается, а сила, сжимающая детали, уменьшается. Если предпо
ложить, что увеличение силы Рв на винте равно А/7, то получим 
равенство

К  = ^ зат + А/7. (2.17)
Разделив и одновременно умножив второе слагаемое в правой 

части равенства н а Р и  обозначив отношение А/7/Т7 через %, вы
ражение (2.16) можно записать в виде

^ в = ^ а т + Х ^ .  (2.18)

С учетом условия равновесия F  + Е’д -  Т7 = 0 и равенства 
(2.18) остаточная сила на стыке
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^ = ^ , ат-(1  -Х )Р .  (2.19)

Таким образом, суммарную силу, действующую на винт после 
приложения внешней назрузки 7% определяют по (2.18), а силу, 
действующую на детали, — по (2.19).

Распределение сил в затянутом резьбовом соединении можно 
приближенно проиллюстрировать также и графически. На рис. 2.22 
по вертикальной оси отложены силы, а по горизонтальной — пере
мещения.

Рис. 2.22. Диаграмма сил и деформаций в резьбовом соединении

Зависимости между силами и перемещениями для винта и дета
лей приближенно характеризуются наклонными линиями 7 и 2. Тан
генсы углов а в и а д наклона этих линий характеризуют соответ
ственно жесткости винта и деталей и определяются равенствами

а в съ 1 / А .в ,  а д  с д  1 / ^ д  5

где св, сд — коэффициенты жесткости винта и соединяемых де
талей.

Если через точку А (с ординатой, соответствующей сите затяжки 
Т̂ зат) провести линию 2', параллельную линии 2, то внешняя на
грузка на соединение будет представлена участком вертикальной 
прямой ВС, заключенной между 7 и 2. По горизонтальной оси допол
нительные деформации винта и деталей от внешней силы Т7 пред
ставлены участком 8В = 5Д. Точка Д делит отрезок ВС на две части:
ВА\ и А\С, характеризующие дополнительную нагрузку на винт и де
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тали и соответственно равные у р  н (1 -  %)Е. Ординаты точек В и С 
показывают соответственно полную нагрузку на винт (точка В) и 
остаточную силу на стыке (точка С ). Очевидно, что при увеличении 
внешней силы перемещения 5В и 8Д будут возрастать; при достиже
нии ими величины Дд стык раскроется, что является недопустимым
по условию работоспособности соединения.

Из рис. 2.22 ясно, что длина отрезка ВА\ зависит от угла 
наклона линии 1 и сокращается с уменьшением угла а в, т. е. с по
вышением податливости винта. Поэтому при конструировании 
резьбовых соединений используют правило: жесткие фланцы — 
податливые винты, что особенно важно, если внешняя сила пере
менна во времени (см. ниже).

Податливость винта (болта) и деталей. Податливость стержня 
постоянного сечения в общем виде вычисляют по формуле

/Х =
ЕА

где / —  длина деформированной части детали; А — площадь попе
речного сечения; Е  — модуль упругости материала детали.

Податливость винта (рис. 2.23) в соответствии с этой форму
лой при толщине соединяемых деталей 
/*1 и /*2 приближенно определяют как

=
Н\ + 2̂ + 0,5НГ

Е Л

где Н г — высота гайки; Ев — модуль
упругости материала винта; Ав — пло
щадь поперечного сечения винта по 
диаметру

В формуле учитывают только поло
вину высоты гайки, поскольку нагрузка
по виткам распределяется неравномерно и п ~ „  тг ,1 , г 1 г Рис. 2.23. Конус деформа-основная деформация сосредоточена в ~ у ^^  г  г ции (расчетная модель)
зоне наиболее нагруженных витков, т. е. ^
на половине гайки, прилегающей к опорной поверхности.

Податливость деталей приближенно рассчитывают по фор
муле

}\\ + /?'

ЕЛ
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где ЕД —  модуль упругости материала детали; АД —  площадь 
поперечного сечения деформируемой части детали.

Для определения Ад деформируемую зону приближенно пред
ставляют в виде двух полых усеченных конусов с общим большим 
основанием, расположенным на расстоянии /г3 = (/?, +к2 )/2  от внеш
них торцов (см. рис. 2.23). Тангенс угла наклона образующей конуса 
обычно принимают равным 0,5. Внутренний диаметр отверстия в ко
нусах равен диаметру отверстий с1тв в деталях под болт.

Далее конус заменяют равным по объему цилиндром с наруж
ным диаметром И. Площадь сечения такого цилиндра прибли
женно принимают равной Ад и вычисляют по формуле

Г)  ̂— с1̂
71- - - - - - - - -

4 5

где £) = а + —---- - (размер а принимают равным размеру под ключ
4

гайки или головки винта).

2.8.3. Расчет резьбовых соединений, нагруженных силами 
и моментами, действующими в плоскости, 

перпендикулярной к плоскости стыка

Расчет рассмотрим на примере кронштейна, прикрепленного к 
основанию винтами, которые установлены с зазором (рис. 2.24).

Отличие от предыдущего случая заключается в том, что при 
действии на соединение изгибающего момента нагрузка на винты 
соединения неодинакова и расчет сводят к определению наиболее 
нагруженного винта (или винтов), по которому находят диаметр 
винтов для всего соединения. В расчете принимают допущения:

1) плита 1 кронштейна при действии момента М  поворачива
ется относительно упругого основания 2 как твердое тело;

2) поворот кронштейна под действием момента происходит 
вокруг оси ОХ, проходящей через центр масс стыка, определенно
го размерами и расположением привалочных платиков 3;

3) напряжения сжатия на стыке от сил и моментов пропорцио
нальны перемещениям основания, линейно изменяющимся вдоль 
оси ОУ.

На рис. 2.24 последовательно показаны: форма стыка в виде че
тырех платиков 3, эпюра напряжений в стыке от начальной затяжки
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<7о, эпюра уменьшения напряжений 
Ор в стыке от действия вертикаль
ной силы Р{, эпюра <зм от момента 
М  и суммарная эпюра а Е напряже
ний в стыке.

При действии момента М  по 
направлению движения часовой 
стрелки на суммарной эпюре ми
нимальные напряжения действуют 
у левого края стыка, а максималь
ные — у правого. Нетрудно пред
ставить, что при возрастании внеш
ней нагрузки или, наоборот, при 
снижении силы затяжки может 
произойти раскрытие стыка, а это 
по условию работоспособности со
единения недопустимо. Поэтому 
состояние, при котором выполняет
ся условие а Ет1п = 0, рассматрива
ется как предельное, а условие не
раскрытый стыка записывают в 
виде

а Е ш т  =  а 0 +  >  0 .  ( 2 . 2 0 )

Знак при зависит от направле
ния силы Рх (если Рх направлена от
стыка, принимают знак «-»).

Если неравенство (2.20) решить 
относительно а 0 и ввести коэффи
циент запаса плотности стыка 
у = 1,5...2,0 (меньшие значения при
постоянной или незначительно из
меняющейся внешней нагрузке), то 
(2.20) можно представить в виде

Рис. 2.24. Соединение, нагру
женное силами и моментами, 
действующими в плоскости, 
перпендикулярной к плоскости 
стыка

СТо = (стл/ ± ста ) у - (2 .21)

Из этого условия находят необходимую силу затяжки Е1йТ, 
предварительно выразив напряжения через силы и моменты:

а) от силы затяжки Езат
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с т 0  = 5

где г — число винтов крепления кронштейна к основанию; АД — 
площадь поверхности стыка (четырех платиков);

б) от внешней силы Р{

<*р, = ^ ( 1 - х ) ,

где х — коэффициент основной нагрузки (см. п. 2.8.2);
в) от момента М

М  п  ^(Ум = — (1-Х),

где М  = Р21 — Р\ /[; Ц̂х  = 1Х/я  —  осевой момент сопротивления 
изгибу поверхности стыка (платиков) относительно оси ОХ; 1х -  
осевой момент инерции стыка относительно оси ОХ.

После подстановки в (2.21) вычисляют Р ГЛТ:

'  М
Л

(2.22)

Примечание. Если основание 2 (см. рис. 2.24) выполнено из материа
ла менее прочного, чем кронштейн (бетон, кирпичная кладка), проводят 
проверку прочности основания:

Ст1шах —  СТ0 17^ +  а М  —  [С Т ]см >

где [ст]см — допускаемое напряжение смятия для материала основания.

После определения Рзат находят силу, действующую на наибо
лее нагруженный винт соединенны. При этом учитывают, что 
нагрузка на винты (болты) от силы затяжки Рмт и отрывающей силы
Р\ равномерная, а от момента М — изменяется по линейному закону
и повышается по мере удаления винтов от оси ОХ.

Максимальную деформацию растяжения, а следовательно, 
и нагрузку от момента испытывают винты, наиболее удаленные 
от оси ОХ  в левой части кронштейна (см. рис. 2.24). Силы, 
действующие на болты от момента, определяют из условия равно
весия:

Р\м2\Щ + Р1мг2а2 = М , (2.23)
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где , г г — число винтов, расположенных на оси ОХ  на расстоя
ниях ах и а2 соответственно; Рхм, Р2М —  силы, действующие на 
эти винты.

С учетом допущений запишем

м  _  а 2 

Рш а\

Выразив отсюда Р2М и подставив в (2.23), найдем наиболь
шую силу Рхм:

г  _ Мах 
Г\м ~ т у • гха | + г2а2

где г, г2 — число винтов, отстоящих от оси ОХ  соответственно на 
расстояние ах и а2.

Расчетную силу, действующую на эти винты, находят с уче
том (2.18) как сумму сил от затяжки и части всех внешних сил, 
определяемой коэффициентом %:

г̂пах 1, ЗЕ1ат + х(Р\ / г  + Рш ), (2.24)

где 1,3 — коэффициент, учитывающий, что при завинчивании гай
ки стержень винта испытывает сложное напряженное состояние 
(см. п. 2.7.1); г — общее число винтов.

Далее из (2.7) определяют внутренний диаметр резьбы винта:

¿з = /(л [с ]р). (2.25)

Если кроме отрывающих сил на соединение действует сдви
гающая сила (на рис. 2.24 сила Р2), то выполняют проверку на от
сутствие сдвига, введя в расчет коэффициент запаса по сдвигу 
5 ^  = 1,2...2,0 (большие значения при циклических и ударных 
нагрузках).

Работоспособность соединения не нарушается, если сила тре
ния на стыке окажется больше, чем сдвигающая сила Р2. Под
черкнем, что момент М  не влияет на значение силы трения: 
насколько с правой стороны от оси симметрии ОХ  нормальная си
ла на стыке возрастает, настолько с левой стороны она уменьшает
ся. Поэтому момент не учитывают и условие отсутствия сдвига 
записывают в виде
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[ * Г „ ± ^ ( 1 - х ) ] /  = а д ,  (2 .2 6 )

где/  — коэффициент трения на стыке деталей.
Если условие не выполняется, то либо увеличивают силу за

тяжки и уточняют диаметр винтов, либо используют разгружаю
щие детали (см. рис. 2.18).

2.9. Расчет винтов при переменной нагрузке
Большинство винтов, нагруженных внешней отрывающей си

лой и моментом, действующими в плоскости, перпендикулярной к 
плоскости стыка, испытывают постоянную нагрузку от затяжки 
винтов и переменную внешнюю нагрузку, изменяющуюся обычно 
по отнулевому (пульсирующему) циклу.

Простейший характер изменения напряжений ст в винте в за
висимости от времени г представлен на рис. 2.25. В опасном сече

нии стержня винта действуют постоян
ные напряжения растяжения от затяжки 
винта

^зат г̂шп Б'^зат/

и переменные напряжения растяжения от 
внешней силы х ^  с амплитудой

а а =0,5хЕ’/ ^ р ,

где Ар — расчетная площадь сечения 
винта.

Опыт эксплуатации резьбовых со
единений, подверженных действию пе

ременных нагрузок, а также испытания соединений на усталость 
показывают целесообразность значительной начальной затяжки 
соединений, равной (0,6...0,7) а т, для винтов из углеродистых ста
лей (в частности, классов прочности 5.8 и 6.8) и (0,5...0,6)стт — для
винтов из легированных сталей.

Затяжка увеличивает сопротивление усталости винтов, по
скольку, повышая жесткость стыка, уменьшает переменную со
ставляющую напряжений в винтах.

Расчетом определяют:
1) коэффициент запаса прочности по амплитуде напряже

ний а а

Рис. 2.25. Напряжения в 
винте, нагруженном силой 
затяжки и переменной 
внешней силой, изменяю
щейся по гармоническому 
закону
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а. пред Р-1г >[Я]а

ГДе С7а Пред Р -1 г

*«1
предельно допускаемая амплитуда перемен

ных напряжений; ст_1г — предел выносливости материала винта; 
—  суммарный эффективный коэффициент концентрации

напряжений, учитывающий кроме концентрации напряжений в 
резьбе шероховатость поверхности и масштабный фактор (для угле
родистых сталей К ^  = 3,3...3,6, для низколегированных сталей

= 3,6...4,0); [5^  = 2 ,5 ...4 ,0  — допускаемый коэффициент за
паса по амплитуде напряжений;

2) коэффициент запаса прочности по максимальным напряже
ниям

¿г — <7Т/ ^тах — <УТ/ ( ^ т т  > [Я]Т,

где а х—  предел текучести материала винта; [5']т =1,25 —
минимальное значение допускаемого коэффициента запаса проч
ности по пределу текучести.

2.10. Способы повышения несущей способности
резьбовых соединений

Нарушение работоспособности резьбовых соединений, нагру
женных постоянной и переменной силой происходит, как правило, 
в результате разрушения винтов, реже гаек. Поэтому при констру
ировании резьбовых соединений особое внимание должно быть 
обращено на повышение несущей способности этих деталей. Рас
смотрим основные приемы, позволяющие повысить прочность 
резьбовых соединений.

1. Конструктивные и технологические способы повыше
ния прочности резьбовых деталей. При действии на соединение 
переменных нагрузок разрушение происходит, как правило, на 
резьбовом участке винта. Поэтому любые приемы, повышающие 
сопротивление усталости резьбового участка, должны рассматри
ваться как повышающие работоспособность соединения в целом. 
Основной причиной снижения предела выносливости является вы
сокая концентрация напряжений во впадинах витков резьбы, осо
бенно в зоне первых рабочих витков (вблизи опорной поверхности 
гайки). Поэтому снижение местной нагрузки в зоне наибольшей
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концентрации позволяет повысить до 60 % циклическую проч
ность резьбовых соединений. На рис. 2.26 в качестве примеров 
приведены варианты выполнения гаек и винта в резьбовой зоне 
с улучшенным распределением нагрузки между витками резьбы 
((3 — коэффициент повышения предела выносливости по сравне
нию с обычным исполнением). Некоторое повышение предела вы
носливости (до 20 %) можно получить путем выполнения отвер
стия под резьбу в гайке со стороны опорной поверхности на конус 
(рис. 2.27, а). В этом случае нагрузка Р1 на виток винта со сторо
ны опорной поверхности прикладывается на большем плече а 
(рис. 2.27, б), что увеличивает изгибную податливость витков 
резьбы винта и снижает долю приходящейся на них нагрузки.

Рис. 2.26. Конструктивные способы повышения равномерности распреде
ления нагрузки между витками резьбы

Рис. 2.27. Гайка с повышенной податливостью первых рабочих витков

Определенный эффект может быть достигнут в случае выпол
нения резьбы гайки с шагом, немного большим, чем шаг резьбы вин
та. Если разность шагов выбрать равной А/г, где Д — средний
боковой зазор в резьбе, а г — число витков гайки, то после свин
чивания гайки с винтом до приложения нагрузки в контакте будут 
находиться не все пары витков резьбы винта и гайки, а только 
ближайшие к торцам гайки (рис. 2.28, а). Нагрузка б, приложенная 
к винту, вызовет его растяжение и сжатие тела гайки. Вследствие
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Рис. 2.28. Способ улучшения распределения силы между витками резь
бы путем коррекции шага

этого разность шагов будет уменьшаться и постепенно, по мере 
увеличения силы F, все витки подключатся к работе (рис. 2.28, б). 
При дальнейшем увеличении силы F  рост нагрузки на нижние 
витки за счет деформации стержня винта и тела гайки будет 
происходить более интенсивно, в результате чего при рабочей 
нагрузке эпюра принимает вид, показанный на рис. 2.28, в. Эф
фект повышения прочности достигается за счет более равно
мерного распределения нагрузки между витками резьбы.

Из технологических приемов существенное повышение пре
дела выносливости дает накатывание резьбы, при котором волокна 
материала не перерезываются. Кроме того, во впадинах резьбы 
после накатывания возникают напряжения сжатия, положительно 
влияющие на напряженное состояние во впадинах наиболее на
груженных витков. Для крупногабаритных резьбовых деталей по
вышение циклической прочности достигается, если после нарезки 
резьбы и термообработки используют обкатку впадин. Обкаткой 
роликом впадин резьбы удается повысить предел выносливости 
резьбовых деталей в 2 раза и более.

2. Снижение коэффициента основной нагрузки / .  В соеди
нениях, работающих при переменных нагрузках, снижение х явля
ется эффективным способом повышения прочности резьбовых со
единений. Это может быть осуществлено увеличением подат
ливости винтов в нерезьбовой части (рис. 2.29), либо повышением 
жесткости стыка, например, за счет снижения шероховатости кон
тактирующих поверхностей, лучшей их пригонки, увеличения 
жесткости прокладок (в случае необходимости их применения). 
Иногда для снижения % под головку винта или под гайку устанав
ливают тарельчатые пружины 1, 2 (рис. 2.30).
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Рис. 2.29. Примеры выполнения винтов с повышенной податливостью:
а — уменьшение диаметра стержня болта; б — сверление отверстия в стержне 
болта

3. Использование винтов более 
высокого класса прочности. С пере
ходом от класса прочности 4.6 к классу 
10.9 предел текучести материала винта 
возрастает примерно в 3,5 раза, что в 
сочетании с контролируемой затяжкой 
дает значительный выигрыш в разме
рах. Это особенно целесообразно, ко
гда работоспособность соединений 
лимитирована статической прочно
стью винтов.

4. Применение контролируемой
Рис. 2.30. Пример снижения затяжки. При сборке резьбовых со- 
коэффициента основной на- единений в зависимости от степени их 
грузки х ответственности и требований к ме

таллоемкости применяют контролиру
емую либо неконтролируемую затяжку. Контроль силы при затяжке 
осуществляют чаще всего по значению момента завинчивания, ис
пользуя для этого специальный динамометрический ключ или 
ключ предельного момента. Более точно затяжку можно контро
лировать по удлинению стержня винта.

Использование контролируемой затяжки позволяет более точ
но определить расчетную нагрузку на винты. При этом коэффици
енты запаса при расчетах по максимальным напряжениям снижа
ют в 1 ,5-2,0 раза по сравнению с неконтролируемой затяжкой, что 
приводит к уменьшению диаметров винтов на 20...30 %.

Пример 2.1. Кронштейн прикреплен к металлоконструкции с помо
щью шести болтов (см. рис. 2.16, а). Сила Г = 10 000 Н постоянна во вре
мени и приложена под углом а  = 30°. Размеры кронштейна: а = 150 мм,
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/> = 100 мм, / = 800 мм, 5, =15 мм, толщина листа металлоконструкции
б2 =40 мм. Определить диаметр болтов класса прочности 5.8 для двух 
вариантов их установки: 1) с зазором; 2) без зазора.

В расчетах принять коэффициент трения в стыке /  = 0,15; коэффи
циент запаса по сдвигу 5 ^  = 2; материал кронштейна и металлокон
струкции — сталь СтЗ; затяжка болтов контролируемая.

Решение. 1. Представим силу Т7 в виде двух составляющих — Т7, и 
Р2, перенесем их в центр масс стыка О, добавив момент Т = ^  /. Тогда

^  = 778 т а  = 10 0008т30° = 5000Н;
■Р2 = /7со8а = 10 000со830° = 8660 Н;

Т = 5000• 800 = 4• 106 Н м м .

2. Из условия равновесия кронштейна определяем реакцию в каждом 
из шести болтов (см. рис. 2.16, б):

Рп = Р22 = ... = ^62 = .Р2/6  = 8660/6 = 1440 Н;
^ , = ^ 21= ... = ^61 = ^ / 6  = 833 Н.

Реакция от момента в болтах 1, 2, 4, 5

Тп 4-106 -180
+ г2г22 4-1802 + 2-1002

гу -  \1а2 +Ь2 =180 мм, г2 - Ь  = 100 мм,

= 4810 Н;

в болтах 3, 6

Тг2
гр\ + г2г22

4•1О6-100 
4 •1802 + 2 •1002

=2670 Н.

Сложение сил, действующих на каждый болт, показывает, 
наибольшая суммарная сила / 7тах приложена к болту 5:

что

К = Ктах р5т + ^511+1^52 6480 Н.

Рассчитываем диаметр болтов для одиночных соединений, нагру
женных сдвигающей силой Р1гах, для двух заданных вариантов.

Вариант 1. Болт установлен с зазором (см. рис. 2.17, а). Необходи
мую силу затяжки определяем по условию (2.13):

*̂сд-/*шах
/

2•6480 
0,15

= 86400 Н.
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Вычисляем внутренний диаметр резьбы винта по формуле (2.10)

й?3 > 1,3 • 47у
л[ст]р

с учетом того, что [а]р = стт/5 ,  где стт = 400 МПа для класса прочности
5.8, 5  = 1,8 при контролируемой затяжке. Тогда [ст]р — 400/1,8 — 220 МПа 
и

, ^ 1,3-4-86 400с1% > , ---------------- --  25,5 мм.
V 3,14-220

Выбираем метрическую резьбу из первого ряда М30 с диаметром 
с?з -  26,2 мм.

Вариант 2. Болт установлен без зазора (см. рис. 2.17, б). В этом 
случае стержень болта работает на срез и смятие; диаметр стержня болта 
определяем из расчета на срез (см. с. 40):

4 Р .тпах

П Мер
4•6480 

3,14-120
= 8,3 мм,

[т]ср = 0,3ат = 0,3 • 400 = 120 МПа.
Принимаем диаметр стержня болта с1с -  9 мм (с резьбой М8). Проверка

на смятие проводится для той детали (при одинаковых материалах), у кото
рой меньше длина контактирующего участка. Если принять с -  5 мм,
то 8, < (82 -  с). Поэтому расчет ведем по формуле

а СМ

Кшах

¿7,8си1

6480
------= 48 МПа,
9-15

[а]см = 0,35ат = 0,35 ■ 240 = 84 МПа; предел текучести а т для стали СтЗ
равен 240 МПа. Прочность обеспечена.

Сопоставление полученных размеров болтов (М30 и М8) показывает 
преимущества варианта 2. Однако установка болтов без зазора связана с 
большей трудоемкостью выполнения отверстий (после сверления отвер
стия калибруют разверткой) и с более жесткими требованиями к шерохо
ватости боковой поверхности винта, а также к точности его диаметраль
ного размера. Поэтому на практике чаще используют комбинированный 
способ, когда дополнительно к болтам с зазором назначают разгрузочные 
элементы (см. рис. 2.18).
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Пример 2.2. Кронштейн, нагруженный постоянной силой Т7 = 20 000 Н,
закреплен на чугунном основании с помощью восьми болтов (см. рис. 2.24). 
Определить размеры болтов класса прочности 5.6, если коэффициент запаса 
плотности стыка V = 2. В расчетах принять коэффициент основной нагрузки 
Х = 0,2; коэффициент трения кронштейна по плите /  = 0,25; коэффициент
запаса по сдвигу 5СД =1,5; угол а  = 30°.

Геометрические размеры: / = 400 мм; /, = 200 мм; а = 250 мм;
ау =230 мм; а2 =200 мм; а3 =180 мм; Ь -  200 мм; Ьх =50 мм.

Решение. 1. Из условия нераскрытая стыка (2.20) определяем необ
ходимую силу затяжки болтов. Предварительно переносим действующую 
силу в центр масс стыка и представляем заданную нагрузку в виде сил Г)
и Г2 и момента М = /^ / -  /^ /,:

= Т7 вт а  = 200008т 30° = 10000 Н;
■Р2 = .Гсова = 20000сое30° = 17320 Н;

М = Г2/ - Г 1/1 = 17320-400-10000-200 = 4,93-106 Н-мм. 
Вычисляем площадь поверхности стыка АСТ и момент сопротивления 

изгибу РРСТ х :

Дя = 4 ( а - а 3)/>! =4(250-180)-750 = 14-103 мм2,

^ х  =
сг X [ (2 а )3 - ( 2 а 3)3]26, (5003 -З603)2- 50

= 2,6 Г106 мм:
а 12а 12-250

Используя условие (2.22), определяем необходимую силу затяжки:

F = VX  з а т  V

Г М  Ъ
жV ГГСТХ

+
Дп

14 ♦ 103
8

/ 4,93 2 *106 10000
2,61-106 + 14 • 103

Л

/

)(1 -Х ) =

(1-0,2) = 7280 Н.

2. Рассчитьшаем силу затяжки из условия отсутствия сдвига*. 
Из формулы (2.26)

Г,ат > - ^ -  + Р(1-х) = - /  ] 8
1,5-17320

0Д5 + 10000(1- 0,2) = 13 990 И.

* Этот расчет можно выполнить после определения диаметра болтов 
как проверочный, но если полученная из условия нераскрытая стыка сила 
затяжки окажется недостаточной, следует повторно определить диаметр 
болтов, что увеличит объем вычислений.
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Как видим, это значение силы затяжки существенно больше полу
ченного в предыдущем расчете (7280 Н), поэтому в дальнейшем расчете
используем большее из двух значений, т. е. ^мт =13 990 Н.

3. Определяем расчетную силу, действующую на наиболее нагру
женный болт, по формуле (2.24):

4. Вычисляем внутренний диаметр резьбы болта по формуле (2.25):

Для болтов класса прочности 5.8 стт -  400 МПа. Задавшись коэф
фициентом запаса 5 = 3 (затяжка неконтролируемая), получаем [ст]р =

^тах = 1, З^з*. + х(^1 А  + Ъм ) =
= 1,3 • 13 990 + 0,2(10 000/8 + 3051) = 19 047 Н,

где

Ма} 4,93-106 -230 = 3051 Н.
г1а 2 + г2а 2 4 ■ 2302 + 4 • 2002

— 133 МПа. Тогда

Назначаем болты М16 с диаметром =13,84 мм.



Г л а в а  3

ЗАКЛЕПОЧНЫЕ СОЕДИНЕНИЯ

Заклепка (рис. 3.1) представляет собой стержень круглого се
чения с головками на концах, одну из которых, называемую за
кладной, выполняют на заготовке 
заранее, а вторую, называемую 
замыкающей, формируют при 
клепке. Заклепочные соединения 
образуют установкой заклепок в 
совмещенные отверстия соединя
емых элементов и расклепкой с 
осаживанием стержня. При этом 
за счет поперечной упругопласти
ческой деформации стержня про
исходит заполнение начального 
зазора между стержнем и стенка
ми отверстия, в некоторых случа
ях с образованием натяга.

Заклепочные соединения под
разделяют следующим образом:

а) силовые (иначе называемые 
прочными соединениями), исполь
зуемые преимущественно в метал
лических конструкциях машин, в 
строительных сооружениях;

б) силовые плотные (прочноплотные), используемые в котлах 
и трубах, работающих под давлением .

Преимуществами заклепочных соединений являются стабиль
ность и контролируемость качества, недостатками — повышенный 
расход металла и высокая стоимость, неудобные конструк- *

Рис. 3.1. Образование заклепоч
ного соединения:
1 — закладная головка; 2 — обжим
ка; 3 — прижим; 4 — замыкающая 
головка; 5 — поддержка

* В последние годы такие соединения в значительной мере вытеснены 
сварными соединениями, поэтому ограничимся рассмотрением силовых 
соединений.
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тивные формы в связи с необходимостью наложения одного листа на 
другой или применения специальных накладок. В настоящее время 
во многих конструкциях заклепочные соединения вытеснены свар
ными, и этот процесс продолжается.

Область практического применения заклепочных соединений 
ограничивается следующими случаями:

1) соединения, в которых нагрев при сварке недопустим из-за 
опасности отпуска термообработанных деталей или коробления 
окончательно обработанных точных деталей;

2) соединения несвариваемых материалов;
3) соединения в авиа- и судостроении (в современном пасса

жирском самолете используют несколько миллионов заклепок).
Клепку стальными заклепками диаметром до 8... 10 мм, а также 

заклепками из латуни, меди и легких сплавов всех диаметров про
водят холодным способом, а остальных заклепок — горячим спо
собом.

Материал заклепок должен быть достаточно пластичным для 
обеспечения возможности формирования головок и однородным с 
материалом соединяемых деталей во избежание электрохимиче
ской коррозии. Стальные заклепки обычно изготовляют из сталей 
Ст2, СтЗ, 15, 09Г2 и др. Из легких сплавов для заклепок применя
ют сплавы В65, АД1 (на основе алюминия) и ОТ4, ВТ 16 и др. (на 
основе титана).

Конструкции некоторых видов стандартных заклепок и вари
анты соединения деталей с помощью этих заклепок показаны на 
рис. 3.2.

в

Рис. 3.2. Некоторые виды стандартных заклепок

Заклепки со стальным стержнем (рис. 3.2, а, б) применяют в ос
новном при выполнении прочных и прочноплотных соединений,
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пустотелые заклепки (рис. 3.2, в, г) —  при соединении тонких ли
стов и неметаллических деталей, не допускающих больших нагру
зок.

Используют также специальные заклепки. На рис. 3.3, а в каче
стве примера показана взрывная заклепка, применяемая в случае не
возможности образования замыкающей головки обычным способом, 
например в труднодоступных местах. Взрыв вызывается нагревом 
заклепки или ударом. Если нет доступа к замыкающей головке, ис
пользуют заклепки с односторонним доступом (рис. 3.3, б). Замыка
ющая головка 1 в таких заклепках образуется при протягивании 
стержня 2 с наконечником через коническое отверстие заклепки.

Рис. 3.3. Специальные заклепки

В последнее время широкое применение нашли так называемые 
болты-заклепки (рис. 3.4), характеризующиеся высокими техноло
гичностью и надежностью. Стержень 1 болта-заклепки состоит из 
рабочего и технологического участков, между которыми расположе
на отрывная шейка 2. Кольцо 5 выполнено из пластичной стали в ви
де цилиндрической втулки. При сборке соединения постановочный
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инструмент захватывает стержень за технологический хвостовик 4, а 
фильера 3, перемещаясь в противоположном постановочному ин
струменту направлении, сжимает пакет. При этом одновременно 
происходят обжим и формирование замыкающей головки. После до
стижения требуемой степени сжатия пакета и полного обжатия коль
ца технологический хвостовик обрывается.

Более широко заклепочные соединения представлены в [2].
Типы заклепочных соединений. По конструкции заклепочные 

соединенны подразделяют на нахлесточные соединения (рис. 3.5, а), 
стыковые с одной накладкой (рис. 3.5, б) и с двумя накладками 
(рис. 3.5, в). Первые два соединения являются односрезными, по
следнее —  двухсрезным. По числу рядов заклепок соединения бы
вают одно- и многорядные (рис. 3.5, г).

в г

Рис. 3.5. Типы заклепочных соединений:
а — нахлесточные однорядные; б — стыковые с одной накладкой; в — стыко
вые с двумя накладками; г — нахлесточные многорядные
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Недостатком односрезных соедине
ний с одной накладкой является деформа
ция зоны соединения под действием изги
бающего момента (рис. 3.6). Двухсрезные 
соединения с двумя накладками лишены Рнс 36  Деформация одно- 
этого недостатка, однако более металл о- рядного заклепочного со- 
емки.

Диаметр (3 заклепок в односрезных 
силовых соединениях выбирают равным (1,8...2,0)5, в двух
срезных —  (1,2... 1,8)5, где 5 — толщина соединяемых элементов.

рядного 
единения под нагрузкой

В авиастроении принимают сЗ = 2л/5.
Минимальный шаг размещения заклепок определяется удобст

вом клепки и прочностью соединяемых листов, максимальный — 
условиями плотного соприкосновения листов, он зависит от жест
кости соединяемых элементов.

Обычно шаг Р  в однорядном односрезном соединении прини
мают 3(3, в двухсрезном —  3,5<3, в двухрядных соединениях — 
(4...5)(3. Расстояние / от оси заклепки до края листа принимают
равным (1,5...2,0)й? (рис. 3.7).

Расчет заклепочных соединений. В соответствии с обычны
ми условиями работы заклепочных соединений основными 
нагрузками для них являются силы, стремящиеся сдвинуть соеди
няемые детали одну относительно другой. При нагружении закле
почного соединения продольными силами нагрузка передается 
силами трения. Если заклепка установлена в отверстие без зазора
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или с натягом, то тело заклепки также принимает участие в работе. 
Условие равновесия внешних и внутренних сил может быть запи
сано в виде

^ 1  =орА/ + т'А1,
где Р] —  внешняя нагрузка, отнесенная к одной заклепке; а р, т' — 
соответственно напряжения растяжения и среза в поперечном се
чении заклепки; А — площадь поперечного сечения заклепки; / — 
коэффициент трения между соединяемыми деталями; / —  число 
срезов заклепки.

В связи с неопределенностью напряжения стр, зависящего от 
особенностей технологического процесса клепки, на практике в 
расчетах силу трения не учитывают, используя более простой рас
чет по условным касательным напряжениям среза (см. рис. 3.7). 
В этом случае условие прочности может быть записано в виде

тср = - ^ < [ т ср], (3.1)

где [т]ср —  допускаемое касательное напряжение заклепки на срез. 

Из этого условия, задавшись [т]ср, можно определить Fl.
При центрально действующей нагрузке Р  необходимое число 

заклепок в нахлесточном соединении п = Р/ ^  (рис. 3.8). В стыко
вых соединениях с использованием накладки число заклепок уве
личивается вдвое.

Г

Рис. 3.8. Двухрядные нахлесточные соединения
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При действии на соединение момента в плоскости стыка 
определение сил, действующих на отдельные заклепки, проводит
ся так же, как при расчете групповых резьбовых соединений (см. 
и. 2.8.1).

Заклепки в односрезном или двухсрезном силовом соединении 
(см. рис. 3.7) проверяют на смятие:

(3.2)
оа

где 5 —  толщина соединяемой детали; <3 — диаметр заклепки; 
[а] см —  допускаемое напряжение смятия, принимаемое обычно 
для материала заклепки.

Соединяемые элементы проверяют на прочность в сечениях, 
ослабленных заклепками (см. рис. 3.8, сечение а-а)\

Г
ар = д —н̂етто

т7
5 ( Ь -п хс1)

(3.3)

где Цнетт0 — площадь детали в опасном сечении с учетом ослабле
ния ее отверстиями; 5, Ь — толщина и ширина листа; пх —  число 
заклепок в одном ряду; [а]р —  допускаемое напряжение при растя
жении материала деталей (для стали СтЗ [а]р =160 МПа). Для за
клепок из сталей СтО, Ст2 и СтЗ принимают [т]ср = 140 МПа,
[а]см =280...320 МПа при просверленных отверстиях в соединяе
мых листах; при продавливании отверстий и при холодной клепке 
допускаемые напряжений понижают на 20...30 %.

Пример. Рассчитать и сконструировать нахлесточное заклепочное 
соединение двух полос с размерами в сечении 6x5 = 150x6. Централь
ная сила С, действующая на соединение, равна 80 кН. Материал лис
тов — сталь СтЗ, материал заклепок — сталь Ст2.

Решение. 1. Определяем диаметр заклепок:
<1 = (1,8...2,0)5 = (1,8...2,0) -6 = 10,8... 12,0 мм.

Принимаем с1 = 12 мм.
2. Вычисляем максимальную силу, действующую на одну заклепку, 

из условия прочности на срез (3.1):

Г^=А1[т]ср =113-1-140 = 15820 Н,
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nd2 3,14-122 2
А = -----= - ----------= 113 мм2.

4 4

3. Рассчитываем необходимое число заклепок:

, _ F _ 80 000 
~ F;~  15 820

5,05.

Принимаем число заклепок п - в .
Чтобы уменьшить влияние изгиба на прочность соединения, распо

лагаем заклепки в два ряда по три в каждом (см. рис. 3.8).
При расстоянии от оси заклепки до края листа Р/2 шаг между за

клепками в ряду

мм.

С учетом рекомендации для двухрядного соединения

Р = (4...5)й? = (4...5)-12 = 48...60 мм.

Условие выполняется при Р = 50 мм.
4. Проводим проверку по напряжениям смятия по формуле (3.2):

<*см —
F, _ 13300 
8d ~ 612 = 185 МПа < [а]см =280 МПа;

п
80 000 

6
= 13300 Н.

5. Проверяем прочность листов по ослабленному заклепками сече
нию а-а в соответствии с формулой (3.3):

F
а  = ---------------

5(Z>- nxd)
80 000

6(150-3-12)
= 117 МПа < [ст]р =160 МПа.

Условие прочности выполнено.



Г л а в а  4

СВАРНЫЕ СОЕДИНЕНИЯ

4.1. Общие сведения"
Сварные соединения —  наиболее распространенный вид не

разъемных соединений, широко применяемых в строительстве и 
машиностроении. Сварка обеспечивает образование межатомных 
связей между соединяемыми металлическими частями конструк
ций при их местном нагреве до расплавленного состояния.

Наиболее широко распространена дуговая сварка плавящимся 
электродом, изобретенная в России еще в конце XIX в. Источником 
теплоты является электрическая дуга, образующаяся между электро
дом и кромками свариваемых деталей. Оплавившиеся кромки и рас
плавившийся электрод образуют материал сварного шва.

При ручной сварке в качестве электрода используют стальной 
стержень, подачу которого в дугу и перемещение вдоль шва вы
полняет сварщик. Покрытие (обмазка) электродов обеспечивает 
устойчивое горение дуги и защиту материала шва от вредного воз
действия окружающей среды. Сварку углеродистых или низколе
гированных сталей выполняют электродами (ГОСТ 9467-75) Э38; 
Э42, Э46, Э50 или, если предъявляют повышенные требования к 
пластичности и ударной вязкости сварного шва, электродами 
Э42А, Э46А, Э50А. Число после буквы Э, умноженное на 10, со
ответствует пределу прочности (МПа) металла полученного свар
ного шва.

Высокое качество шва и производительность сварки обеспечива
ет автоматическая сварка под слоем флюса, которую применяют в 
серийном производстве при выполнении протяженных швов. В каче
стве электрода используют стальную омедненную проволоку, подачу 
и перемещение которой осуществляется автоматическим устрой
ством.

Технология сварки других сталей и сплавов (например, алю
миниевых и титановых) значительно сложнее. Здесь применяют

В главе использованы термины по ГОСТ 2601-84.
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аргонодуговую или электронно-лучевую сварку в вакуумной ка
мере и др. Различные методы сварки подробно рассматривают в 
дисциплине «Технология конструкционных материалов».

Электроконтактная сварка с применением сдавливания относит
ся к термомеханическому классу. В ней используют теплоту, выде
ляющуюся в зоне контакта свариваемых деталей при пропускании 
через него импульсов электрического тока. Механизированную свар
ку выполняют с помощью контактных машин, управляемых операто
ром. Установку параметров технологического процесса, подачу и 
съем сварного изделия, а также включение осуществляют вручную. 
Автоматическая сварка выполняется сварочными роботами, приме
няемыми при массовом производстве. Электроконтактную сварку 
исопользуют для соединения деталей из углеродистых и легирован
ных сталей, алюминиевых и других сплавов.

Преимущества сварных соединений:
1) возможность получения изделий больших размеров (корпуса 

судов и летательных аппаратов, железнодорожные вагоны, кузова 
автомобилей, трубопроводы, резервуары, фермы, мосты и др.);

2) снижение массы по сравнению с литыми деталями до 30... 
50 %, с клепаными —  до 20 %, что достигается благодаря уменьше
нию толщины стенок и припусков на механическую обработку, а 
также отсутствию ослабляющих отверстий и накладок при клепке;

3) снижение стоимости изготовления сложных деталей в усло
виях единичного или мелкосерийного производства;

4) малая трудоемкость, невысокая стоимость оборудования, 
возможность автоматизации.

Недостатки сварных соединений:
1) вероятность возникновения при сварке плавлением различ

ных дефектов швов (рис. 4.1), снижающих прочность соединений 
(особенно при циклических нагрузках);

2) низкая прочность швов при электроконтактной сварке 
вследствие неправильного выбора параметров технологического 
процесса;

3) необходимость проведений визуального контроля всех свар
ных швов, а для сварных изделий ответственного назначения —  не
разрушающего контроля (ультразвуковой, рентгеновский и др.) или 
выборочного разрушающего;

4) возникновение остаточных напряжений в результате терми
ческих деформаций от неравномерного нагрева, вызывающих 
необходимость проведения в ряде случаев дополнительной терми
ческой и механической обработки;
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5) изменение механических свойств металла в зоне термиче
ского влияния вблизи шва.

Рис. 4.1. Дефекты сварных швов:
а — непровар; б — подрез; в — смещение свариваемых кромок

Сварное соединение, лишенное перечисленных недостатков, 
является надежным и даже более прочным, чем основной металл 
конструкции.

Однако практика машиностроения показывает, что вероят
ность появления дефектов в реальном сварном соединении доста
точно высока. Снижение сопротивления усталости сварного со
единения вследствии возможных дефектов совокупно оценивается 
эффективным коэффициентом концентрации напряжений:

т=<*-и/<*-ю> (4-1)

где — предел выносливости основного металла; а_ш — пре
дел выносливости сварного образца тех же размеров.

4.2. Сварные соединения стыковыми швами

Стыковые швы образуются при полном проваре стыка торцов 
деталей, соединяемых с помощью дуговой (рис. 4.2, а-д ) или кон
тактной (рис. 4.2, ё) сварки.

Полный и бездефектный провар стыка обеспечивает равнопроч- 
ность сварного шва и соединяемых деталей (основного металла) при 
статическом нагружении. Для этого кромки деталей, соединяемых 
дуговой сваркой, механически обрабатывают (разделывают): при 
8 < 1 мм выполняют отбортовку (см. рис. 4.2, а), при 8 > 4 мм — без 
скоса кромок (см. рис. 4.2, б), при 8 > 4 мм — со скосом различной 
формы (см. рис. 4.2, в, г); кромку детали таврового соединения с пол
ным проваром также разделывают со скосом (см. рис. 4.2, 8). Торцы 
деталей под стыковую контактную сварку выполняют плоскими 
(см. рис. 4.2, ё).
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Глава 4. Сварные соединения

Рис. 4.2. Сварные соединения стыковыми швами

Основной металл 
Сварной шов

а

Околошовная зона

Рис. 4.3. Зоны сварного соединения

На рис. 4.3. изображен общий случай нагружения сварного 
стыкового шва двух труб.

Сварное стыковое соедине
ние, как правило, можно раз
делить на три зоны, различаю
щиеся по механическим свойст
вам: зону сварного шва, около- 
шовную зону (ОШЗ), или зону 
термического влияния, и основ
ной металл (см. рис. 4.3).

Факт наличия нескольких 
зон сварного соединения с раз

ными физико-механическими свойствами установлен и очевиден. 
Сегодня существует несколько подходов к определению механиче
ских характеристик металла. Характеристики металла зон сварного 
шва определяют путем испытаний на кручение. Косвенные методы 
установления механических характеристик основаны на измерении 
параметров, характеризующих твердость металла, в предположении 
существования корреляции этих величин с традиционными характе
ристиками материалов. Перспективность использования косвенных 
методов обусловлена их относительной простотой.

Наличие участка с пониженными механическими свойствами, 
называемого в литературе «мягкой прослойкой», является частой 
причиной разрушения сварных конструкций по ОШЗ. Следует отме
тить, что на границе сплавления (в зоне «мягкой прослойки») наибо
лее вероятно наличие технологических сварочных дефектов.
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4.2. Сварные соединения стыковыми швами

В табл. 4.1 приведены физико-механические характеристики 
выполненного ручной дуговой сваркой стыкового соединения ли
стов из стали 09Г2С (низкоуглеродистой стали, легированной мар
ганцем и кремнием) толщиной 9 мм.

Таблица 4.1

Физико-механические характеристики зон сварного 
шва, выполненного ручной дуговой сваркой

Характеристика Середина 
сварного шва ОШЗ Основной

металл

Предел прочности, МПа 550 450 470
Предел текучести, МПа 400 240 260

*
Твердость по Виккерсу НУ 195 145 150

Относительное удлинение, % 14 19 19

* Определяют вдавливанием четырехгранной пирамиды стандартных разме
ров по действием фиксированной силы.

Физико-механические характеристики для продольного свар
ного шва труб 0530 х 7 из стали 17Г1С представлены в табл. 4.2.

Таблица 4.2
Физико-механические характеристики зон продольного

сварного шва

Характеристика Середина 
сварного шва ОШЗ Основной ме

талл

Предел прочности, МПа 635 545 568
Предел текучести, МПа 600 370 392
Твердость по Виккерсу НУ 270 195 205

Относительное удлинение, % 20 25 25

Данные, приведенные в табл. 4.1 и 4.2, подтверждают наличие 
различий физико-механических характеристик металла в зонах 
сварных соединений и возможность учета их различий при оценке 
прочности сварных соединений, хотя различие свойств основного 
металла и ОШЗ выражено не ярко.

71



Глава 4. Сварные соединения

Сварной /  Для определения реальной опас-
шов \ - 0  \  ности разрушения сварных соедине

ний в околошовной зоне был постав
лен эксперимент по изучению 
разрушения стальных образцов с над
резами, имитирующими дефекты. 
Целью эксперимента было опреде
ление изменения несущей способно-

Рис. 4.4. Эскиз заготовки для сти образцов при растяжении в зави- 
образцов симости от места расположения кон

центраторов в зонах сварного соеди
нения, а также оценка значимости этой величины в практике.

Для изготовления образцов была взята заготовка, вырезанная из 
бывшей в эксплуатации трубы (01420 х 15, сталь 17ГС). Эскиз заго
товки с поперечным сварным швом изображен на рис. 4.4.

Заготовка была разрезана в продольном направлении на квад
ратные бруски, из которых были выточены цилиндрические образ
цы (рис. 4.5) с металлом сварного соединения в центре.

Перед нанесением на образцы надрезов один из брусков был 
подвергнут шлифованию с боковой стороны и травлению 5%-ным 
раствором азотной кислоты в спирте. Это позволило выявить зоны 
сплавления в сварном соединении, которые можно видеть на рис. 4.6 
в реальном масштабе.

На рис. 4.6 видно, что стыковой сварной шов выполнен в четыре 
прохода и имеет сложную геометрическую конфигурацию. Была из
мерена макротвердость металла в зоне сварного соединения. Прин
цип определения твердости основан на измерении отпечатка, ос
тавляемого стандартной алмазной пирамидкой, вдавливаемой в 
металл с силой 10 Н в точках 1-10, указанных на рис. 4.6. Твер
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4.2. Сварные соединения стыковыми швами

дость по Виккерсу была получена с помощью переводных таблиц 
из описания прибора, которые ставят в соответствие размеры от
печатков и значения твердости НУ.

Линии
сплавления

Рис. 4.6. Сварное соединение в реальном масштабе

График изменения твердости по линии АВ изображен на 
рис. 4.7.

Приведенные результаты измерения твердости показывают, 
что в данном сварном соединении не удалось выделить участок с 
пониженной твердостью («мягкую прослойку»). Данные свиде
тельствуют о стабильной твердости основного металла и неболь
шом повышении твердости непосредственно металла сварного 
шва. Факт отсутствия зоны «мягкой прослойки» можно объяснить 
термообработкой сварного шва, в результате которой были вос
становлены пластические свойства металла.

На основе полученных данных были определены места на
несения надрезов. Всего было изготовлено 12 образцов, которые 
были разделены на партии по три образца. На образцы первой пар
тии надрезы не наносились, на образцы второй, третьей и четвер
той партий надрезы были нанесены соответственно по основному 
металлу (рис. 4.8, а), по центру сварного шва (4.8, б) и по линии
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Глава 4. Сварные соединения

60°

в

Рис. 4.8. Образцы с надрезами

сплавления (рис. 4.8, в), которая была видна на травленых образ
цах. Надрез представлял собой выточку глубиной 3 мм с углом, 
равным 60°.

Эксперимент был начат с испытаний образцов без надрезов. 
Разрушение всех образцов носило вязкохрупкий характер и проис
ходило на значительном удалении от сварного соединения по ос
новному металлу. Это косвенно подтвердило факт отсутствия вбли
зи сварного шва «мягкой прослойки». Форма поперечного сечения 
шейки образца в момент разрушения указывает на существенную 
анизотропию свойств. Сечение имеет форму эллипса, большая ось 
которого направлена по окружности заготовки для образцов. Фор
ма разрушенного образца (рис. 4.9) дает возможность сделать вы
вод о более высоких пластических свойствах основного металла.

Рис. 4.9. Образец после разрушения

Металл сварного соединения деформировался незначительно, и в 
середине образца можно наблюдать явное утолщение. На рис. 4.10 
приведена диаграмма деформирования образца Р(А1), построенная
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4.2. Сварные соединения стыковыми швами

по результатам испытаний трех образ
цов. Средняя максимальная нагрузка, 
выдерживаемая образцами, составляла 
45,5 кН. Средняя нагрузка, соответ
ствующая началу пластического дефор
мирования, составила 32 кН. Приведен
ные данные позволили определить 
механические характеристики материа
ла образца (стали 17ГС): предел те
кучести 408 МПа, предел прочности 
580 МПа. Такую характеристику мате
риала, как относительное удлинение 
при разрыве, по полученной диаграмме Р(А1) точно определить
нельзя, однако можно дать приблизительную оценку. Если предпо
ложить, что металл сварного соединения практически не деформиру
ется, то исходный образец можно рассматривать как цилиндр с двумя 
рабочими частями длиной /0 = 60 мм. Длина рабочей части после 
разрушения 1 — 70 мм (см. рис. 4.9). Тогда относительное удлинение

при разрыве 8 = -—— -100% = 17%.
*о

На следующем этапе были испытаны образцы с надрезами и 
определены максимальные силы Pmax, выдерживаемые образцами 
до разрушения. Результаты испытаний приведены в табл. 4.3.

Таблица 4.3

Значения разрушающих нагрузок для образцов

Номер образца Место нанесения надреза

1 Основной металл 15,0
2 То же 15,0
3 » 15,0
4 Середина сварного шва 17,5
6 То же 17,0
7 Линия сплавления 17,0
8 То же 17,0
9 » 16,5

Р, кН

Рис. 4.10. Диаграмма растя
жения образца
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Итак, средняя максимальная нагрузка, выдерживаемая образцами 
с концентратором в основном металле, составляет 15 кН. Средняя 
максимальная нагрузка для образцов с концентратором по середине 
сварного шва составляет 17,17 кН.

Средняя максимальная нагрузка для образцов с концен
траторами на линии сплавления составляет 16, 83 кН.

Результаты экспериментальных исследований показывают, что 
наименьшую нагрузку выдерживают образцы с концентраторами в 
основном металле, т. е. острый концентратор в основном металле 
снижает несущую способность образца в большей степени, чем 
концентратор в металле сварного соединения.

На основе этого факта можно сделать практически важный 
вывод: при инженерной оценке прочности реальных сварных кон
струкций, сварные швы которых были подвергнуты термообра
ботке, можно не учитывать изменения свойств металла в зонах 
сварных соединений и принимать их такими же, как свойства ос
новного металла конструкции.

Расчет сварных стыковых швов на статическую прочность про
водят по эквивалентным напряжениям а е в опасном сечении, испы
тывающем в общем случае сложное напряженное состояние.

Для определения сте обычно используют энергетическую тео
рию прочности (теорию Хубера — Мизеса), согласно которой в 
рассматриваемом случае условие прочности имеет вид (рис. 4.11):

ае = >/(а р + а и)2 + Зт2 < [ст']р, (4.2)

где сгр = 4 ^ [я (£ > 2 -< /2)] —  нормальные напряжения растяжения 

(или сжатия); а и = М /IV  = М /[О, Ш 3 (1 -  й?4/1)4)] —  наибольшие 
нормальные напряжения изгиба; х = Т/Ц/'р = Г /[0,2£)3 (1 -  с14/О 4 )] —
наибольшие касательные напряжения кручения (Ж, Шр —  осевой и 
полярный моменты сопротивления сечения).

Если 6 £) (8 = (£) -  ¿0/2), то выражения упрощаются:

стр = ^ ( яй?8); а и = 4М/(я<728); 
т = 2Т/(пс12Ь).

Здесь [а']р —  допускаемое нормальное напряжение для сварного 
шва (см. табл. 4.4).
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Рис. 4.11. Схема нагружения 
сварного соединения со сты
ковым швом:

— центральная растягиваю
щая сила; М  — изгибающий 
момент; Т — вращающий мо
мент

Опасное сечение Зона термического

Эффективный коэффициент концентрации напряжений для 
необработанных механическим путем стыковых швов при ручной 
сварке углеродистых сталей в среднем составляет К а =1,2 (см. фор
мулу (4.1)).

4.3. Сварные соединения угловыми швами

Угловые сварные швы образуются в нахлесточных 
(рис. 4.12, а), угловых (рис. 4.12, б) и тавровых (рис. 4.12, в) со
единениях деталей. Это упрощает их изготовление. По возможно
сти присоединяемую деталь обваривают по всему периметру с 
двух сторон; если доступ ко второй стороне затруднен или невоз
можен, сварку выполняют только с одной стороны.

При статическом нагружении обычно применяют нормальные 
угловые швы, имеющие в поперечном сечении прямоугольный 
треугольник с соотношением катетов 1:1 (см. рис. 4.12, а, сечение 
А-А), как более простые в изготовлении. Для таких швов расчет
ная высота равнобедренного прямоугольного треугольника с кате
тами к при ручной сварке р  = 0,7к. Катет нормального углового
шва принимают из соотношения

3 ММ <  ^min — ^min > » (4.3)

где 5 ^  — минимальная толщина свариваемых деталей.
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[\

(увеличено)

Рис. 4.12. Сварные соединения угловыми швами

Эффективный коэффициент концентрации напряжений для уг
ловых швов при сварке углеродистых сталей К0 = 2,5...4,5 в зави
симости от конструкции сварного соединения и значений остаточ
ных напряжений. Это существенно ограничивает область их 
применения при переменных нагрузках. Для уменьшения К при
переметом нагружении можно применять швы с соотношением 
катетов 1:2 или вогнутые швы (рис. 4.12, г), получаемые после меха
нической обработки.

Деформирование сварных деталей под нагрузкой приводит к 
неравномерности нагружения швов. Особенно ощутима концен
трация напряжения в продольных (фланговых) швах (рис. 4.13, а), 
расположенных вдоль действующей силы F, причем чем длиннее 
швы, тем значительнее неравномерность. В связи с этим ограничи
вают длину фланговых швов; кроме того, из-за неизбежных дефек
тов по концам швов вследствие нестабильного горения дуги не 
следует делать фланговые швы короче 30 мм. Рекомендуется при
менять

30 мм < / < 50£. (4.4)
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КЦ.

Рис. 4.13. Сварные нахлесточные соединения

д
Рис. 4.14. Конструкции сварных соединений

Сварные швы следует располагать симметрично относительно 
действующей силы, что исключает появление внешних моментов. 
Деталь несимметричного профиля (уголок) приваривают фланго
выми швами разной длины (рис. 4.14, а), обратно пропорциональ
ной расстоянию от центра тяжести сечения уголка (/ф1 / /ф2 = ^  А)>
это обеспечивает одинаковое нагружение швов. При сварке встык 
деталей разной толщины следует предусматривать плавный пере
ход (рис. 4.14, б); шире использовать штампованные и гнутые 
детали (рис. 4.14, в); обеспечивать свободный доступ к месту свар
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ки (рис. 4.14, г); предусматривать фиксацию деталей (рис. 4.14, д) 
ит . д.

Разрушение угловых швов при статическом нагружении про
исходит по наименьшей площади (по опасному сечению), прохо
дящей по биссектрисе прямого угла поперечного сечения шва 
(см. рис. 4.12, а, сечение А -А ). В опасном сечении угловые швы 
испытывают, как правило, сложное напряженное состояние. При
ближенный расчет угловых швов при любом способе нагружения 
проводят по касательным напряжениям, равномерно распределен
ным по опасному сечению. При центральном нагружении, когда 
линия действия силы проходит через центр тяжести (ЦТ) сечения 
швов (см. рис. 4.13), условие статической прочности имеет вид

x = F /A < \x '], (4.5)

где [т'] —  допускаемое касательное напряжение для угловых 
швов, принимаемое по табл. 4.4; А = рЬ — площадь опасного се
чения (р — высота поперечного сечения углового шва; L —  сум
марная длина швов).

Для сварных соединений фланговыми (см. рис. 4.13, а) и ко
сыми швами (рис. 4.13, б) L = 2l; в случае комбинированных 
швов, состоящих из двух фланговых и лобового (рис. 4.13, в), при
нимают L = 2l + b, полагая их равномерное нагружение при сов
местной работе.

Исходя из условия равнопрочности основного металла («о.м») 
и сварных швов («с.ш»), можно определить оптимальные размеры 
сварных швов соединения.

При центральном нагружении и ручной сварке электродом 
Э42 для соединения фланговыми швами (см. рис. 4.5, а) условие 
равнопрочности

[Ло.м = [Л,Ш или [cj]p5min6 = [T']p¿.

Учитывая, что [т'] = 0 ,6[а]р (см. табл. 4.4), р  = 0,7к, k = 8min, 
L = 2l, можно записать [a]p5minb = 0,6[ст]р -0,75min -21; после пре
образований b = 0,84/ или / = 1,2Ъ (при этом необходимо соблюдать 
условие I <50к).

При статическом нагружении нахлесточных сварных соедине
ний моментом Т  (рис. 4.15, а), действующим в плоскости стыка 
деталей, напряженное состояние комбинированных угловых швов 
приближенно оценивают по значению максимального касательно
го напряжения т в опасном сечении А-А  шва (см. рис. 4.12, а).
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4.3. Сварные соединения угловыми швами

Приближенное решение этой 
задачи получено при следую
щих допущениях:

1) свариваемые детали счи
тают абсолютно жесткими, де
формируются под нагрузкой 
только швы;

2) под действием момента Т 
пластина поворачивается во
круг ЦТ опасного сечения швов 
в пределах упругих деформа
ций швов.

В этом случае задача о 
нахождении максимального ка
сательного напряжения в свар
ном шве сводится к задаче об 
отыскании максимального ка
сательного напряжения при 
кручении тонкостенного про
филя с одинаковой толщиной, 
равной толщине сварного шва в 
опасном сечении (р ).

Если сварной шов выпол
нить по замкнутому контуру 
(см. рис. 4.15, б), то максималь
ное касательное напряжение в 
нем вычисляют по формуле

— 77—

~ \

Л

Л
\

) Г ^
V

1

а

\
1

У

ЦТ

т
\
\

У

б
Рис. 4.15. Расчетные схемы нахле- 
сточных сварных соединений, нагру
женных моментов в плоскости стыка

тгпах
т

2 У > ’

где Г* —  площадь, ограниченная средней линией замкнутого 
контура.

Для сечения на рис. 4.15, б

Р* = (1 + р)(Ь  + р ).

Если контур сварного шва не замкнут, то

3 Т
^шах — 9 ?

р  Б

где .у — периметр контура.
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Глава 4. Сварные соединения

4.4. Швы контактной сварки
Сварку выполняют по торцам деталей — стыковая контактная 

сварка (см. рис. 4.2, е) —  или по боковой поверхности тонкостенных 
конструкций — точечная (рис. 4.16) и шовная (рис. 4.17) сварка.

Рис. 4.16. Сварные соединения точечными швами

Роликовые
электроды

С помощью стыковой контактной 
сварки можно соединять детали с высокой 
точностью (отклонение от соосности до 
0,05 мм) и обеспечивать равнопрочность 
деталей и стыкового шва. Расчет стыковых 
швов рассмотрен ранее (см. рис. 4.2).

Точечную сварку широко применяют 
при изготовлении тонкостенных корпус
ных конструкций (кузова автомобилей, 
цельнометаллические железнодорожные 
вагоны и т. п.) из углеродистых и низко
легированных сталей, алюминиевых и 
других сплавов.

Суммарная толщина стальных
соединяемых деталей обычно не превы

шает 10 мм (рис. 4.16, а). Преимущественно соединяют две детали 
одинаковой толщины; при разной толщине деталей соотношение 
толщин должно быть < 3. Диаметр сварной точки с!т (мм) в зави
симости от наименьшей толщины 5т ;п > 2 мм соединяемых сталь
ных деталей выбирают исходя из условия

1>26т^ + 4  < 1 ,5 8 ^  +5. (4.6)

Рис. 4.17. Соединение 
шовной сваркой
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4.4. Швы контактной сварки

Диаметр сварной точки зависит от параметров процесса то
чечной сварки: силы тока, продолжительности импульса тока, 
диаметра электрода и др. Обычно значения с!Т определяют из 
условия статической прочности точечного шва, а по нему прини
мают диаметр электрода (для стальных деталей с1э =с!т) и все па
раметры сварочного процесса.

Во избежание шунтирования тока при сварке двух деталей шаг 
сварных точек Р0 > 3¿/т (см. рис. 4.16, а), расстояние от кромки в
направлении действия сдвигающей силы Рх > 2с1т, а в направлении,
перпендикулярном к линии действия силы, — Р2 > 1,5с1т; расстояние
до перпендикулярной стенки Ръ > 2с1.у (см. рис. 4.16, б).

Соединение точечной сваркой обычно нагружено центральной 
сдвигающей силой Р; при этом полагают, что она равномерно рас
пределена между всеми точками, число которых по линии дей
ствия силы не должно быть больше пяти [19]. Условие статиче
ской прочности на срез для сварной точки имеет вид

т = 4 ^ (ти /т* г) < [т'], (4.7)

где г —  число плоскостей среза (на рис. 4.16, а, i = 2); г —  число 
точек; [т'] — допускаемое напряжение для контактной электро
сварки (см. табл. 4.4).

При нагружении сварного точечного шва моментом, действу
ющим в плоскости стыка, расчетные силы определяют так же, как 
для группового резьбового соединения (см. гл. 2). Эффективный 
коэффициент концентрации напряжений для точечных швов низ
коуглеродистых сталей составляет в среднем = 7,5.

Шовную контактную сварку (см. рис. 4.17) применяют для 
герметичного соединения тонкостенных деталей §<2...3  мм. 
Условие статической прочности шва на срез имеет вид

т = Р /(1а)< Ь '1  (4.14)

где / — длина шва; а — ширина шва, обычно а = 28.
Эффективный коэффициент концентрации напряжений для 

шовной сварки низкоуглеродистых сталей составляет в среднем 
Ка = 5.
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Глава 4. Сварные соединения

4.5. Допускаемые напряжения сварных соединений
Допускаемые напряжения при статическом нагружении свар

ных швов определяют на основании экспериментальных данных в 
долях допускаемых напряжений основного металла (табл. 4.4).

Таблица 4.4
Допускаемые напряжения сварных швов 

при статическом нагружении

Вид сварки Вид шва
Характер 

напряжен
ного состо

яния

Сварка ручная 
электродом 

Э42А, Э50А; 
автоматическая 
или механизи

рованная

Сварка 
ручная 

электродом 
Э38, Э42, 

Э50

Сварка 
автомати
ческая или 

механизиро
ванная

Дуговая
т т  тт гг тх г г т т т т  ж

Стыко-ТЧ УЧ X X

Сжатие [°']сж = Мр —

плавящим
ся электро
дом

вой Растяже
ние

М р  =[°]р М р  = 0,9[ст]р —

Срез М  = 0,65[а]р [х'] = 0,6[ст]р —

Угловой Срез М  = 0,65[о]р [X'] = 0,6[с]р —

Контакт-
Т Т Л  ГГ Г“\  ТТ АТ/*

Стыко-
ХЧ УЧ X X

Сжатие — Меж = Мр
ная элек
трическая

вой Растяже
ние

— — Мр =[о]р

Срез — — [X'] = 0,6[а]р

Точеч
ный,
шовный

Срез [х'] = 0 Д а ]р

Примечание. Допускаемые напряжения растяжения основного металла 
[ст]р = а т/[£ ] , где стт — предел текучести; [5] — коэффициент запаса. Для низ

коуглеродистых сталей [5] = 1,2...1,8, для низколегированных — [5] = 1,5...2,2 
(большее значение принимают при приближенных расчетах. Если разрушение 
сопряжено с тяжелыми последствиями, то значение [5] повышают в 1,5...2,0 раза).

4.6. Расчет сварных соединений 
при переменном нагружении

Сварные детали машин часто работают под действием пере
менных нагрузок, приближенно аппроксимируемых регулярным 
нагружением (ГОСТ 23207-78) по периодическим законам с од
ним максимумом и минимумом в цикле. При соблюдении статиче
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4.6. Расчет сварных соединений при переменном нагружении

ской равнопрочности основного металла и сварного шва усталост
ное разрушение происходит по основному металлу вблизи сварно
го шва — по зоне термического влияния (см. рис. 4.11).

Применение стыковых швов предпочтительнее, так как они 
характеризуются невысокой концентрацией напряжений по срав
нению с угловыми и особенно точечными швами. Циклическую 
прочность сварных соединений можно повысить также технологи
ческими методами —  провести старение или отжиг (для снятия 
остаточных напряжений), удалить механической обработкой 
утолщение стыкового шва или придать вогнутость угловому шву, 
создать наклеп (например, обдувом дробью). Эти мероприятия в 
сочетании с инструментальным контролем качества шва значи
тельно снижают концентрацию напряжений, а в стыковых швах 
она практически снимается.

Существуют различные методики расчета сварных соединений 
на циклическую прочность. Ниже рассмотрена методика, в основе 
которой лежат результаты испы
таний на усталость сварных дета
лей реальных размеров, прове
денных для разных сталей с 
различными необработанными 
механическим путем бездефект
ными швами. На базе 2-106 цик
лов напряжений получены значе
ния пределов выносливости 
симметричного <з_1д и отнулево-
го ст0д режимов. По этим двум
точкам в координатах а тах—<зт
( а тах  > °т —  максимальное и среднее напряжения цикла) построена
при вероятности отказа 50 % схематизированная диаграмма 
(рис. 4.18). Связь между пределами выносливости устанавливается 
коэффициентом чувствительности к асимметрии цикла:

У а = ( 2ст- 1 д - С 0 д ) М ) д -

Вследствие высокой концентрации напряжений значение это
го коэффициента мало, принимают \|/ет = 0. При этом линия пре
дельного состояния располагается под углом 45° к осям коорди
нат. Кроме того, как показали эксперименты, расположение 
наклонного участка не зависит от марки стали свариваемых дета
лей и их размеров, а также от типа циклов нагружения. Основное 
влияние оказывает группа сварного соединения. Поэтому предель-

Рис. 4.18. Диаграмма предельного 
состояния сварных соединений
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Глава 4. Сварные соединения

ная амплитуда напряжении а а п не зависит от значения <зт и рав
на пределу выносливости а_ ]д сварных деталей, испытанных при 
симметричном цикле:

(4.9)

На основании экспериментальных данных в табл. 4.5 приведе
ны значения показателей циклической прочности бездефектных 
(см. рис. 4.1) сварных соединений из углеродистых или низколеги
рованных сталей без механической обработки швов (т —  показа
тель степени кривой усталости).

Таблица 4.5
Показатели циклической прочности основных сварных соединений

Группа сварных соединений Ста п, МПа т

Стыковые 74,0 9,0
Стыковые с накладками (подкладками) 26,0 3,0
Тавровые с разделкой кромок и полным проваром 57,5 4,0
Тавровые с угловыми швами без разделки кромок 26,0 3,0
Нахлесточные с лобовыми или косыми швами 37,5 3,5
Нахлесточные с фланговыми или комбинированны- 26,0 3,0
ми швами
С точечными швами 13,0 3,0

Примечание. Рекомендуется снижать значение а а п при наличии окалины на
20 %, коррозии — на 50 %, дефектов (непровары, подрезы и др.) — до 20 раз,
остаточных напряжений — на 30 %; повышать значение а а п после механиче-
ской обработки швов на 40 %, отжига в защитной атмосфере — на 70 %, накле-
па (чеканки пневмомолотком, обдува дробью) — на 100 %.

Таким образом, расчет сварных соединений при переметом 
нагружении проводят в проверочной форме путем определения ко
эффициентов запаса по пределу текучести 5г и по амплитуде напря
жений 5̂  и сравнения полученных значений с допускаемыми:

*̂т /  ̂ тах — № > (4.10)

= < * „ ^ о /А Г /а .  » [5]„ (4.11)

где а т —  предел текучести основного металла (для низко
углеродистой стали а т =240...260 МПа, для низколегированной —
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420 .. .480 МПа, для высокопрочной —  600...680 МПа); а тах —
максимальное напряжение цикла в расчетном сечении; а а п — пре
дельная амплитуда напряжений для сварного соединения (см. 
табл. 4.2), соответствующая числу циклов N G = 2-106; N  — факти
ческое число циклов нагружения (см. пример 4.3), причем 
2,6 > i N j N  >1; сга — амплитуда напряжений цикла нагружения 
в расчетном сечении; т —  показатель степени кривой усталости 
сварных соединений (см. табл. 4.5); a"W  = o™nN G = const — урав
нение кривой усталости; ориентировочные значения т для низко
углеродистой стали приведены в табл. 4.2; [*S']T = 1,2.. .2,5, [*S']a =
1.5.. .3.0 —  минимальные значения допускаемых коэффициентов 
запаса прочности по пределу текучести и по амплитуде напряжений 
(большее значение принимают при приближенных расчетах; для 
сварных соединений ответственного назначения, разрушение кото
рых может привести к тяжелым последствиям, коэффициенты запаса 
повышают в 1,5...2,0 раза).

При расчете на надежность определяют вероятность безотказной 
работы сварных соединений, при этом значения коэффициента вари
ации для действительных и предельных напряжений можно прини
мать соответственно уд =0,1...0,6 и vHm =0,05...0,20, причем по
вышенное значение принимают при приближенных расчетах.

Пример 4.1. Рассчитать на статическую прочность сварные стыко
вые швы винтовой стяжки (рис. 4.19), детали которой изготовлены из 
стали СтЗ ( [ст]р =160 МПа); сварка дуговая ручная электродом Э42; внут
ренний диаметр трубы 4 = 40 мм; статическая сила Р3й7 =34000 Н, возни
кающая под действием момента завинчивания стяжки Т = 140 Н • м.

Труба \  е  2 Т А

р  О'  зат

Т
0

А (увеличено)

УЛУ//////А
Правая резьба

Г///////,

О Р1 зат

0

о
т

Левая резьба

Рис. 4.19. Сварная винтовая стяжка
Решение. Условие статической прочности сварного шва в опасном 

сечении (см. формулу (4.2))

° е = л /^  + Зт^<[ст']р,
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где [ст']р = 0,9[ст]р = 0,9-160 = 144 МПа — допускаемое напряжение сварно
го шва (см. табл. 4.1); ор = Гтг/(т13) — напряжение растяжения;
т = 2Т/(к42д) — напряжение кручения. Тогда

° * = ш н

2Т \~ _ 1 
пс/28/ кс18

е +3 ( ^ |  < [а1 ,

откуда

8 <
яй?[а'], ^ т + 3

2 Т 1
с1 I 3,14-40-144

х

х (̂34 0002 +3 

Принято 8 = 2 мм.
V 40 ,

= 1,92 мм.

Пример 4.2. Найти параметры сварных швов кривошипа (рис. 4.20), 
нагруженного постоянной силой ^  = 5 кН и имеющего размеры 4 = 100 мм, 
Ь = 200 мм, Я = 300 мм, 8т,„ = 3 мм, при условии, что прочность основного 
металла обеспечена.

Рис. 4.20. Сварной кривошип

Решение. Дополнительно принято: основной металл — сталь СтЗ 
(ат = 250 МПа); сварка дуговая ручная электродом Э42А; швы угловые с
катетом к = 8П1(П = 3 мм (см. рис. 4.20).

Расчету подлежит шов № 1, который по сравнению со швом № 2 до
полнительно нагружен изгибающим моментом М. Поверхность опасного 
сечения шва является конической, ее поворачивают на плоскость стыка 
свариваемых деталей. Выполняют приведение нагрузки (перенос Г  в ЦТ 
расчетного сечения) и составляют расчетную схему (рис. 4.21), на кото
рой Г  — центральная сила; М  — момент относительно оси Х-Х,
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М = FL = 5000 • 200 = 1-106 Н • мм; Т — вращающий момент, T = FR =
= 5000-300 = 1,5-106 Нмм; р — расчетная высота поперечного сечения, 
р = 0 ,7к- 0,7-3 = 2 мм.

Рис. 4.21. Расчетная схема

В наиболее нагруженных зонах шва, удаленных от оси Х-Х  на рас
стояние у, находят суммарное касательное напряжение и сравнивают с 
допускаемым:

Ч =74+4 + 4м
где тр — касательное напряжение при действии центральной сдвигаю
щей силы, в данном случае xF =F/(ndp); при наличии центрирующего 
пояска Т/г — 0; хт — касательное напряжение при действии момента Т,

xT =T/Wp = 2Т/(кс12р) = 2-1,5-106/(3,14-1002 -2) = 45,1 МПа;

Хм — касательное напряжение при действии изгибающего момента М,

хм = M/W = 4M /(nd2р) = 4 1-106/(3,14-1002-2) = 60,7 МПа;

[т'] — допускаемое касательное напряжение сварного шва (см. табл. 4.4), 

[т'] = 0,65 [о]р =0,65 стт/S,. =0,65-250/1,6 = 102 МПа;

[а]р — допускаемое напряжение основного металла, здесь [ст]р = a.T/S .r ; 
S t — коэффициент запаса прочности по пределу текучести, при при
ближенных расчетах Sr =1,6.
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Таким образом,

= V45,12 + 60,72 = 76,5 МПа < |У] = 102 МПа.

Статическая прочность угловых швов обеспечена.
Можно определить величину катета к проектным расчетом:

к У(2Г)2+(4М)2 
0,7га?2[т']

>/(2 • 1,5-106)2 +(4 -106)2 
0,7 • 3,14 • 1002 -102

ММ.

Принимаем к = 3 мм.



Г л а в а  5

СОЕДИНЕНИЯ ДЕТАЛЕЙ С НАТЯГОМ 

5Л. Общие сведения
Соединения деталей с натягом — это напряженные соединения, 

в которых на поверхностях контакта соединяемых деталей возника
ют распределенные нормальные силы (давление). Давление на 
поверхности контакта появляется вследствие упругих (или упруго
пластических) деформаций деталей. При изготовлении деталей 
соединений с натягом посадочный размер охватываемой детали де
лают больше, а охватывающей —  меньше. После сборки посадоч
ный размер деталей становится общим, при этом посадочный размер 
охватывающей детали увеличивается, а охватываемой — уменьша
ется, т. е. детали соединения после сборки деформируются и соеди
нение становится напряженным.

Нагрузки, сдвигающие по отношению к поверхности контак
та, передаются (воспринимаются) соединением за счет сил трения 
(сцепления), возникающих на поверхности контакта деталей со
единения после сборки. Действие на соединение нагрузок, нор
мальных к поверхности контакта (поперечные силы, изгибающие 
моменты), вызывает перераспределение первоначального давле
ния, которое появилось на поверхности контакта деталей соедине
ния после сборки.

Различают соединения деталей по цилиндрическим и кониче
ским поверхностям, когда специальные соединительные детали 
отсутствуют (рис. 5.1), и соединения деталей по плоскости с по
мощью специальных соединительных деталей: стяжных колец, 
планок и т. п. (рис. 5.2).

Наиболее широко применяют соединения по цилиндрическим и 
коническим поверхностям вследствие простоты конструкции и тех
нологичности, поэтому ниже рассмотрены только эти соединения.
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Рис. 5.1. Соединения с натягом по цилиндрической поверхности (поса
дочные поверхности отмечены стрелкой)

Рис. 5.2. Соединения с натягом по плоскости с помощью стяжных планок 1

5.2. Соединения с натягом по цилиндрическим 
и коническим поверхностям

Общие сведения. Детали соединения обычно имеют цилин
дрические и значительно реже конические поверхности контакта 
(посадочные). Соединения с натягом часто применяют для уста
новки на валы и оси зубчатых колес (рис. 5.1, а), шкивов, звездо
чек, колец подшипников качения (рис. 5.1, в) и др. Соединения с 
натягом иногда используют для изготовления составных деталей; 
примерами таких деталей являются составные коленчатые валы, 
составные зубчатые и червячные колеса, колесные центры и бан
дажи колес железнодорожного подвижного состава (рис. 5.1,6).
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Детали одного соединения могут быть изготовлены из одинаковых 
или разных материалов.

Преимущества соединенны: простота технологии изготовления; 
хорошее центрирование соединяемых деталей; способность воспри
нимать значительные силы и моменты, причем нагрузки могут быть 
постоянными, переменными, реверсивными, ударными.

Недостатки: большое рассеяние несущей способности (проч
ности) соединения в связи с рассеянием действительных сопрягае
мых размеров деталей в пределах полей допусков и в связи с рас
сеянием значений коэффициента трения; значительная концент
рация напряжений в вале [1, 4]; трудность неразрушающего кон
троля прочности соединения; сложность сборки и разборки при 
больших натягах; вероятность повреждения посадочных поверх
ностей при разборке.

Способы получения соединения с натягом. Запрессовка —  
простейший и высокопроизводительный способ, обеспечивающий 
возможность контроля нагрузочной способности путем измерения 
силы запрессовки. Однако в этом случае существует опасность по
вреждения посадочных поверхностей; коэффициент трения (сцепле
ния) понижен из-за сглаживания (срезаний или смятия) микронеров
ностей поверхностей контакта при запрессовке.Нагрев охватывающей детали —  технологически отработан
ный и простой способ, обеспечивающий повышение коэффициен
та трения (сцепления) и нагрузочной способности соединений при 
сдвигающих нагрузках примерно в 1,5 раза по сравнению с запрес
совкой, поскольку отсутствует срезание микронеровностей по
верхностей контакта, как при запрессовке. Этот способ особенно 
эффективен при большой длине посадочной поверхности; кон
троль нагрузочной способности такого соединения затруднен.Охлаждение охватываемой детали преимущественно приме
няют для установки небольших деталей в массивные, крупные де
тали (корпуса машин, станины); по свойствам этот способ анало
гичен предыдущему.Гидрозапрессовка предусматривает нагнетание масла под дав
лением в зону контакта через отверстия в валу значительно (в 10- 
15 раз), благодаря чему снижается необходимые силы запрессовки 
и распрессовки и уменьшается опасность задира посадочных по
верхностей. Этот способ наиболее эффективен при больших диа
метрах посадки и в соединениях по конической поверхности, од
нако его применение возможно только при наличии специального 
оборудования.
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Натягом называют разность размеров посадочных поверхнос
тей охватываемой и охватывающей деталей (для соединений по 
цилиндрическим поверхностям натяг есть разность диаметров по
садочной поверхности вала и отверстия, при этом диаметр вала 
больше диаметра отверстия).

При расчетах соединений с натягом важно учитывать следую
щие обстоятельства. Расчетный натяг Ы, определяющий давление р  
на поверхности контакта и несущую способность соединения, мень
ше натяга ЫИ, измеренного до сборки, так как при сборке происходит 
срез или пластическое обмятие вершин микронеровностей поверх
ностей контакта; это приводит к увеличению диаметра отверстия в 
ступице, уменьшению диаметра вала и, как следствие, к уменьше
нию натяга. В соединениях, подвергающихся нагреву или охлажде
нию при работе, начальный (холодный) натяг изменяется в том слу
чае, если детали изготовлены из материалов с различными 
коэффициентами линейного расширения или если при работе одна 
из деталей нагревается больше (меньше) другой. В быстровращаю- 
щихся деталях диаметральные размеры охватывающей детали под 
действием центробежных сил увеличиваются, что приводит к 
уменьшению натяга.

Несущая способность и давление на поверхности контакта.
В качестве основного допущения принимаем, что после сборки 
соединения на всей поверхности контакта действует равномерно 
распределенное нормальное к поверхности контакта давление р, 
возникшее в результате упругого деформирования материала соеди
няемых деталей. Давление р  вызывает появление сил трения (сцеп
ления) на поверхностях контакта. Основным условием работоспо
собности соединения, нагруженного сдвигающими силами и момен
тами, является отсутствие взаимного сдвига деталей соединения под 
действием приложенной нагрузки, т. е. результирующая сдвигающая 
нагрузка от действия на соединение осевой силы, вращающего мо
мента или их комбинации не должна превышать суммарную силу 
трения на поверхности контакта деталей соединенны.

При нагружении соединения осевой силой Д, (рис. 5.3, а) усло
вие отсутствия взаимного сдвига деталей соединения можно записать 
в виде

Иа < то ф /,
откуда, введя коэффициент запаса сцепления 5 (для учета неточ
ностей расчетной модели и возможного рассеяния значений коэф
фициента трения / ) ,  получим формулу для расчета необходимого 
минимального давления на поверхности контакта:

94



5.2. Соединения по цилиндрическим и коническим поверхностям

где £ — коэффициент запаса сцепления (из-за рассеяния значений /  
и значений реального натяга сопрягаемых поверхностей в пределах 
поля допуска обычно принимают Б -  2...3); с!,1 — диаметр и длина 
посадочной поверхности. Значения/принимают по табл. 5.1.

б
Рис. 5.3. Расчетные схемы цилиндрических соединений с натягом

Таблица 5.1
Коэффициенты трения (сцепления)/в соединениях с натягом 

при стальном вале (охватываемая деталь)
Материал втулки, 
ступицы (охваты
вающей детали)

Состояние
поверхностей Способ сборки /

Сталь Без покрытия Температурная 0,14
Г идрозапрессовка 0,12
Под прессом (запре- 0,08
совка)

Сталь Вал после цементации Температурная 0,28
или азотирования Г идрозапрессовка 0,25

Сталь С порошком корунда Температурная 0,45
Чугун Без покрытия Под прессом со сма- 0,08

зонным материалом
Под прессом без сма- 0,09
зонного материала
Температурная 0,13

Латунь, бронза Без покрытия Под прессом 0,05
Температурная 0,05

Алюминиевые Без покрытия Под прессом без сма- 0,03
сплавы зонного материала

Температурная 0,045
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При нагружении соединения вращающим моментом Т 
(рис. 5.3, б) условие отсутствия взаимного сдвига деталей имеет 
вид

_ 7\dlpfd 
2 ’

откуда необходимое минимальное давление для передачи враща
ющего момента Т

2ТБ 
^  пс121/

При одновременном нагружении соединения вращающим мо
ментом Т и осевой силой Ра расчет условно выполняют по равно
действующей силе Р%, составляющими которой являются окруж

ная сила 2Т  / с1 и осевая сила Ра, т. е. Р^ = у](2Т  / б )2 + Р 2. Тогда 
необходимое минимальное давление

£л/(277</)2 + ^ 2
ткИ/

(5.1)

Эти формулы получены для расчетной модели с равномерным 
распределением давления р  по поверхности контакта. В действитель
ности давление распределено по поверхности контакта неравномерно 
[15]. Допущение о равномерности давления не приводит к значитель
ным ошибкам в расчетах при отношениях Ис1 < 0,8... 1,0.

В приближенных расчетах для обычных условий коэффици
ент трения /  выбирают по табл. 5.1; при вибрационной нагрузке 
значение/ следует уменьшить примерно на 30 %.

Необходимо отметить, что коэффициент трения (сцепления) в 
существенной степени зависит от способа получения соединения. 
Если при сборке соединения «гребешки» микронеровностей поса
дочных поверхностей не срезаются, например при температурной 
сборке или при сборке гидрозапрессовкой, коэффициент трения 
повышается. Еще больший эффект повышения коэффициента тре
ния достигается осаждением в процессе химического никелирова
ния на поверхности вала тонкого слоя из твердых частиц карбида 
бора или карбида кремния; такой слой повышает коэффициент 
трения/в соединениях с натягом до 0,45...0,70.

При нагружении соединения изгибающим моментом М  
(рис. 5.4), согласно приближенной расчетной модели, полагают, 
что на равномерную эпюру давлений р  от посадки накладывается
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Рис. 5.4. Эпюры давлений в соединении с натягом при нагружении 
изгибающим моментом М\
р — давление от натяга; р\ — давление от момента М

эпюра давленийр\, вызванная изгибающим моментом М. При этом 
одна половина изгибающего момента М  воспринимается верхней 
частью соединения, а другая половина момента —  нижней. При
ближенно максимальное значение давления р\ от момента М  опре
деляют по формуле

_ 4 М  _ 12 М  
Р' ~ п  2 W ~  ndl2 ’

где 4 / п —  множитель, учитывающий серпообразный характер 
распределения по окружности давления р\ [31] (см. рис. 5.4, сече
ние A -A ); W = dl2/ 6 —  момент сопротивления изгибу осевого 
прямоугольного сечения d  х /.

В качестве критерия работоспособности соединения принимают 
условие нераскрытая стыка, т. е. считают, что в любой точке на по
верхности контакта после приложения к соединению момента М  
должно остаться некоторое давление. Для такой расчетной модели 
условие работоспособности соединения следующее: р>  р\.
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Согласно этому условию, при р  > 12А/Длб?/2) или М <
< прс112/12 минимальное давление, необходимое для восприя
тия соединением изгибающего момента,

5-12 М  
^  ш112

(5.2)

При одновременном нагружении соединения осевой силой Га, 
вращающим моментом Т  и изгибающим моментом М  необходи
мым является большее из двух давлений, полученных по форму
лам (5.1) и (5.2).

Натяги и посадки. Формула Ляме. Из курса «Сопротивле
ние материалов» [39] известно решение (формула Ляме) для 
напряжений и деформаций толстостенных труб под действием 
внутреннего и внешнего давлений. Это решение получено в пред
положении, что длина трубы существенно больше ее радиуса, ма
териал трубы однороден, поверхности контакта идеально гладкие. 
Применяя это решение к расчету соединений с натягом цилиндри
ческих деталей, считают, что расчетный (теоретический) натяг N  и 
давление р  на стыке деталей связаны зависимостью Ляме, которая 
взята за основу для расчетов соединений с натягом при выборе 
посадки:

N  = 103 pd ГС-1+ 3
•2 /

(5.3)

где N  — расчетный (теоретический) натяг, мкм; р  — давление на 
поверхности контакта деталей соединения, МПа;Сь С2 — коэф
фициенты,

_ ! + (</,/ ¿ )2 . _ 1 + ( ^ 2)2 , м  .

1 \ - i d J d ) 2 2 ¡ - (¿ //¿ /2)2 Ц2’

d — номинальный посадочный диаметр соединения, мм; d̂  — диа
метр отверстия в охватываемой детали (в вале), мм; с/2 —  наружный 
диаметр охватывающей детали (ступицы), мм (рис. 5.5); Е\, Е2 — 
модули упругости, МПа; ць ц2 — коэффициенты Пуассона матери
алов охватываемой и охватывающей деталей; индекс 1 — для охва
тываемой детали (вала), индекс 2 — для охватывающей детали 
(ступицы). Модули упругости и коэффициенты Пуассона приведе
ны в табл. 5.2.
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Охватываемая 
деталь (вал)

Охватывающая деталь 
(ступица, втулка)

Г'!

1

Рис. 5.5. Схема соединения с натягом по цилиндрической поверхности 
диаметром б

Таблица 5.2

Значения модулей упругости Е и коэффициентов Пуассона ц

Материал Е  • 10~5, МПа Р
Сталь 2,1 0,3
Серый чугун 1,4 0,25
Бронза и 0,33
Алюминиевые сплавы 0,78 0,32
Титановые сплавы 1,0 0,33

Если в формулу Ляме (5.3) подставить минимальное давле
ние р, найденное по формулам (5.1) и (5.2), получим минимальный 
расчетный натяг А ^ ,  необходимый для обеспечения работоспособ
ности соединения. Измеряемый по вершинам микронеровностей 
посадочных поверхностей деталей соединения (до сборки) мини
мальный натяг А/* „¡п и соответствующий минимальный расчетный 
натяг Ыаап связаны зависимостью

N„ тт = А̂тт + и . (5.4)

Поправка и  учитывает способ сборки и условия эксплуатации со
единения:
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и = и к + ц + и а ,

где ик — поправка, учитывающая обмятие (срез) микронеровно
стей при сборке, мкм; и, —  поправка, учитывающая снижение 
натяга вследствие нагрева или охлаждения деталей соединения во 
время работы, мкм; 1/а —  поправка, учитывающая уменьшение 
натяга в быстровращающихся соединениях, мкм.

Поправки определяют по следующим формулам:

£/я = \,2{Ягх +1&2) «5 ,5 {Яа\ + Яа2),

где Яа\, Яа2 —  среднеарифметические отклонения профилей; Яг\, 
Яг2 — высоты микронеровностей, мкм [31], посадочных поверхно
стей вала и ступицы соответственно;

и,=с1[а 2(г2- 0 - а , ( ? , - О ] - 1 0  3>

где а,], а2 — коэффициенты линейного расширения материала вала 
и ступицы соответственно, 1/°С (см. ниже); б, Ь, Г — средние ра
бочие температуры вала, втулки и окружающей среды соответ
ственно, °С; (I — посадочный диаметр, мм;

с / „ = ^ 0 !-<г,2)(з+ц),
Е

Л

где р —  плотность материала ступицы, кг/м ; со —  угловая ско
рость, с-1; с/, с12, с!\ — диаметры (см. рис. 5.5), мм; р — коэффици
ент Пуассона материала ступицы; Е  — модуль упругости материа
ла ступицы, МПа (см. табл. 5.2).

Поправку и  учитывают не только для минимального, но и для 
любых других натягов.

Размеры, проставляемые на чертежах деталей или соединений 
в миллиметрах, называют номинальными. Измеряемый после изго
товления (точения, шлифования и т. п.) действительный размер 
готовой детали лишь случайно может точно совпасть с заданным 
номинальным. Обычно он отличается от номинального и является 
случайной величиной, т.е. в партии идентичных соединений дета
ли этих соединений могут иметь некоторое рассеяние (разброс) 
действительных размеров относительно номинальных. Экономи
чески целесообразные предельные отклонения размеров деталей 
определены единой системой допусков и посадок, установленной 
ГОСТ 25346-82 и ГОСТ 25347-82. Разность между наибольшим и

100



5.2. Соединения по цилиндрическим и коническим поверхностям

наименьшим предельными размерами деталей, установленными 
стандартами, называется допуском. Характер сопряжения (посад
ки) деталей с цилиндрической посадочной поверхностью зависит 
от действительных размеров диаметров сопрягаемых поверхностей 
охватываемой детали (вала) и охватывающей детали (ступицы, 
втулки), т. е. характер посадки определяется сочетанием полей до
пусков диаметра вала и диаметра отверстия в ступице. Если диа
метр отверстия ступицы меньше диаметра вала, то после сборки 
получается соединение с натягом.

Существует две системы образования посадок: система отвер
стия и система вала. Система отверстия более распространена в 
машиностроении, так как при ее использовании ассортимент ин
струментов для точной обработки отверстий в ступицах меньше и 
расходы на изготовление деталей соединений ниже.

В основе системы отверстия лежит неизменность поля допус
ка отверстия данного диаметра, т. е. установленные стандартами 
предельные отклонения (поле допуска) для данного диаметра от
верстия одинаковы для любых посадок. Различные посадки (с за
зором, натягом и переходные) при данном номинальном диаметре 
посадки создаются путем изменения предельных отклонений (поля 
допуска) размера диаметра вала. Отверстие в этой системе назы
вают основным, его поле допуска обозначают Н. Нижнее отклоне
ние Е1 размера основного отверстия равно нулю, а поле допуска 
ТО основного отверстия располагается выше номинального диа
метра посадки, причем верхнее отклонение основного отверстия 
ЕБ = ТО. Величина допуска ТО увеличивается с ростом диаметра 
и квалитета (с повышением квалитета от 0 до 17 снижается сте
пень точности). Для общего машиностроения применяют квалите- 
ты от 5 до 11. В соединениях с натягом взаимное положение полей 
допусков деталей должно быть такое: выше поля допуска диаметра 
отверстия располагается поле допуска 77/ диаметра вала (рис. 5.6). 
При данном номинальном диаметре с1 каждой стандартной посадке 
с натягом в системе отверстия (ГОСТ 25347-89 и ГОСТ 25346-89) 
соответствуют определенные значения минимального Ип-тт и
максимального Лоттах стандартных натягов:

N.СТ ГП1Г1 -Л/ст шах —

где ДО, ея — верхнее отклонение соответственно отверстия и вала; 
е/ — нижнее отклонение вала.
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Рис. 5.6. Поля допусков в системе отверстия деталей соединений с натягом:
ТВ —  поле допуска на размер диаметра отверстия; Тс1 —  поле допуска на 
размер диаметра вала

При изготовлении большой партии одинаковых деталей диа
метр посадочной поверхности является случайной величиной и 
имеет рассеяние (разброс), которое в пределах поля допуска близ
ко к нормальному распределению Гаусса. Натяги также подчиня
ются распределению Гаусса (рис. 5.7). Вероятность появления в 
производстве валов и отверстий с размерами посадочных поверх
ностей, близкими к предельным отклонениям, очень мала; еще 
меньше вероятность сочетания в одном соединении валов и отвер
стий с предельными размерами. Пренебрегая такими маловероят
ными сочетаниями в распределении возможных натягов (отбро
шенные зоны заштрихованы на рис. 5.7) и допуская тем самым 
определенную вероятность «разрушения» соединений (риск появ
ления больших или меньших натягов), получают увеличение ми
нимального и снижение максимального натягов у стандартных по
садок. Это позволяет применить другую посадку с меньшим 
максимальным натягом NCT шах, что благоприятно для прочности 
деталей. Полученные таким образом натяги называют вероятност
ными и обозначают Np. При нормальном законе распределения 
натягов

А̂р min N„ m UpSfj, Np max — N CT m + UpSpj, 

где Np mjn, N Pmax —  минимальный и максимальный вероят
ностные натяги при надежности Р и степени риска 1 —Р ; N Pm =
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= N1 * с т  т

N  + ы1 у с т  ш а х  1 1 у с т  Ш1П средний натяг; и? — квантиль нор

мального распределения; 5 й, = ^ ( г о ) 2 + (га )2
6

среднее квад

ратическое отклонение натяга. Надежность (вероятность «нераз- 
рушения», вероятность безотказной работы) можно оценить при 
большой партии идентичных соединений как отношение числа 
«неразрушившихся» соединений, т. е. выдержавших заданную на
грузку, к общему числу испытанных соединений.

Рис. 5.7. Плотность / (Л̂ ) распределения натягов N

Квантиль нормального распределения иР принимает следу
ющие значения в зависимости от вероятности «неразрушения» Р 
(надежности) [3]:

Р .......  0,9 0,95 0,97 0,99 0,995 0,997 0,998 0,9986 0,999
.... 1,28 1,64 1,88 2,33 2,58 2,75 2,88 3,00 3,09

В табл. 5.3 приведены значения вероятностных натягов для ря
да посадок в системе отверстия при вероятности «неразрушения» 
Р = 0,9986 (нР =3,0); обычно для изделий общего машинострое
ния такая надежность считается достаточной. Стандартная посадка 
обеспечивает передачу всеми соединениями заданной нагрузки со 
100%-ной гарантией (Р = 1,0), если выполнено условие

N  ■ > N  •1 ’ СТ ГП1П —  1 у И Ш1П •
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Значения вероятностных натягов для посадок в системе отверстия
Таблица 5.3

Интервал
номинальных

Значение вероятностного натяга Л ^ р ^  /Л ^ р тах мкм , для посадки

диаметров 
посадок, мм Н 1 1 р 6 Н 1 / г 6 Я 7 М Н 1 Ы ннтв Н И Л Н Н и ! Н И V I Н И х в Н Н х 1 Н И  у ! т ы Я8/м8 Я 8 М Я8Я8

18...24 6/30 12/36 19/43 20/50 — — 26/56 32/62 38/62 39/69 48/78 9/48 18/64 31/77 50/96

24...30 6/30 12/36 19/43 20/50 25/49 26/56 33/63 40/70 48/72 49/79 60/90 9/48 25/71 41/87 65/111

30...40 7/36 15/44 24/53 25/61 29/58 30/66 42/78 50/86 61/90 62/98 76/110 13/59 32/88 52/108 84/140

40...50 7/36 15/44 24/53 25/61 35/64 36/72 52/88 63/99 78/107 79/115 96/132 13/59 42/98 69/125 108/164

50...65 9/44 18/53 30/65 32/74 43/78 45/87 66/108 81/123 99/134 101/143 123/165 18/72 54/120 89/155 139/205

65...80 9/44 20/55 36/71 38/80 52/87 54/96 81/123 99/141 123/158 125/167 153/195 24/78 70/134 114/178 178/242

80...100 10/51 24/65 44/85 46/96 64/105 66/116 99/149 121/171 151/192 153/203 189/239 29/93 86/162 140/216 220/296

100...120 10/51 27/68 52/93 54/104 77/118 79/129 119/169 147/196 183/224 185/235 229/278 37/101 106/182 172/248 272/348

120...140 12/59 32/79 61/108 64/120 91/138 94/150 142/198 174/230 217/264 220/276 272/328 43/117 126/214 204/292 320/410

140...160 12/59 34/81 69/116 72/128 103/150 106/162 162/218 200/256 249/296 252/308 312/368 51/125 146/234 236/324 370/460

160... 180 12/59 37/84 77/124 80/136 115/162 118/174 182/238 224/280 279/326 282/338 352/408 59/133 166/254 266/354 420/510

180...200 14/69 41/95 86/140 89/155 130/184 133/199 203/269 251/317 314/368 317/387 392/458 66/152 185/287 299/401 469/571

200...225 14/69 44/98 94/148 97/163 144/198 147/213 225/291 277/341 349/403 352/418 437/503 74/160 207/309 334/436 524/626

225...250 14/69 48/103 104/158 107/173 160/214 163/229 251/317 307/373 389/443 393/485 487/553 84/170 233/335 374/476 589/691

250...280 15/77 53/115 117/179 121/195 177/239 181/255 278/352 348/422 434/496 438/512 543/617 95/191 258/372 418/532 653/767

280...315 15/77 57/119 129/191 133/207 199/261 203/277 313/387 388/462 484/546 488/562 613/687 107/203 293/407 468/582 733/847

П р и м е ч а н и е .  Наиболее предпочтительные посадки обведены рамкой, предпочтительные посадки подчеркнуты.
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Если допускается определенная степень риска ( Р < 1), то при 
подборе стандартной посадки следует выполнить условие

N Р тт > к и тт 9

значение Лфтщ вычисляют по формуле (5.4).
Понятия случайной величины, распределения случайных ве

личин, плотности распределения, квантили и другие рассмотрены 
в работе [3].

Прочность деталей соединения. После сборки соединения на 
поверхности контакта (посадочной поверхности) деталей соедине
ния возникает нормальное давление, которое в первом приближе
нии считают равномерно распределенным. Используя теорию тол
стостенных труб, напряжения в деталях соединения приближенно 
рассчитывают как в толстостенном цилиндре, который нагружен 
внешним и внутренним давлением, торцы цилиндра свободны от 
напряжений, поперечные сечения остаются плоскими. При таких 
допущениях напряжения в деталях соединений с натягом можно 
определять по формуле Ляме [39].

Эпюры распределения в поперечном сечении деталей соедине
ния нормальных напряжений окружного а, и нормальных напряже
ний радиального аг направлений, согласно решению Ляме, имеют 
вид, показанный на рис. 5.8; вдоль оси соединения и по центрально
му углу напряжения не изменяются.

Наибольшие напряжения возникают вблизи внутренней по
верхности охватывающей детали и, согласно решению Ляме, при 
внутреннем давлении р

+С12
V,- = ~Р\ а <=р  а 2 _ й 2 • (5‘5)

При использовании одинаковых материалов для изготовления 
деталей соединения обычно более слабым элементом оказывается 
охватывающая деталь (ступица детали, насаженной на вал). Ее рас
чет на прочность можно проводить в следующем порядке.

Для стандартной посадки, подобранной по нагрузочной спо
собности, находят Лоттах или Аф тах и, вводя поправку и ., по 
формуле (5.4) определяют максимальный расчетный натяг:

N  =Ы1 у тах 1 у ст тах и ,  или А̂тах — Л̂ р тах и .
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Рис. 5.8. Эпюры напряжений стг и а, в деталях соединения с натягом

Используя формулу Ляме (5.3), вычисляют максимальное дав
ление на поверхности контакта при максимальном натяге:

Р  шах
-ю -3

¿ ( С , /£ ,+ С 2/ £ 2) '

Далее по формулам (5.5) находят соответствующие макси
мальные напряжения:

_  _  
шах — ~  Ртах > ^7  шах Р т ах Д  2 *

Наибольшие эквивалентные напряжения по теории прочности 
максимальных касательных напряжений

а экв шах
шах

1 - д а 2)2 '

Напряжения стэкв тах и а, тах не должны (по возможности) пре
вышать предела текучести стт2 материала охватывающей детали.
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Появление пластических деформаций в деталях соединений с 
натягом не является во всех случаях недопустимым. Опыт свиде
тельствует, что надежные соединения с натягом получают и при 
наличии небольшой пластической зоны вблизи внутренней по
верхности ступицы. Давление на поверхности контакта, соответ
ствующее началу пластических деформаций на внутренней по
верхности ступицы,

(5.6)

где стт2 — предел текучести материала охватывающей детали 
(ступицы).

Увеличение Дй?2 наружного диаметра охватывающей детали
(ступицы, втулки), вызванное растяжением от давления р, можно 
определить по формуле

2рЛ2
Ег [ ( ¿ г !  Л )2 - 1 ] '

Г

Приведенные выше формулы основаны на предположении, 
что давление на поверхности контакта деталей соединения равно
мерно распределено по этой поверхности.
Расчеты методом конечных элементов и 
эксперименты показывают, что давление в 
направлении оси соединения распределяют
ся неравномерно. Примерный характер рас
пределения контактных давлений по длине 
ступицы показан на рис. 5.9 [15]; здесь име
ет место концентрация напряжений (давле
ния) у торцов ступицы.

Концентрация напряжений при дей
ствии циклических переменных нагрузок 
приводит к разрушению вала при напряже
ниях ниже предела выносливости гладкого 
образца без концентрации напряжений; учет 
концентрации напряжений при расчетах со
единений с натягом рассмотрен в работах 
[1, 14]. Для снижения концентрации напря

жений наиболее часто применяют следующие способы: ограниче
ние относительной длины соединения (/ < 1,2 ¿7); утолщение под-

/

Рис. 5.9. Распределе
ние контактных давле
ний р вдоль оси соеди
нения с натягом
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а

Рис. 5.10. Конструктивные способы снижения концентрации напряже
ний в соединениях с натягом:
1 — вал; 2 — ступица

ступичной части вала с плавным переходом (рис. 5.10, а); приме
нение разгружающих выточек на торцах охватывающей детали 
(рис. 5.10, б) и др.

Технологические расчеты. Необходимая сила при сборке за
прессовкой определяется выражением

Fn — ксИ /?тах / , ,

где p max —  давление, соответствующее максимальному N CT max или 
максимальному вероятностному NP max натягу для выбранной по
садки; / ,  —  коэффициент трения при прессовании (при сборке за
прессовкой принимают для материалов: сталь-сталь / ,= 0 ,2 2 ;  
сталь-чугун / ,= 0 ,1 4 ;  сталь-бронза или сталь-латунь/, = 0,1). 
Сила, развиваемая прессом, должна быть больше Fn.

Температура нагрева, °С, охватывающей детали при темпера
турной (тепловой)сборке

N P max + А.,
t2 =20 °С+ / ;

a 2d ■ 103

температура охлаждения, °С, охватываемой детали при сборке 
охлаждением
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6 =20 °С - гпах +

оцй? • 103

где Д3 —  зазор, мкм, необходимый для обеспечения легкости сбор
ки, который принимают равным допуску 1Т для квалитета в  по 
ГОСТ 25346-89 (Д3 « 5...25 мкм); а |,  аг — температурные коэффи
циенты линейного расширения охватываемой и охватывающей де
талей, в среднем они имеют следующие значения, °С_1: для стали — 
12 • 10 6, для чугуна — 10,5 • 10 6, для бронз —  17 • 10 6, для алюми
ниевых сплавов — 23 • 10-6.

Температура нагрева не должна быть выше температуры от
пуска, при которой снижаются твердость и прочность деталей или 
происходят структурные изменения в материале (например, для 
цементованных с последующей закалкой сталей эта температура 
достигает примерно 230 °С, а для бронзы —  200 °С). Охватывае
мую деталь охлаждают сухим льдом (углекислотой), температура 
испарения которого равна -79 °С, или жидким воздухом с темпе
ратурой испарения-196 °С.

При гидрозапрессовке давление масла должно составлять 
(1,4... 1,9)/?тах, где р тах —  давление в соединениях на сопрягае
мых поверхностях при наибольшем вероятностном натяге Л̂ Ргаах 
для выбранной посадки.

Пример. Выбрать стандартную посадку для передачи заданной 
нагрузки. Косозубое цилиндрическое колесо передает на вал номиналь
ный вращающий момент Т  = 400 Н м. На зубья колеса действуют силы:
окружная Г, =4000 Н, радиальная 6) =1500 Н и осевая Д ,= 1000  Н;
точка приложения этих сил расположена в середине зубчатого венца ко
леса на диаметре с1н,  Размеры деталей соединения даны на рис. 5.11. Ма
териал колеса и вала — сталь 40Х; термообработка —  улучшение; твер
дость поверхности —  240...260 НВ; пределы текучести стт| = сгт2 = 650
МПа. Сборка осуществляется запрессовкой.

Р е ш е н и е .  Принимаем коэффициент запаса сцепления 5 = 3. Коэффи
циент трения /  = 0,08 (см. табл. 5.1), так как детали соединения стальные 
без покрытий и сборка осуществляется под прессом (запрессовка). Дей
ствующий на соединение изгибающий момент от осевой силы Р а на коле
се М  = Р ас1„ /2  = Д Д ,./2  = 1000-200 /2=  = 100000 Н мм.

Необходимое давление для передачи вращающего момента Т  и осе
вой силы Га определяем по формуле (5.1):
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Р\ ~
S J ( 2 T / d  = f + F 2 з д/(2 -4 -1 0 3/6 0 ) 2 +1 ООО2

п  d l f 3 ,14 -60-56-0 ,08
= 47,5 МПа.

Необходимое давление для восприятия изгибающего момента М  из 
условия нераскрытая стыка находим по формуле (5.2):

S  Л 2 М  3-12-100000 , по, > ---------= ---------------- = 6,09 МПа.
ndl2 ЗД4-60-562

Для дальнейшего расчета в качестве необходимого давления р  выби
раем большее значение, т. е. р - р х -  47,5 МПа.

Необходимый расчетный теоретический натяг вычисляем по форму
ле Ляме (5.3):

N  = \ 0 3p d
v Е\ Е 2 j

Посадочный диаметр соединения ¿7 = 60 мм (см. рис. 5.11), вал 
сплошной стальной с параметрами: ¿7 = 60 мм, <7, = 0 , ^ = 0 , 3 ,  Е х =

= 2,1-105 МПа; ступица зубчатого колеса стальная с параметрами: 

d 1 - 9 5  мм, ¿7 = 60 мм, ц 2 = 0 ,3 , £ 2 = 2 ,Ь 1 0 5 МПа. Условно принимаем 
наружный диаметр d 2 охватывающей детали равным диаметру ступицы 
зубчатого колеса. Тогда

Ы А / d f  1+(Q/60)2 о :
1 - { d j d f  1 1 - (0 /6 0 )2

1 -0 ,3

\ + ( d / d 2 f  _  1 + (60/95)2 

1 - ( d / d 2 f  + ^ 2 ”  1 — (60/95)2
+ 0,3 = 2,63.

При этих параметрах необходимый расчетный теоретический натяг

N  - \ 0 3 -47,5-60
/ 0,7

2,1•105 + 2,63
2,1 • 105 J

= 45,2 мкм.

Поправка на обмятае микронеровностей

U R = 5,5(7?«! +Т?а2) = 5 ,5(0,8+1,6) = 13,2 мкм,

где ЯаЛ = 0,8 мм и R a 2 = 1,6 мм согласно рис. 5.11.
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5.2. Соединения по цилиндрическим и коническим поверхностям

Рис. 5.11. Соединения с натягом вала 1 и косозубого цилиндрического 
колеса 2

Температурную и, и скоростную и ш поправки принимаем равными 
нулю.

Минимальный измеренный натяг, требуемый для передачи заданной 
нагрузки,

Мн = N  + иц + и, + (/м = 45,2 + 13,2 + 0 + 0 = 58,4 мкм.

Давление на поверхности контакта, при котором эквивалентные 
напряжения в ступице колеса достигают предела текучести материала 
ступицы а т2 — 650 МПа, находим по формуле (5.5):

¿ г -Л 2 ,<п952-6 0 2рТ- а г7——-— = 650------- -— = 195,4 МПа.
т т2 2(11 2-952

Расчетный натяг, соответствующий давлению рт, т. е. натяг, при ко
тором эквивалентные напряжения у внутренней поверхности ступицы 
достигнут предела текучести материала ступицы,

Ыт = ^ N = ^ ^ 4 5 , 2  = 185,9 мкм.

С учетом поправок и к, II, и 1/ы максимально допустимый измерен
ный натяг по условию отсутствия зон пластических деформаций у охваты
вающей детали (ступице зубчатого колеса)
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Глава 5. Соединения деталей с натягом

Л̂]ТШХ т — N.t. + Uк + Ut + и ш — 185,9 + 13,2 + 0 + 0 — 199,1 мкм.

Принимаем систему отверстия. Допускаем вероятность появления 
(риск появления) больших и меньших натягов 0,14 %, т. е. принимаем 
надежность Р = 0,9986 (см. с. 103). Тогда минимальный Лф|ТШ1 и макси
мальный УУр max вероятностные натяги искомой посадки должны удовле
творять условиям

min — ^ Р  min » ^Утах т — ^ Р  max •

Согласно табл. 5.3, из числа рекомендуемых стандартных посадок 
пригодна посадка 060 Hl/ul, для которой вероятностный минимальный 
измеренный натяг jVpmin=66MKM больше минимального измеренного
натяга, требуемого для передачи заданной нагрузки (NH mm =58,4 мкм), а 
максимальный вероятностный натяг 7VPmax=108 мкм меньше макси
мального натяга по условию отсутствия пластических деформаций у сту
пицы колеса (/V,mx т =199,1 мкм).

Прочность деталей соединения, в частности ступицы зубчатого ко
леса, проверять не надо, так как у выбранной посадки максимальный ве
роятностный натяг ЛГРтах =108 мкм. При таком натяге эквивалентные
напряжения в ступице будут меньше предела текучести материала ступи
цы, поскольку они достигают предела текучести при натяге 199,1 мкм.



Г л а в а  6

ШПОНОЧНЫЕ И ШЛИЦЕВЫЕ СОЕДИНЕНИЯ 

6Л. Шпоночные соединения

Общие сведения. Шпоночные соединения (рис. 6.1) приме
няют для передачи вращающего момента между валом и ступицей 
насаженной на вал детали, например зубчатого колеса, шкива, ма
ховика и т. п. Вращающий момент между деталями соединения 
передается с помощью специальной детали — шпонки (рис. 6.2).

Шпоночные соединения подразделяют на ненапряженные, 
осуществляемые призматическими (рис. 6.1, а), сегментными 
(рис. 6.1,6) или цилиндрическими (рис. 6.1, г) шпонками, и напря
женные, осуществляемые клиновыми шпонками (рис. 6.1, в).

Различают неподвижные и подвижные шпоночные соедине
ния. В неподвижных соединениях ступицы не могут перемещаться 
по валу в осевом направлении. В подвижных соединениях такое 
перемещение возможно; в этом случае используют достаточно 
длинные направляющие шпонки, которые крепят к валу винтами. 
В машиностроении основное распространение имеют ненапря
женные неподвижные шпоночные соединения как более простые в 
изготовлении.

В напряженных шпоночных соединениях используют клино
вые шпонки; они вызывают радиальное смещение ступиц относи
тельно валов, что приводит к появлению дисбаланса; клиновые 
шпонки в настоящее время применяют редко, поэтому здесь они 
не рассматриваются (см. [31]).

Соединения призматическими шпонками. Эти соединения 
(см. рис. 6.1, а) наиболее широко применяют в машиностроении. 
Призматические шпонки стандартизованы, их размеры выбирают 
по ГОСТ 23360-78.
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Рис. 6.1. Шпоночные соединения:
а — призматической шпонкой; 6 — сегментной шпонкой; в — клиновой шпонкой; г — цилиндрическими шпонками



6.1. Шпоночные соединения

Рис. 6.2. Виды наиболее часто применяемых шпонок:
а — призматические с плоскими торцами; б — призматические с закруглен
ными торцами; в — сегментные; г — цилиндрические

Преимущества соединений призматическими шпонками: про
стота конструкции и низкая стоимость.

Недостатки: вал и ступица ослаблены шпоночными пазами; в 
зоне шпоночного паза возникает концентрация напряжений, что 
снижает сопротивление усталости деталей соединений; трудно 
обеспечить их взаимозаменяемость, последнее вызывает необхо
димость ручной подгонки или подбора шпонки по пазу; надеж
ность соединений при действии ударных, реверсивных и цикличе
ских нагрузок невысока.

Шпонки общемашиностроительного назначения обычно изго
товляют из углеродистых сталей 45 и 50. В соединениях, нагру
женных крутильными ударами, применяют шпонки из легирован
ных сталей, например из стали 40Х, с термической обработкой до 
твердости 35...45 НЯС.

Ширину Ь и высоту к обыкновенных призматических шпонок 
(см. рис. 6.1, а и 6.2, а, б) выбирают по ГОСТ 23360-78 в зависимости 
от посадочного диаметра б соединения. Концы шпонок могут быть 
плоскими (см. рис. 6.2, а) или скругленными (см. рис. 6.2, б); шпонки 
со скругленными концами применяют чаще.
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Глубина врезания шпонки в ступицу к = 0,43/г при <7 <40 мм 
и к = 0,47/г при ¿/ > 40 мм. В приближенных расчетах принимают 
глубину паза для шпонки в валу «0,6/г, в ступице к -  0,4А (см.
рис. 6.1, а). Обычно призматические шпонки вставляют в паз вала 
с натягом без дополнительного крепления, а в паз ступицы —  с не
большим зазором.

Наиболее просто осевое фиксирование шпонки на валу можно 
осуществить с помощью глухого паза, выполненного концевой 
(пальцевой) фрезой (рис. 6.3, а). Предпочтительно изготовление 
шпоночного паза на валу дисковой фрезой (рис. 6.3, б). При этом

R

Рис. 6.3. Шпоночные пазы в валу, изготовленные концевой {а) и диско
вой (б) фрезами

достигаются более высокая точность выполнения размера b шпо
ночного паза и меньшая концентрация напряжений, однако осевая 
фиксация шпонки менее надежна. Пазы в ступице выполняют 
долблением (строганием) или протягиванием одношлицевой про
тяжкой.

Действующий на соединение вращающий момент Т  вызывает 
напряжения среза тср в шпонке по сечению А—А (рис. 6.4) и напря
жения смятия а см на боковых гранях шпонки и пазов ступицы и 
вала. При стандартизации размеры поперечного сечения шпонок 
(b и И), а также глубину врезания шпонок в ступицу и в вал при
нимают таким образом, чтобы несущую способность соединения 
определяли напряжения смятия на боковых гранях шпонки.
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6.1. Шпоночные соединения

Рис. 6.4. Расчетные схемы соединений с призматической (а) и цилин
дрической (б) шпонками

Для упрощения расчетов считают, что напряжения смятия 
(давление) а см распределены равномерно по площади контакта 
боковых граней шпонок и шпоночных пазов (рис. 6.4, а), а плечо 
равнодействующей этих напряжений равно 0,5с1 (с! —  диаметр ва
ла). Давлением на рабочих поверхностях шпонок и пазов, возни
кающим при посадке шпонок в паз вала с натягом, пренебрегают. 
При этих упрощениях напряжения смятия на боковых рабочих 
гранях шпонки или паза в ступице, насаженной на вал детали, 
находят по формуле

27М03 
сИрк ’

(6.1)

а условие прочности имеет вид

СТсм^Мсм» (6-2)

где Т  — вращающий момент, Н-м; с1 — посадочный диаметр, мм; 
/р —  рабочая длина шпонки (см. рис. 6.2), мм; к — глубина врезания
шпонки в ступицу, мм; [а]см = стт/£  —  допускаемые напряжения
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смятия для менее прочного материала шпонки, вала или ступицы, 
МПа (а т — предел текучести, МПа; 51 —  коэффициент запаса).

При нереверсивной нагрузке, мало изменяющейся по значе
нию, принимают 5 = 1,9...2,3, а при частых пусках и остановах 
£ = 2,9...3,5; при реверсивной нагрузке коэффициент запаса по
вышают на 30 %.

Наиболее часто вал и ступица изготовлены из углеродистой ста
ли, а шпонка —  из чистотянутой стали 45; тогда принимают 
а т =350 МПа. В случае применения для ступиц других материалов
соответственно изменяется значение <хг (подробнее см. [2]).

Соединения сегментными шпонками. Сегментные шпонки 
(см. рис. 6.1, б и 6.2, в) по ГОСТ 24071-97 распространены меньше 
призматических; их используют при серийном и более крупных 
масштабах производства.

Для сегментных шпонок пазы на валах обрабатывают дисковы
ми фрезами, калиброванными по ширине Ь, с точностью и произво
дительностью более высокими, чем для призматических шпонок. 
Шпонки изготовляют из чистотянутых сегментных профилей. Паз в 
ступице получают так же, как в соединениях с призматическими 
шпонками, —  долблением (строганием) или протягиванием од
ношлицевой протяжкой.

Преимуществами соединений с сегментными шпонками явля
ются: простота конструкции, взаимозаменяемость и технологич
ность (вследствие высокой точности изготовления не требуется 
ручной подгонки или подбора шпонки по пазу), исключение ее 
перекоса (выворачивания) благодаря устойчивому положению 
шпонки в глубоком пазу вала.

Недостатки: ослабление вала вследствие наличия глубокой 
канавки под шпонку на валу; ограничение нагрузочной способно
сти соединения вследствие малой длины шпонок.

Сегментные шпонки характеризуются двумя основными па
раметрами (см. рис. 6.1, б и 6.2, в): шириной Ь и диаметром Б  заго
товки. При том же посадочном диаметре соединения ширину Ь и 
глубину к врезания в ступицу выбирают так же, как для призмати
ческих шпоночных соединений. Высота шпонки /г«0,4Г>, длина
/ » Д  расчетная длина /р « I.

Соединения с сегментными шпонками рассчитывают так же, 
как соединения с призматическими шпонками, т. е. по напряжени
ям смятия (см. формулы (6.1) и (6.2)).
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6.2. Шлицевые (зубчатые) соединения

Цилиндрические шпонки. Цилиндрические шпонки (штиф
ты) по ГОСТ 3128-70 и ГОСТ 12207-79 применяют при свобод
ном доступе к торцу соединения (см. рис. 6.1, г и 6.2, г). Отверстия 
под эти шпонки параллельны оси вала; их обрабатывают после 
сборки вала и ступицы (половина отверстия сверлится на валу, по
ловина — в ступице), обеспечивая посадку шпонки в отверстие с 
натягом. В первом приближении принимают диаметр шпонки 
с1ш « (0 ,13...0 ,\6)с1,расчетную длину /р « (3 ...4 )й?ш, где с1 —  диа
метр вала (посадочный диаметр соединения).

Установка нескольких шпонок в одном соединении повышает 
несущую способность соединения практически пропорционально 
числу установленных шпонок благодаря тому, что совместная об
работка отверстий для шпонок на валу и в ступице обеспечивает 
равномерное распределение нагрузки между шпонками. Необхо
димое число шпонок лш определяют из условия прочности рабо
чих поверхностей на смятие. Действующие напряжения смятия на 
цилиндрической поверхности шпонок диаметром с1ш (рис. 6.4, б) 
определяют с учетом неравномерности распределения напряжений 
смятия (серповидная эпюра) [21, 31].

При нагружении соединения вращающим моментом Т  число 
цилиндрических шпонок лш, необходимых для передачи этого мо
мента соединением, определяют по формуле

167М000 
2ш “  л ^ ш/р[а]см ’

где Т  — в Н • м; с1, с1ш, /р — в мм; [а]см — в МПа.
В связи с более точной расчетной схемой для цилиндрических 

шпонок значение [ст]см можно увеличить на 25...30 % по сравнению
с допускаемыми напряжениями смятия для призматических шпо
нок.

6.2. Шлицевые (зубчатые) соединения
Общие сведения. Шлицевые соединения (рис. 6.5) валов со 

ступицами различных деталей, таких как зубчатые колеса, шкивы, 
диски фрикционных муфт и т. п., применяют для передачи враща
ющего момента. В этом соединении на валу изготовляют выступы 
(зубья, шлицы), входящие во впадины (шлицы) ступицы.
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1 — вал шлицевой (зубчатый); 2 — ступица со шлицами (зубьями)

Преимущества шлицевых соединений по сравнению со шпо
ночными: высокая несущая способность благодаря значительно 
большей суммарной рабочей поверхности зубьев —  шлицев; вы
сокое сопротивление усталости вала вследствие незначительной 
концентрации напряжений; возможность применения высокоточ
ных и высокопроизводительных методов обработки шлицев в сту
пицах (протягиванием) и зубьев на валах (фрезерованием червяч
ными фрезами, шлифованием, как при нарезании зубьев зубчатых 
колес), что позволяет получить высокую точность центрирования 
и взаимозаменяемость деталей шлицевых соединений.

Недостаток заключается в высокой стоимости соединений 
вследствие сложности технологического оборудования (зубофре
зерные, протяжные и шлифовальные станки). Кроме того, следует 
отметить, что высокопроизводительные современные способы из
готовления шлицевых соединений экономически целесообразны 
лишь при крупносерийном производстве.

Различают следующие шлицевые соединения: неподвижные в 
осевом направлении для жесткого соединения валов с зубчатыми 
колесами, шкивами и другими деталями и подвижные соединения 
с возможностью относительного взаимного перемещения деталей 
вдоль оси соединения (вала) под нагрузкой или без нее. Примера
ми соединений, подвижных под нагрузкой, являются шлицевые 
соединения сверлильных шпинделей, карданных валов автомоби
лей и др. Без нагрузки перемещаются по шлицам валов передвиж
ные зубчатые колеса в коробках перемены передач, нагрузку они 
передают при фиксированном положении.

Шлицевые (зубчатые) соединения стандартизованы. При дан
ном диаметре соединения стандарты устанавливают число и раз
меры шлицев (зубьев), а также допуски на их размеры.
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По форме боковых рабочих поверхностей зубьев шлицевых 
соединений различают три основных типа соединений: прямобоч- 
ные, эвольвентные и треугольные.

В настоящее время наиболее распространены прямобочиые 
шлицевые соединения, в машиностроении их около 80 %. Соедине
ния с прямобочным профилем стандартизованы для валов диамет-

Рис. 6.6. Виды центрирования прямобочных шлицевых соединений:
а — по наружному диаметру £>; 6 — по внутреннему диаметру <1\ в — по боко
вым граням Ь

ром от 14 до 125 мм с числом зубьев от 
6 до 20 в зависимости от диаметра вала 
(ГОСТ 1139-80). В поперечном сечении 
профиль прямобочных шлицев (рис. 6.6 
и 6.7) очерчивается окружностью вы
ступов зубьев окружностью впадин 
диаметром б и прямыми, определяющи
ми ширину зубьев Ь. В прямобочных 
соединениях зубья (выступы) вала 
имеют постоянную толщину Ь, распо
ложены в радиальном направлении, 
входят во впадины (шлицы) соответ
ствующей формы в ступице. Стандар
том предусмотрены три серии соедине
ний: легкая, средняя и тяжелая. С переходом от легкой к средней и 
тяжелой сериям при одном и том же внутреннем диаметре б уве
личивается наружный диаметр Б  и число зубьев д, в связи в этим 
повышается несущая способность соединений. Соединения с пря- 
мобочными шлицами выполняют с центрированием по наружному 
диаметру Б  (рис. 6.6, а), по внутреннему диаметру б (рис. 6.6, б) и 
по боковым граням Ь (рис 6.6, в).

Т

Рис. 6.7. Прямобочное шли
цевое соединение при цен
трировании по наружному 
диаметру/) (расчетная схема)
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При выборе способа центрирования руководствуются значением 
нагрузки на соединение, требованиями по точности центрирования 
деталей соединения и технологией изготовления, принимая во вни
мание следующие рекомендации.

При центрировании по наружному (см. рис. 6.6, а) и внутреннему 
(см. рис. 6.6, б) диаметрам несоосность вала и ступицы меньше, чем 
при центрировании по боковым граням (см. рис. 6.6, в). Центрирова
ние по боковым граням обеспечивает более равномерное, чем при 
других способах центрирования, распределение нагрузки между 
зубьями, что повышает несущую способность соединения. Область 
применения этого способа центрирования ограничена ввиду невоз
можности точного изготовления шлицев в ступице при закаленных 
поверхностях, так как при современном уровне машиностроения 
экономически нецелесообразно шлифовать боковые грани шлицев 

в ступице.
Несущую способность шлицевых соединений и износостойкость 

шлицев можно также увеличить повышением твердости рабочей по
верхности (боковых граней) шлицев путем термообработки или дру
гим способом. При этом возникают сложности с окончательной об
работкой твердых поверхностей, так как обычно они поддаются 
только шлифованию. Круглое наружное шлифование шлицевых ва
лов не представляет никаких трудностей; сложнее шлифовать отвер
стия в ступицах по диаметру б и боковые грани зубьев шлицевых ва
лов; невозможно шлифовать боковые грани шлицев и впадины между 
шлицами (по диаметру В) у ступиц.

Если ступицу по поверхности отверстия и шлицам не обраба
тывают термически или обрабатывают до невысокой твердости 
(<350 НВ), то рекомендуется применять более технологичное цен
трирование по наружному диаметру (см. рис. 6.6, а). При этом в 
ступице точную центрирующую поверхность получают протяги
ванием, а на валу —  круглым шлифованием, что является наибо
лее точной и производительной операцией (80 % прямобочных 
шлицевых соединений центрируются по наружному диаметру). 
При невысокой твердости зубьев ступиц соединения можно при
менять и центрирование по боковым граням, тогда в ступице точ
ные боковые грани зубьев получают протягиванием, а на валу — 
шлифованием.

Для высоконагруженных соединений, особенно при стеснен
ных габаритах, высокая твердость рабочих поверхностей шлицев 
(закалка) является необходимой. В этом случае исправить неиз
бежную после термообработки поводку (искажение формы дета
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лей) и получить точные центрирующие поверхности можно шли
фованием. Когда отверстие в ступице имеет высокую поверхност
ную твердость, применяют центрирование по внутреннему диа
метру (см. рис. 6.6, б), обрабатывая центрирующие поверхности 
вала и втулки шлифованием; при этом получают наиболее высокую 
степень точности центрирования вала и ступицы.

Рис. 6.8. Виды центрирования эвольвентных шлицевых соединений: 
а — по боковым граням; б — по наружному диаметру

Более перспективны шлицевые соединения с эвольвентными 
зубьями — шлицами по ГОСТ 6033-80; их выполняют с центриро
ванием по боковым (рабочим) поверхностям (рис. 6.8, а) или по 
наружному диаметру с одновременным центрированием по боко
вым поверхностям (рис. 6.8, б); наиболее распространен первый 
способ центрирования.

Профиль эвольвентных шлицев, как и профиль зубьев зубча
тых колес эвольвентного зацепления, очерчивается окружностями 
вершин и впадин, а также эвольвентами. Отличие этого профиля 
заключается в увеличенном угле зацепления (30° вместо 20°) и 
уменьшенной высоте зуба {к — т вместо к = 2,25т, где т — мо
дуль зацепления (см. рис. 11.3)). По ГОСТ 6033-80 эти соединения 
предусмотрены для наружных диаметров в интервале 4...500 мм с 
т = 0,5...10 мм при числе зубьев г = 6...82.

Преимущества эвольвентных шлицевых соединений по срав
нению с прямобочными: повышенная прочность эвольвентных 
зубьев при изгибе вследствие утолщения зубьев у основания и при 
смятии из-за увеличенного числа зубьев; использование в произ
водстве меньшей номенклатуры фрез, поскольку эвольвентные 
шлицы одинакового модуля можно нарезать одной фрезой или 
долбяком, в то время как при изготовлении прямобочных шлицев 
для каждого размера и числа зубьев требуется отдельная фреза;
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возможность применения при обработке зубьев совершенных тех
нологических процессов, используемых для изготовления зубьев 
зубчатых колес.

Недостатки: высокая стоимость эвольвентных протяжек; более 
высокая трудоемкость шлифования эвольвентных шлицев.

Шлицевые прямобочные и эвольвентные соединения выпол
няют, как правило, прямозубыми.

Шлицевые соединения треугольного профиля (рис. 6.9), боль
шей частью неподвижные, применяют при стесненных габаритах в 
радиальном направлении. Эти соединения центрируют по боковым

Рис. 6.9. Шлицевое соединение треугольного профиля 
( а 2 = 30,36,45°; а , = а 2 - 180°/г)

сторонам зубьев; их изготовляют по отраслевым стандартам 
(например, ОСТ 100092-73).

Обычно применяют соединения треугольного профиля с чис
лом зубьев 15...70, модулем 0,2...1,6 мм и наружным диаметром 
5... 100 мм. При необходимости беззазорного соединения исполь
зуют конические соединения треугольного профиля с конусностью 
1:16 по впадине вала.

Виды отказов и критерии работоспособности. К основным 
видам отказов (выход из строя) шлицевых соединений относят из
нос и смятие рабочих поверхностей; возможны усталостные раз
рушения валов, разрывы втулок — ступиц с внутренними зубьями, 
а также срез зубьев.

Износ является следствием работы сил трения при микропе
ремещениях (взаимное относительное скольжение) контактирую
щих поверхностей в процессе работы. Скольжение и изнашивание 
происходят при отклонении от соосности вала и втулки (ступицы) 
вследствие неизбежных погрешностей изготовления, а также в ре
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зультате взаимного смещения вала и втулки под действием пере
менных или циркуляционных радиальных (поперечных) нагрузок 
и переменных изгибающего и вращающего моментов.

Наибольший износ наблюдается в шлицевых соединениях в 
условиях скудного смазывания и в абразивной среде, например в 
тракторах. Эффективными средствами повышения износостойко
сти соединения являются увеличение твердости контактирующих 
поверхностей, уменьшение зазоров, применение более плотных 
посадок, затяжка соединения, а также совершенная смазка в соче
тании с хорошим уплотнением.

Смятие рабочих поверхностей шлицев и срез зубьев могут 
происходить при больших перегрузках. Разрывы ступиц втулок 
возможны под действием распорных сил в соединениях с эволь- 
вентными или треугольными шлицами.

Расчет шлицевых соединений. Расчет проводят по двум кри
териям работоспособности: сопротивлению смятию и изнашива
нию [6]. Расчеты выполняют: а) по критерию смятия в качестве 
основного —  для большинства соединений, передающих только 
вращающий момент, и в качестве дополнительного —  для ответ
ственных соединений, подверженных циркуляционной нагрузке, 
когда кроме вращающего момента присутствуют изгибающий мо
мент и поперечные силы, вращающиеся относительно соединения;
б) по критерию износостойкости в качестве основного —  для со
единений, подверженных переменной циркуляционной нагрузке, 
когда на соединение помимо вращающих моментов действуют ра
диальные силы и изгибающие моменты.

Соединения, нагруженные только вращающим моментом 
(например, муфты), на износ не рассчитывают. В случаях, когда 
износ не допускается, проводится дополнительный расчет на от
сутствие износа при неограниченно большом числе циклов нагру
жений (расчет на безызносную работу).

После расчетов по этим критериям несущей способностью со
единения считается меньшая из полученных.

Упрощенный (приближенный) расчет шлицевых соединений 
по критерию смятия. Этот расчет является основным для шлице
вых (зубчатых) соединений. При расчете по критерию смятия ра
ботоспособность соединения проверяют по условию: действую
щие напряжения смятия а см на рабочих поверхностях зубьев не
должны превышать допускаемых [а]см. В приближенных расчетах 
напряжения смятия на рабочих поверхностях зубьев находят в
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предположении равномерного распределения напряжений смятия 
по рабочей поверхности зубьев при наибольшем вращающем мо
менте Т из числа длительно действующих. Неравномерность рас
пределения нагрузки между зубьями учитывают с помощью коэф
фициента кр н. Таким образом, основной расчет на смятие рабочих
поверхностей зубьев шлицевых соединений сводят к проверке 
условия

2000Ткп н
° , , =  ■ - Г (6.3)аСГ1гп1

где Т  —  расчетный вращающий момент (наибольший из числа 
длительно действующих), Н • м; кр н —  коэффициент, учитываю
щий неравномерность распределения нагрузки между парами зубь
ев вследствие ошибок изготовления по шагу (рекомендуется при
нимать кр н = 1,1.. .1,5); г/ср — средний диаметр соединения, мм; к —
рабочая высота зубьев, мм; / —  длина соединения, мм; [а]см —  до
пускаемые напряжения смятия, МПа (табл. 6.1).

Таблица 6.1
Допускаемые напряжения смятия [<т]см

Условия Значение [а]см, МПа, при твердости
Тип соединения эксплуата- поверхности зубьев

ции до 350 НВ свыше 40 НЯС

Неподвижное с осевой а 35...50 40 ...70
фиксацией б 60...100 100...140

в 80...120 120...200
Подвижное без нагрузки а 15...20 20...35

б 20 ...30 30...60
в 25 ...40 40 ...70

Подвижное под нагрузкой а — 3 ...10
б — 5...15
в — 10...20

Обозначения: а — тяжелые (знакопеременная нагрузка с ударами, смазыва-
ние скудное или отсутствует); б — средние (знакопостоянная переменная нагруз-
ка с амплитудой не более 10 % постоянной, смазывание присутствует); в — хо-
рошие (статическая нагрузка, смазывание обильное).

Для прямобочного профиля (см. рис. 6.7)
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7 D — d _ r j D + d 
h = — ----- 2 / ;  dcp= — —

где £) — наружный диаметр зубьев вала; й — внутренний диаметр 
втулки (ступицы); /  — размер фаски.

Для эвольвентного профиля (см. рис. 6.8) приближенно
h = 0,8m; dcp = D -1,1m,

где m — модуль зубьев соединения.
Для зубьев треугольного профиля (см. рис. 6.9)

; D - d  ^п = ------- ; асп = mz.
2 р

Неточности расчета, связанные с упрощающими допущениями, 
компенсируют выбором допускаемых напряжений смятия [а]см, ко
торые установлены с учетом опыта эксплуатации (см. табл. 6.1). Бо
лее высокие значения допускаемых напряжений следует применять 
при легких режимах работы (нагружения), когда соединение боль
шую часть времени нагружено моментами, значительно меньшими 
максимального длительно действующего вращающего момента.

Уточненный расчет прямобочных шлицевых соединений по 
критерию смятия. Такой расчет основан на экспериментальных 
данных, накопленных в различных отраслях машиностроения. Он 
учитывает влияние поперечных (радиальных) сил и изгибающих 
моментов, конструктивные особенности соединений, концентра
цию нагрузки по длине соединения, неравномерность распределе
ния нагрузки между зубьями, степень приработки, продолжитель
ность эксплуатации (ресурс) и т. д.

Уточненный расчет на смятие проводят по максимальному 
вращающему моменту Ттах при кратковременных пиковых нагруз
ках, например при пусках. Соединения с упрочненными твердыми 
рабочими поверхностями зубьев рассчитывают без учета прира
ботки; соединения с поверхностями, имеющими невысокую твер
дость (после улучшения или нормализации), —  с учетом прира
ботки.

Уточненный расчет соединения на смятие выполняют в соот
ветствии со стандартом:

а  = 2000 Г
d c p z h l

— [ ]̂изн ? (6.4)

где Т  — в Н • м; dcp, h ,l  — в мм; а, [а]гоп — в МПа.
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Допускаемые давления (напряжения смятия) [а]ИЗи выбирают 
по табл. 6.2 с учетом поперечной силы Г г через параметр \|/ и с 
учетом смещения плоскости действия поперечной силы Рг относи
тельно середины соединения через параметр

Таблица 6.2
Допускаемые давления [о]изн 

для приближенного расчета шлицевых соединений 
по критерию износостойкости

Относитель
ные

Значение [а]изн, МПа, при термической 
или химико-термической обработке и твердости вала

параметры
нагрузки Без тер- 

мообра- 
ботки, 

20 Ш1С

Улучите-
ние,

28 ИКС

Закалка Азотирова-
ние,

60 НЯСу $ 40 Ж С 45 Ж С 52 Ж С

0,59 0 38 42 55 69 75 83
0,25 21 23 29 36 39 44
0,50 18 21 25 32 35 39

0,50 0 47 55 67 85 92 100
0,25 32 37 47 60 66 72
0,50 22 26 34 42 45 50

0,42 0 65 76 92 116 127 141
0,25 42 49 60 75 82 91
0,50 35 41 50 63 68 76

0,35 0 73 85 105 130 142 158
0,25 52 60 77 97 105 117
0,50 38 45 60 75 80 90

Примечания: 1. Допускаемые давления получены при числе циклов нагружений 
(числе оборотов соединения) N  =  10х для £дол = ккр = кусл = 1 .

2. Значение [а]ш„ следует снижать при работе с частыми реверсами на 25 %, при 
скудном смазывании с загрязнениями — на 40 %, для подвижных шлицевых соеди
нений при осевых перемещениях ступицы относительно вала под нагрузкой — 
2,5-3,0 раза.______________________________________________________________

Параметр \|/ учитывает суммарную поперечную силу (/у, Н) 
через ее отношение к окружной силе на зубьев (шлицах) соедине
ния, т. е.

Ч'=-М „/(2000Г), (6.5)

где ¿/ср — в мм; Т  —  в Н • м.
Для соединений валов с цилиндрическими зубчатыми колесами 

под Д  следует понимать сумму векторов радиальной и окружной сил, 
действующих на зубья зубчатого колеса; в этом случае
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У = с1С1>1((1 „со&а),

где —  диаметр начальной окружности зубчатого колеса, мм;
а  — угол зацепления (обычно 20°).

Параметр £, учитывает неравномерное распределение нагрузки 
(напряжений) по длине шлицев, вызванное смещением попереч
ной силы Яг на расстояние е= 1 /2  —¿>/2 
(рис. 6.10) от середины ступицы и воздей
ствием осевой силы /у,. Параметр £, вычис
ляют по формуле

1/2

е /у Яс1
^ _ 200077

(6.6)

Рис. 6.10. Поперечная /у 
и осевая /у  силы, дей
ствующие на шлицевое 
соединение

Здесь знак «+» ставят, если моменты отно
сительно точки, лежащей на оси вала в цен
тре ступицы, от поперечной силы /у и осе
вой силы /у, Н, отстоящих от оси 
соединенны на расстоянии 7?, мм, направле
ны в одну сторону, а знак «—» —  когда эти 
моменты направлены в разные стороны (см. 
рис. 6.10).

Уточненный расчет прямобочных шлицевых соединений по кри
терию износостойкости. Этот расчет применяют для ответственных 
соединений, когда несущая способность шлицевых соединений ли
митируется износом. Расчет ведут по давлению на рабочих боковых 
гранях зубьев (шлицев) от наибольшего длительно действующего 
вращающего момента Г [21].

Расчет эвольвентных шлицевых соединений. Ввиду отсут
ствия общего для машиностроения стандартам и установившегося 
расчета, здесь приведена методика расчета эвольвентных шлицевых 
соединений в соответствии с ОСТ 23.1.458-78 и ОСТ 23.1.459-78 
для соединений без осевых перемещений ступицы по валу под 
нагрузкой сельскохозяйственных тракторов. Этот расчет можно 
использовать как ориентировочный для шлицевых соединений 
других машин.

Расчетное условие работоспособности соединений

20007М
°эв

м

с1гпгм
<[а] ЭВ 5
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где стзв —  расчетное давление на рабочих поверхностях зубьев,
МПа; Т  —  вращающий момент, Н • м , для случая, когда двигатель 
развивает номинальный момент при номинальной частоте враще
ния вала; [ст]эв = 1,2 Н ш с  —  допускаемое давление для цементо
ванных и закаленных сталей, МПа (Я Няс — твердость материала
по Роквеллу); к —  общий коэффициент неравномерности распре
деления нагрузки; при расположении зубчатого венца со стороны 
незакручиваемого участка вала (см. рис. 6.10)

к = 5
(  е \3 -  + 0,5
V /  )

А
¿в

соза + 1

(е —  смещение нагрузки от середины ступицы длиной /; с1, 
а  — делительный диаметр и угол профиля зуба соединения; ¿/в — 
диаметр основной окружности зубчатого колеса); при расположе
нии зубчатого венца со стороны закручиваемого участка вала (см. 
рис. 6.10)

к = 5(  е9 -  + 0,5
I /

км — коэффициент использования мощности (для гусеничных и 
колесных траекторов км = 0,92 и 0,78 соответственно, для само
ходных шасси км = 0,67); ¿/, ¿/в, /г — в мм.

При распространении расчета на другие машины под км мож
но понимать коэффициент переменности нагрузки, как было реко
мендовано выше для уточненного расчета прямобочных шлицевых 
соединений по критерию износостойкости.

Расчетная оценка ресурса прямобочных и эвольвентных шли
цевых соединений при основном для этих соединений циркуляци
онном нагружении возможна на основе результатов эксплуатаци
онных или экспериментальных данных для аналогов проектируе
мых соединений.

В качестве критерия может быть взята условная работа трения в 
соединении, отнесенная к единице площади контакта зубьев при 
вращении под действием крутящего момента и радиальной силы [6].

Пример. Выполнить расчеты прямобочного шлицевого соединения 
конического прямозубого зубчатого колеса с валом (рис. 6.11).

Для шлицевого соединения применены прямобочные шлицы средней 
серии номинального размера 8 х 32 х 38 по ГОСТ 1139-80. Длина шлицево

130



6.2. Шлицевые (зубчатые) соединения

го соединения / = 38 мм. Силы, действующие на коническое зубчатое колесо, 
приложены в середине зубчатого венца на среднем диаметре с1т = 98 мм ко
нического колеса и равны: окружная сила = 5000 Н; радиальная сила 
/у 3 = 7 0 0  Н и  осевая сила /у,, = 1800  Н. Соединение нагружено но
минальным вращающим моментом Г = 0,5/уз£/,„ = 0 ,5 -5000 -0 ,098  = 
= 245 Н-м (максимальный из числа длительно действующих); режим
изменения нагрузки тяжелый, т. е. большую часть времени соединение 
нагружено вращающими моментами, близкими к Г, при пиковых перегруз
ках вращающий момент может достигать значения Ттт =300 Н-м. 
Коническое зубчатое колесо изготовлено из стали 18Х, термообработка — 
цементация и закалка до твердости 55...63 НЯС, с, = 800 МПа; шлице
вой вал изготовлен из стали 40Х, термообработка — улучшение до твер
дости 270...290 НВ (28 ИКС), а г =650 МПа. Частота вращения вала 
п = 900 мин ’. Расчетный ресурс = 20 000 ч. Середина зубчатого вен
ца колеса отстоит от торца ступицы на расстоянии /,=10 мм.

Рис. 6.11. Соединение конического прямозубого колеса (/) со шлицевым 
валом (2)

Решение. Соединение является ответственным и нагружено цирку
ляционной нагрузкой, так как силы, действующие на коническое зубча
тое колесо в пространстве, неподвижны, а шлицевое соединение враща
ется, поэтому необходимо выполнить:

1) упрощенный расчет на смятие рабочих поверхностей зубьев;
2) приближенный расчет по критерию износостойкости;
3) уточненный расчет по критерию смятия.
Приводим упрощенные расчеты.
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1. Упрощенный (приближенный) расчет на смятие рабочих поверх
ностей. Напряжения смятия на рабочих поверхностях зубьев (шлицев) по 
формуле (6.3)

2000Г&р н
° см с1сх,гЫ '

Принимаем Т = 245 Н • м; для большей надежности расчета кр „ = 1,4;
, D + d 38 + 32 0 , D - d  38 -32

deo= ------- = ----------= 35 мм; z = 8; h = -----------2 f =  \  -2 -0 ,4  =
* 2 2  2 2

= 2,2 мм; / = 38 мм. Тогда действующие напряжения смятия стсм =
2000-245-1,4
35-8-2,2-38 = 29,3 МПа.

При упрощенном расчете, согласно табл. 6.1, для неподвиж
ного соединения с осевой фиксацией при цементации и закалке рабочих 
поверхностей зубьев (твердость > 40 HR.C) даже при тяжелых условиях 
эксплуатации допускаемые напряжения смятия [а]см = 40.. .70 МПа. Условие 
прочностей по смятию выполнено, так как стсм < [а]см (29,ЗМПа < 
<40...70 МПа).

2. Упрощенный (приближенный) расчет по критерию износостойкости. 
В этом расчете условие работоспособности проверяем по формуле (6.4):

2000Г
dcpzhl |̂>]изн-

Здесь при вычислении напряжений смятия а  подставляем те же парамет
ры, что и при упрощенном расчете на смятие, т. е.

а шах
2000 - 245

35-8-2,2-38
= 20,9 МПа.

Допускаемые напряжения [с]изн выбираем по табл. 6.2. Параметр

, где /у — сумма векторов
Frdc

вычисляем по формуле (6.5): у  = г ср
2000Г

радиальной и окружной сил, т. е. Fr = ^¡Fr\  + F ,\  = т /7М Р ~ТТ00(Р  = 

= 5049 Н. Тогда

5049-35\|/ = -------------= 0,36.2000-245

Согласно формуле (6.6), _ 2^0077 ^десь стоит знак <<->>’ пото'

му что моменты от сил Д. и относительно центра шлицевого соеди
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нения направлены в разные стороны, = ¿4/2 = 98/2 =49 мм — плечо 
силы относительно центра ступицы, е = //2 -/, = 38/2-10 = 9 мм — 
смещение радиальной нагрузки от середины ступицы. С учетом этого

1800-49-35 =
4 38 2000-245-38 ’

По табл. 6.2. для закаленных шлицев [а]изм не менее 105 МПа, т. е.
износостойкость зубьев (шлицев) соединения обеспечена.

Уточненные расчеты этого соединения на смятие боковых (рабочих) по
верхностей и по критерию износостойкости приведены в работе [53].



Г л а в а  7

СОЕДИНЕНИЯ КОНУСНЫЕ, КОНИЧЕСКИМИ 
СТЯЖНЫМИ КОЛЬЦАМИ И КЛЕММОВЫЕ

7Л. Конусные соединения
В конусных соединениях вал и ступица контактируют между со

бой по боковой (конической) поверхности усеченного конуса. Обыч
но эти соединения применяют для закрепления таких деталей, как 
полумуфты, зубчатые колеса, шкивы, маховики на концевых участ
ках валов. Вращающий момент Т между валом 1 и ступицей 2 
(рис. 7.1), насаженной на вал детали (например, зубчатого колеса), 
передается, как и в соединениях с натягом, трением (сцеплением), 
возникающим на конической посадочной поверхности в результате 
приложения осевой силы затяжки. Затяжка соединенны может осу
ществляться гайкой (см. рис. 7.1) или винтами. При затяжке гайки 3 
ступица 2 перемещается вдоль вала 1 и прижимается к валу на кони-

Т

1/2----- ►
/

Рис. 7.1. Конусное соединение
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ческой посадочной части длиной /; осевое положение насадной дета
ли (ступицы) относительно вала, которое она займет в результате за
тяжки, зависит от осевой силы затяжки гайки и размеров конических 
посадочных поверхностей вала и отверстия в ступице.

Преимущества конусных соединений: простая конструкция; 
вал и ступица не ослабляются шпоночными пазами или шлицами; 
плотность посадки ступицы на вал и, следовательно, несущую 
способность соединения можно изменять в определенных преде
лах, затягивая соединение в большей или меньшей степени; эти 
соединения можно собирать при любом угловом положении 
насадной детали относительно вала. Если необходимо определен
ное угловое положение ступицы относительно вала, то в соедине
ние вводят фиксирующие элементы —  шпонки, штифты; в этом 
случае соединение перестает быть чисто конусным, а его несущая 
способность увеличивается.

Недостатки: конические посадочные поверхности требуют 
высокой точности изготовления; с течением времени осевая за
тяжка, а следовательно, и несущая способность соединения могут 
уменьшаться из-за самоотвинчивания винтов и гаек, а также 
вследствие обмятия контактирующих поверхностей.

Конусностью называют отношение

где (¡1, ( 12 —  большой и малый диаметры усеченного конуса поса
дочной поверхности (см. рис. 7.1 и 7.2); / — длина конуса вдоль оси; 
а  —  угол наклона образующей конуса к оси.

Для редко разбираемых соединений рекомендуют конус
ность К  от 1:50 до 1: 30, для часто разбираемых соединений —
от 1:20 до 1:10 [2]. С увеличением угла наклона образующей ко
нуса к его оси (конусности) при действии одной и той же осевой 
силы затяжки уменьшается давление на посадочной поверхности 
и, следовательно, несущая способность; при этом вероятность са- 
мозаклинивания снижается.

Расчет конусных соединений проводят в предположении, что 
после затяжки в соединении на конической поверхности контакта 
возникает равномерно распределенное давление р. Из этого следует, 
что приходящиеся на единицу площади контакта силы трения 
р /  ( /  —  коэффициент трения) распределены по поверхности со
пряжения также равномерно.
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Рис. 7.2. Расчетная схема конусного соединения

Спроецировав на ось соединения силы, действующие, напри
мер, на ступицу после затяжки соединения, и выполнив преобразо
вания, из условия равновесия ступицы (см. рис. 7.2) получим, что 
после затяжки на конической посадочной поверхности соединения 
возникает давление

Кзат

пс1т1{$та + /  со ва)’
(7.1)

где Г,зат — осевая сила затяжки соединения (осевая сила напрес- 
совки ступицы на конической часть вала); (1т = (с!\ + <72)/2  — сред
ний диаметр соединения; / — длина соединения (длина конической 
посадочной поверхности, измеренная в направлении оси соедине
ния); а  — угол наклона образующей конуса к оси; /  — коэффици
ент трения пары вал-ступица; здесь площадь боковой поверхности 
конуса заменена площадью цилиндрической поверхности диамет
ром с!т и длиной /.

Вращающий момент Т, который может передать соединение, 
определяется силами трения на поверхности контакта. Ввиду не
стабильности коэффициента трения и приближенного характера 
расчетной модели несущую способность соединения, т. е. враща
ющий момент Т, которым можно нагрузить соединение, опреде
ляют с коэффициентом запаса 5 по трению:

2т̂> _  /
2
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С учетом выражения (7.1)
F  d  f______ 1 за туш у_______

25'(sina + /  cosa)
(7.2)

Для передачи соединением заданного вращающего момента 
Т  на поверхности контакта вал— ступица необходимо создать 
давление

2ST
Р n d l l f ’

для чего следует приложить к ступице осевую силу затяжки

2*ST(sina + /  cosa)
л зат

В расчетах обычно назначают £  = 1,3... 1,5, причем большее 
значение принимают для ответственных соединений (ответствен
ными считают соединения, выход из строя (отказ) которых может 
привести к человеческим жертвам или значительным затратам на 
восстановление, ремонт и т. п).

Максимально допускаемый вращающий момент для соедине
ния можно рассчитать, приняв в качестве давления допускаемые
напряжения смятия [ст]см, т. е. р  = [а]см; при этом допускаемые на
пряжения [ст]см выбирают по табл. 7.1.

Таблица 7.1
Допускаемые напряжения смятия [<т]см

Материал ступицы [а ]см, МПа

Сталь улучшенная 
Чугун серый
Сплав на основе алюминия

Примечание. Значения [а ]см даны для в
нагружении соединения изгибающим моме] 
верхности контакта деталей соединения мо 
соединений с натягом, и в расчете, естестве 
ченных значений.

200...250
2 0 ..  .50
1 5 .. .20

алов, изготовленных из стали. При
пом необходимое давление на по- 
жно оценить по формуле (5.2) для 
шно, применяют большее из полу-

При расчетах следует проверять два условия прочности: во- 
первых, давление р  на поверхности контакта не должно превышать 
допускаемые напряжения смятия [ст]см (см. табл. 7.1) и, во-вторых,
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должна быть обеспечена прочность деталей соединения (вала и сту
пицы) при действии распределенного давления р  (расчет аналогичен 
расчету на прочность деталей соединений с натягом, см. гл. 5).

7.2. Соединения коническими стяжными кольцами
Соединения коническими стяжными кольцами предназначе

ны, в основном, для передачи вращающего момента и осевой си
лы в соединениях типа вал—ступица. Соединение образуется по
сле приложения осевой силы затяжки, затяжка осуществляется при 
завинчивании (затяжке) гайки 1 (рис. 7.3, а) или винтов 4 и 5 
(рис. 7.3, 6 и в). Во время затяжки одно кольцо надвигается на дру
гое; при этом диаметр наружных колец 2 и б увеличивается и 
кольца прижимаются к ступице, а диаметр внутренних колец 3 и 7 
уменьшается и они прижимаются к валу. На поверхностях контак
та колец с валом и со ступицей возникает нормальное к поверхно
сти контакта давление р  и, как следствие, появляются силы трения, 
которые определяют несущую способность соединения при сдви
гающих нагрузках; такие соединения называют еще конусными 
фрикционными. Кольца выполняют неразрезными.

Преимущества соединений коническими стяжными кольцами: 
вал и ступица не ослабляются шпоночными канавками или шли
цами, обеспечивается надежная передача нагрузки (ударной, ди
намической с перегрузками или реверсивной), затяжку (сборку 
соединения) можно выполнить при любом взаимном угловом по
ложении деталей соединения, детали соединения хорошо центри
руются, соединения допускают практически неограниченное число 
сборок и разборок.

Недостатки: необходима высокая точность изготовления кон
тактирующих поверхностей деталей; соединения имеют увеличен
ный размер в радиальном направлении, особенно при затяжке вин
тами (см. рис. 7.3. в); с течением времени затяжка, а следова
тельно, и несущая способность соединений могут снижаться в ре
зультате самоотвинчивания гаек и винтов, а также из-за обмятая 
контактирующих поверхностей. Поэтому гайки и винты должны 
быть надежно застопорены, их следует периодически подтягивать.

Для соединений (см. рис. 7.3, а и б) принимают кольцевой зазор 
между валом и ступицей в диапазоне Ъ = (0,08...0,12)^/, а длину
колец / = (0,2...0,4)^; большие значения Ъ и / имеют кольца в со
единениях с валами, диаметр которых менее 40 мм; рекомендуется 
принимать угол наклона образующей конической поверхности колец
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Вал

б Ступица

Вал

Ступица
в

Рис. 7.3. Соединения кониче
скими кольцами:
а — затяжка гайкой; б, в — затяжка 
винтами

а  = 16°42' (tg а  = 0,3), так как при а  < 16°42' возможно самозакли-
нивание колец, а при больших углах а  потребуется слишком боль
шая сила осевой затяжки.

Кольца изготовляют из пружинных сталей типа 55ГС, 60С2А с 
твердостью поверхности 45...50 НЯС; твердость рабочих поверх
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ностей валов и ступиц рекомендуется назначать не ниже 35... 
40 HRC; рабочие контактирующие поверхности (цилиндрические 
и конические), как правило, шлифуют.

В табл. 7.2 приведены размеры стяжных конических колец 
(см. рис. 7.3, а и в), значения осевых сил F\ зат —  для их деформи
рования на величину зазоров (выборка зазоров) и F2 зат —  для со
здания на поверхности контакта давления /> = 100 МПа, а также
передаваемые при таком давлении одной парой колец вращающие 
моменты Т  и осевые силы Fa (данные каталога фирмы Ringfeder 
Krefeld Uerdingen).

При одновременном нагружении соединения вращающим мо
ментом Т и осевой силой Fa нагрузочную способность соединения 
приближенно можно определять по равнодействующей силе

^ =V (2 r / d ) 2 +F„2,

причем не должна превышать силу Fa (см. табл. 7.2).
Если в соединении установлено две пары колец, а затяжку 

осущестляют с одной стороны соединения, как это показано на 
рис. 7.3, а и б, то вторая пара колец (считая со стороны приложе
ния силы затяжки) вследствие противодействия сил трения затяну
та примерно вдвое слабее первой пары колец и вторая пара колец 
передает вращающий момент и осевую силу примерно в 2 раза 
меньше, чем указано в табл. 7.2.

Таблица 7.2
Параметры соединений с одной парой конических стяжных колец

d, мм Д  мм /, ММ F\ зат, кН ^2 зат? кН Г, Н м Fa,KÜ

20 25 6,3 8,5 28 40 4
30 35 6,3 12 27 90 6
40 45 8 14 45 199 10
50 57 10 24 73 405 16
60 68 12 27 106 705 24
80 91 17 48 203 1 810 45
100 114 21 61 317 3 520 70
140 158 28 89 600 9 350 134
180 201 33 111 916 18 300 204

Примечание. Обозначения d, Д  / см. на рис. 7.3, а.
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Следует иметь в виду, что при давлениях на поверхности кон
такта колец с валом и со ступицей, отличных от 100 МПа, несущая 
способность соединения изменяется пропорционально: например, 
при р  = 200 МПа значения Т и Ба (см. табл. 7.2) удваиваются.

Примечание. При многорядной установке колец с затяжкой с одной 
стороны (см. рис. 7.3, а) первая от гайки пара колец, на которую действует 
полная сила затяжки С!а„ создает на поверхности контакта наибольшее дав
ление и передает большую часть вращающего момента и осевой силы, при
ложенных к соединению. У второй пары колец давление на вал и ступицу 
меньше, так как часть силы затяжки «погашается» силами трения о ступицу 
и вал первой пары колец, вторая пара колец оказывается затянута силой, 
меньшей, чем 7уат; соответственно уменьшается доля вращающего момента и
осевой силы, передаваемой второй парой колец.

Рассмотрим первую (от гайки) пару колец под действием силы затяжки 
Ту :ш со стороны гайки и реакции 
F2 :ш — со стороны пары колец 
(рис. 7.4). Для упрощения предпо
ложим, что комплекты колец уста
новлены в кольцевую канавку 
между валом и ступицей без зазора 
(нулевой зазор) и что коэффициен
ты трения всех контактирующих 
пар (пар трения) одинаковы. Учи
тывая высокую радиальную подат
ливость колец и небольшие разме
ры сечений колец по сравнению с 
диаметральными размерами, в пер
вом приближении круговые кольца 
соединения представим в виде 
плоских клиньев 7 и 2 (рис. 7.5) 
единичной длины, которые зажи
маются между двумя параллельными плоскостями А и Б; при этом попереч
ные сечения колец и заменяющих их клиньев одинаковы.

Для упрощения расчетов распределенные силы взаимодействия кли
ньев и плоскостей заменим сосредоточенными. На клин 7 действует сила 
Ту, которая перемещает клин 7 по направлению оси X; на клин 2 действу
ет сила F2 в противоположном направлении (реакция со стороны второй 
пары клиньев). Когда клинья прижмутся к параллельным плоскостям А и 
Б, на них будут действовать нормальные реакции Ту, и Fr2, а также силы 
трения/Ту, и/Ту2. Спроецируем силы на ось Y и составим уравнение рав
новесия. Нетрудно убедиться, что Ту i = Fr2. Спроецируем силы на ось X, 
тогда из условия равновесия сил следует

F.,.„=F,.,.

V 7 7 7 7 7 7 7 Z
тр

Рис. 7.4. Схема нагружения первой 
пары колец при затяжке соединения
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или
F\ -F 2 - f F ri - f F r2 =0

F2 = F¡- 2fFri. (7.3)

Обозначим силы взаимодей
ствия клиньев по наклонной 
плоскости В. Пусть — сила, 
нормальная к наклонной плос- 

Рис. 7.5. Плоская модель первой пары кости В, и — сила трения
колен соединения между клиньями (сила трения

///■  действует в плоскости В).
Рассмотрим равновесие верхнего клина, прижатого к плоскости А 

(рис. 7.6).

Рис. 7.6. Схема нагружения одного клина

Сумма проекций сил на ось X

^ - / / . , - / / ¥ с о в а - .? *  в т а  = 0. (7 .4 )

Сумма проекций сил на ось V

Fn eos а  -  Frí -  fF N sin а  = 0, (7.5)

откуда следует

Fn = Frl
c o s a - /s in a

Если принять среднее значение коэффициента трения пары сталь по 
стали при отсутствии смазочного материала /  = 0,2 [2] и угол a = 16°42', то

Fri
F, = 7=1,П Гиeos 16°42' -  0,2 sin 16°42'

Подставим полученное выражение в уравнение (7.4):

Fx- f F r, - / 1 , 1  lFfl cosl6°42'-l,llFH sinl6°42' = 0.
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После несложных преобразований получим

/V, = ^ /0 ,7 3 8 2 ,

Из уравнения (7.3) следует, что

Р2 -2 -0 ,2 ^ /0 ,7 3 8 2  = 0 ,46^ .

Напомним, что Р2 — реакция со стороны второй пары клиньев, т. е. 
сила затяжки второй пары клиньев, которые приняты в качестве модели 
колец. Полученный результат подтверждает вывод: при установке двух 
пар колец и затяжке с одной стороны соединения вторая пара затянута 
примерно в 2 раза слабее первой и может передавать нагрузку, примерно 
вдвое меньшую, чем первая пара колец.

При вибрации, переменных и ударных нагрузках и связанных с ними 
упругих колебаниях отмечаются местное снятие сил трения и так называ
емое явление переползания, аналогичное тому, что происходит при само- 
отвинчивании резьбовых деталей [31]. В таких условиях следует ожидать 
перераспределения сил затяжки: затяжка второй пары колец может уве
личиться, а первой пары колец — уменьшиться.

Приведем современную конструкцию двухконусного фрикци
онного соединения фирмы КТЯ Кирр1шщ81ес1тшк втЬ И . Оно яв
ляется, по сути, легко монтируемым соединением с натягом на 
любом участке вала вдоль его оси и при любом необходимом 
окружном положении ступицы относительно вала.

Двухконусное фрикционное соеди
нение (рис. 7.7 и 7.8) состоит из двух 
одинаковых колец 1 , 2 с  конической 
наружной поверхностью и точным ци
линдрическим отверстием диаметром 
и фасонного кольца 3 с двумя кониче
скими поверхностями на внутренней 
поверхности рабочих участков и рабочей 
цилиндрической поверхностью на внеш
нем диаметре О. Диаметр цилиндриче
ского отверстия кольца 3 больше диа
метра шейки вала на 1,5...2,0 мм. Кольца 
1-3 имеют разрезы в плоскости, совпа
дающей с осью вращения, для снижения 
их изгибной жесткости (рис. 7.8); это 
облегчает деформирование колец при 
монтаже (сборке) соединения.

Рис. 7.7. Двухконусное 
фрикционное соединение
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Рис. 7.8. Взаимное расположение колец с разрезом вдоль оси вращения

После установки соединения на валу в требуемом осевом и уг
ловом положении начинают затягивать (завинчивать) винты 4.

При завинчивании винтов 4, расположенных по окружности, 
кольца 7 и 2 сближаются вдоль оси. При этом благодаря взаимо
действию конических поверхностей внутренний диаметр с1 этих 
колец уменьшается, а наружный диаметр 7) кольца 3 увеличивает
ся. Сила прижатия рабочих поверхностей зависит от угла конуса 
поверхностей и от силы затяжки винтов 4 (угол конуса Р * 4°30').

Таким образом, вследствие малости угла конуса (3 силой за
тяжки винтов 4 можно создать значительные силы трения на по
верхностях контакта вала с кольцами 7, 2 и ступицы 5 с кольцом 3 
(см. рис. 7.7). Это позволяет передавать вращающий момент и осе
вую силу, даже большие, чем в соединениях с натягом после сбор
ки запресовкой вследствие малости угла конуса Р, и обеспечивает 
точное центрирование соединяемых детелей.

При демонтаже затянутого соединения, имеющего значитель
ные силы трения на рабочих поверхностях, необходимо создать 
значительные осевые силы в направлении, противоположном дей
ствию силы затяжки колец 7, 2 при монтаже. Это достигается при
менением отжимных винтов, расположенных на окружности, на 
которой находятся винты 4 (см. рис. 7.7 и 7.9).

гк

Рис. 7.9. Способы демонтажа колец 7 и 2
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7.3. Клеммовые соединения
Клеммовые соединения применяют для закрепления деталей 

типа кривошипов и рычагов на валах, осях и других круглых 
стержнях.

По конструкции различают два типа клеммовых соединений: со 
ступицей, имеющей прорезь (рис. 7.10, а), и с разъемной ступицей 
(рис. 7.10, б). Разъемная ступица несколько увеличивает массу и сто
имость соединения, но при этом появляется возможность уста
навливать клемму на любую часть вала независимо от формы и раз
меров соседних участков вала без снятия других деталей, уже 
установленных на вал. После затяжки винтов 1 (см. рис. 7.10, а) и 2 
(см. рис. 7.10, б) ступица 4 оказывается прижатой к валу 3, в соедине-

а 6
Рис. 7.10. Клеммовые соединения: 
а — с прорезью; б — с разъемной ступицей

нии возникает давление р  на поверхности контакта ступицы с валом 
и силы трения, которые позволяют нагружать клеммовые соединения 
как вращающими моментами, так и осевыми силами, а также попе
речными силами и изгибающими моментами.

Преимущества клеммовых соединений: простота монтажа и 
демонтажа; возможность перестановки и регулирования взаимного 
положения деталей (вала и клеммы) как в осевом, так и окружном 
(угловом) направлениях.

Недостатки: малая несущая способность, нестабильность ко
эффициента трения и рассеяние нагрузочной способности.

При расчетах клеммовых соединений обычно определяют силу 
затяжки винтов, обеспечивающую необходимую силу прижатия
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клеммы к валу и передачу соединением заданной нагрузки, а затем 
определяют размер винтов в соответствии с методами расчета резь
бовых соединений (см. гл. 2).

В приближенных расчетах как наиболее вероятный рассмат
ривают следующий расчетный случай. Принимают, что детали 1 и 
2 клеммы (рис. 7.11) обладают малой изгибной жесткостью и при

I 2

Рис. 7.11. Расчетная схема клеммового соединения

затяжке винтов клемма прижимается к валу всей внутренней по
верхностью отверстия в клемме. Возникшее после затяжки винтов 
давление р  считается равномерно распределенным по поверхности 
контакта полу ступиц 1 я 2 клеммы с валом (осью) 3. Равнодей
ствующая давления на каждую полуступицу при таких предпо
сылках

Р„ -  2 1 г  р Л ,J 2Ьаа  «1

где й? —  диаметр вала; Ь —  длина клеммы в осевом направлении; 
здесь пренебрегают отсутствием давления в месте разъема клеммы 
ввиду малости участка (на рис. 7.11 этот участок ограничен дугами 
окружностей с углом 2щ).

Суммарная нормальная к поверхности контакта вала с клем
мой сила, которая определяет силу трения для каждой полуступи- 
цы клеммы,
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Условие прочности сцепления клеммы с валом при действии 
вращающего момента Т  выражают в виде

или л р / 1 у  > Г ,

а при действии осевой силы —

2 7 ^ /  > ^  или п р /Ы  > Ра.

Здесь/  — коэффициент трения.
Из равновесия сил, действующих на одну из полуступиц, сле

дует 2гРзат = Р /̂; после подстановок и сокращений получают не
обходимую силу затяжки Fзax одного клеммового винта при дей
ствии на соединение вращающего момента Т:

> Т
к1'с1Ьг

(7.6)

при действии осевой силы Ра

(7.7)

где 2  —  половина общего числа винтов, стягивающих полуступи- 
цы клеммы.

При расчете клеммовых винтов следует учитывать, что они 
дополнительно нагружаются от вращающего момента Т, который 
действует на клеммовое соединение. Одна полуступица клеммы 
передает только половину полного вращающего момента, и винты 
одной стороны полуступицы клеммы дополнительно растягивают
ся под действием половины момента, приходящегося на одну по- 
луступицу, т. е. одной четвертью полного вращающего момента Т, 
которым нагружено соединение. Эту дополнительную растягива
ющую нагрузку на один клеммовый винт можно рассчитать по 
формуле

Д77 =
Т

4 к ’

где / — расстояние между винтами (см. рис. 7.11).
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При одновременном нагружении соединения вращающим мо
ментом Т  и осевой силой Га силу затяжки клеммового винта соедине
ния приближенно можно определять по равнодействующей сдви

гающей силе = л/(2Т/с1 =)2 + Г } , подставляя в формулу (7.7) зна
чение вместо Ра.

При расчете клеммовых соединений с прорезью (см. рис. 7.10, а) 
пренебрегают тем, что для выборки зазоров винты приходится затя
гивать сильнее, чем в клеммовых соединениях с разрезной ступицей. 
Иногда это учитывают, увеличивая в 1,1-1,2 раза необходимую силу 
затяжки винтов. Распределение давления на поверхности контакта 
клеммы с валом, так же как и в случае клеммы с прорезью, принима
ют равномерным, тогда формулы для соединений с разъемной ступи
цей полностью применимы и для соединений с прорезью, только в 
этом случае под г понимают полное число винтов, стягивающих 
клеммовое соединение.



Г л а в а  8

ДРУГИЕ ВИДЫ СОЕДИНЕНИЙ

8.1. Паяные соединения
Общие сведения. Пайкой называется способ соединения эле

ментов конструкций с помощью припоя путем нагрева соединяе
мых деталей ниже температуры плавления материалов деталей 
соединения, смачивания их расплавленным припоем, затекания 
припоя в зазор между деталями соединения и последующей его 
кристаллизации при охлаждении.

Паяные соединения подобны сварным; отличие пайки от свар
ки —  отсутствие расплавления или высокотемпературного нагрева 
соединяемых деталей, поскольку припои имеют более низкую 
температуру плавления, чем материалы соединяемых деталей.

Связь в паяном шве основана на растворении металла деталей 
в расплавленном припое, взаимной диффузии элементов припоя и 
металла соединяемых деталей, бездиффузионной атомной связи.

Наряду с использованием пайки как основного способа получе
ния соединений в радиоэлектронной и электротехнической аппа
ратуре, паяные соединения распространены и в изделиях маши
ностроения.

Современные методы пайки [21] значительно расширили тех
нические возможности выполнения соединений. Пайку применяют 
при изготовлении камер сгорания жидкостных реактивных двига
телей, лопаток турбин, топливных и масляных трубопроводов, де
талей ядерных реакторов и других конструкций из тугоплавких 
металлов (молибдена, ниобия, тантала, вольфрама), плохо подда
ющихся сварке.

Преимущества паяных соединений: возможность соединять де
тали не только из однородных, но и из разнородных материалов, 
например стали со сплавами цветных металлов, металлы с графитом, 
ферритом, фарфором и др.; повышенная технологичность благодаря 
возможности осуществлять пайку в малодоступных местах конструк
ции, изготовлять сложные узлы за один прием, паять не по контуру, а
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одновременно по всей поверхности соединения; подбирая соответ
ствующие припои, можно выбрать температуру пайки так, чтобы при 
нагреве под пайку у предварительно термообработанных материалов 
сохранялись механические свойства в изделии (в готовом соедине
нии) или чтобы нагрев под пайку одновременно обеспечивал и тер
мическую обработку деталей соединения; возможность распайки со
единения.

Недостатки: сравнительно низкая прочность паяного соединенны 
при сдвиге и очень низкая прочность при отрыве, высокая трудоем
кость изготовления изделий методами высокотемпературной пайки.

Следует отметить, что прочность паяного шва выше (иногда су
щественно) прочности припоя благодаря растворению в слое припоя 
материала деталей и стесненному напряженному состоянию слоя 
припоя, находящегося между соединяемыми деталями.

Характеристики наиболее часто применяемых в машиностро
ении способов пайки приведены в табл. 8.1, а основные типы пая-
ных соединений — в табл. 8.2.

Таблица 8.1

Характеристики способов пайки

Способ пайки Характеристика способа
Паяльником Универсальный ручной способ низкотемператур

ной пайки
Газовой горелкой Универсальный ручной способ высокотемператур

ной пайки
Индукционная Для изделий небольших размеров, быстрый нагрев, 

возможность механизации и автоматизации процесса
В печах с флюсом Минимальное деформирование изделий, равномер

ный нагрев, возможность регулирования и механи
зации

В печах и контейне- Универсальный способ высокотемпературной пай-
рах с инертным га- ки; минимальное деформирование изделий, отсут-
зом; в вакуумных ствие окисления и флюса на изделиях после пайки,
печах возможность объективного контроля режима пайки
Сканирующим элек- Короткий цикл, возможность локализации нагрева,
тронным лучом механизации и автоматизации процесса
Погружением в рас- Высокая производительность, быстрый нагрев и
плавленный припой 
или флюс

точное регулирование температуры
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Таблица 8.2
Основные типы и сечения паяных соединений

Соединение Сечение Соединение Сечение

Нахлесточное

Т елескопическое

Соприкасающееся

Стыковое

Косостыковое

Тавровое

Угловое

Пайкой соединяют детали различной формы: листы, стержни 
трубы и др. В последнее время находят применение сотовые паяные 
конструкции: в обшивке самолетов листы из малопрочных алюмини
евых сплавов заменяют паяными высокопрочными и жесткими пане
лями (рис. 8.1) из тонких стальных листов с сотовым (рис. 8.1, а) или 
гофровым (рис. 8.1, б) промежуточным заполнителем.
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Рис. 8.1. Сотовые паяные конструкции

Паяные соединения предпочтительно выполнять нахлестанными; 
площадь перекрытия (площадь пайки) следует назначать так, чтобы 
прочность паяного соединения была равна прочности целой детали.

Стыковые соединения, имеющие ограниченную паяную пло
щадь, менее прочны, чем нахлестанные. При действии значитель
ных нагрузок применять стыковые соединения не рекомендуется; 
в случае необходимости при повышенных нагрузках вместо сты
ковых соединений можно рекомендовать косостыковые (табл. 8.2), 
у которых больше площадь пайки и выше несущая способность.

Соприкасающиеся соединения допустимы для изделий, паяные 
швы которых работают на сжатие и при весьма малых нагрузках.

При любом типе паяного соединения между деталями необхо
дим зазор порядка 0,01...0,40 мм, чтобы в него мог затекать рас
плавленный припой. Зазоры зависят от вида припоя и материалов 
деталей соединения и в значительной степени определяют проч
ность соединений. Их уменьшение до некоторого предела повы
шает прочность паяных соединений.

Перед пайкой требуются более точные по сравнению со свар
кой механическая обработка и сборка деталей соединения.

Припои. Припои подразделяют на высокотемпературные 
с температурой плавления ¿пл > 450 °С и низкотемпературные
с /гш <450 °С. Основными компонентами высокотемпературных
припоев являются медь (Си), никель (N1) и серебро (Ag), а низко
температурных — олово (8п) и свинец (РЬ). В табл. 8.3 приведены 
основные припои и рекомендации по их применению [21].

Хорошее соединение пайкой можно получить лишь при ис
ключительно чистых поверхностях соединяемых деталей, поэтому 
непосредственно перед пайкой поверхность очищают от грязи и 
масел, удаляют оксидные пленки и т. п.
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Таблица 8.3
Припои и рекомендации по их применению

Марка
ГТ*ЛТТГТ/\ Г Т

Система
■~1 1МГТТ /Л € Т

Температура 
плавления /Пл> °С Примеры изделийприпоя припоя

начальная конечная

Высокотемпературные припои
ВПр1 Си-№ 1080 1120 Трубопроводы и другие из-
ВПр2 Си-Мп-№ 960 970 делия из коррозионно-стой-
ВПр4 Си-М-Мп 940 980 кой стали
Л63 Си-гп 900 905 Стальные изделия неот

ветственного назначения
ПСр 25Ф Cu-Ag-P 645 725 Детали из меди и ее сплавов
ПСр 25 Cu-Zn-Ag 740 775 Трубопроводы
ПСр 40 Ag-Cu-Zn 590 610 Детали из стали и меди
ПСрМИн 63 Ag-Cu-ln 750 760 Детали из сплавов титана

Низкотемпературные припои
02, 03 Бп 232 232 Детали для любых климати

ческих условий без покры
тий

ПОС 90 Бп-РЬ 183 220 Детали с гальваническими 
покрытиями (серебрение, 
золочение)

ПСр 2,5 Ag-Sn-Pb 295 300 Детали и электромонтажные 
соединения, работающие 
при £ < 200 °С

Для уменьшения окисления поверхностей деталей применяют 
специальные флюсы, которые подразделяют на низкотемператур
ные с ¿пл <450 °С (канифольные, кислотные и др.) и высокотем
пературные с С  > 450 °С (боридные, боридно-углекислые и пр.).

Расчет паяных стыковых и нахлесточных соединений на 
прочность. Этот расчет аналогичен расчету сварных соединений. 
Стыковые паяные соединения рассчитывают на прочность как це
лые детали по номинальному сечению соединяемых деталей, по
скольку сечения соединяемых деталей и сечение пайки идентичны. 
Естественно, что допускаемые напряжения определяют прочность 
примененного припоя (табл. 8.4) [21].
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Таблица 8.4
Допускаемые напряжения для паяных соединений

Материал паяемых 
элементов Припой Способ

нагрева

Допускаемые напряжения 
для соединений, МПа

стыковых
М

нахлесточ- 
ных [т]

Латунь Олово Паяльником 40...50 30...40
Медь ПОС 40 60...70 40...50

ПОС 18 80...90 25...40
ПСр 45 В печи 300...320 240...300

Низкоуглеродистая Олово Паяльником 80 40
сталь ПОС 40 100 50

ПОС 18 105 60
ПСр 45 В печи 220...240 170...180
ВПр 300...400 250...300
М1 350...400 180...200

При действии на соединение центральной растягивающей си
лы Г  и изгибающего момента М  (рис. 8.2, а) условие прочности 
стыкового соединения проверяют по формуле

Д М  г п а  = —+ —  <[ст],
Ь Ж

где ст —  действующие напряжения; Ж — момент сопротивления 
сечения деталей соединения в месте пайки; [а] —  допускаемые
напряжения растяжения для паяных соединений (см. табл. 8.4).

Рис. 8.2. Расчетные схемы паяных стыковых (а) и нахлестан
ных соединений (б)
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При расчете нахлесточных соединений необходимо учитывать 
лишь то, что площадь расчетного сечения равна площади контакта 
(пайки) деталей соединения. Например, при действии центральной 
сдвигающей силы нахлесточные соединения (рис. 8.2, б) рассчи
тывают на срез:

т = - < [ т ] ,
1Ъ

где [т] — допускаемые напряжения среза для паяных соединений 
(см. табл. 8.4); / —  ширина зоны сплавления; Ъ — длина нахлестки 
(см. рис. 8.2, б).

При других случаях нагружения расчет нахлесточных паяных 
соединений проводят по формулам, аналогичным для сварных со
единений.

С увеличением площади контакта (пайки) несущая способ
ность соединений возрастает. В нахлесточных соединениях увели
чение ширины зоны сплавления имеет больший эффект, чем уве
личение длины нахлестки.

8.2. Клеевые соединения
Общие сведения. Клеевыми называют неразъемные соединения 

с помощью клея, образующего между деталями соединенны тонкую 
прослойку. Эти соединения получили широкое распространение бла
годаря созданию конструкционных высокопрочных клеев на основе 
синтетических полимеров, позволяющих скреплять детали с высокой 
прочностью. Иногда склеивание —  единственный способ соединения 
деталей из разнородных материалов.

Процесс склеивания обычно состоит из следующих операций:
1) приведение клеящего вещества в состояние, пригодное для 

нанесения на поверхности склеиваемых материалов (расплавление, 
растворение, смешивание компонентов и др.);

2) подготовка поверхностей склеивания (придание шерохова
тости, обезжиривание и т. п.);

3) нанесение клеящего вещества и сборка соединения;
4) превращение клеящего вещества в клеевой слой, соединя

ющий детали при соответствующих температуре, давлении и вре
мени выдержки.

Клеевые соединения обладают рядом преимуществ: снижаются 
требования к точности сопрягаемых деталей, быстро и экономично 
осуществляется сборка; клеевой слой является хорошим тепло-, зву- 
ко- и электроизолятором; не ослабляются соединяемые детали; клеи
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способны скреплять детали из материалов, которые существенно 
различаются по физико-химическим свойствам; клеящие материалы 
заполняют микрозазоры, что позволяет получать герметичные со
единения; пленка клея улучшает распределение нагрузки и препят
ствует возникновению контактной коррозии.

К недостаткам клеевых соединений относят малую прочность 
при отрывающих нагрузках с неравномерным ее распределением 
(отрыв, когда один или оба соединяемых элемента имеют малую 
жесткость, или отрыв с изгибом); нестабильность физико-механи
ческих свойств во времени (старение с течением времени, приво
дящее к снижению прочности клеевых соединений); ухудшение 
механических характеристик при пониженных и повышенных 
температурах, при воздействии биосреды, химических реагентов и 
других факторов; необходимость тщательной подготовки поверх
ностей перед склеиванием.

Механические характеристики клеевых соединений и области 
применения клеев, наиболее часто используемых в промышленно
сти, приведены в табл. 8.5 [15].

Таблица 8.5
Механические характеристики клеевых соединений 

и области применения клеев

Клей

Предел прочно
сти, МПа Назначениепри

отрыве
при

сдвиге
Неорганический 10 — Склеивание металлов, работаю

щих при температурах до 500 °С
Поливинил-
ацетальфеновый

20 14 Склеивание стекла и дуралюмина 
для рабочих температур до 40 °С

Эпоксидный (ЭД-5, 
Э-40 и др.)

45 20 Склеивание металлов и неметал
лов для рабочих температур 
±60 °С

Полиуретановый 
(ПУ-2 и др.)

34,5 16 То же

Фенолформальде
гидный (БФ-2, 
ВС-10 и др.)

8 3 »

Синтетический 20...40 10...20 Склеивание металлов, древесины, 
стекла, резины, кожи и др.

Полиакриловый 
(ВК-31, ВК-41 идр.)

23 30...40 То же
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В последнее время получают распространение клеевые соедине
ния с использованием анаэробных клеев на акрилатной и метакрило- 
вой основах, т. е. синтетических клеев, способных затвердевать без 
доступа воздуха. Эти клеи (например, «Анатерм») представляют со
бой однородную вязкую жидкость, время отверждения при 20 °С — 
трое суток, а при 120 °С — 0,5 ч, после отверждения достигается 
прочность при сдвиге 10 МПа. Жидкий полиуретановый клей ПУ-2 
отверждается при комнатной температуре за 3 ч и достигает прочно
сти при сдвиге 16 МПа. Эпоксидные клеи состоят из жидких эпок
сидных смол, отвердителя и металлического порошка, склеивание 
происходит при температуре *150 °С в течение 1 ч.

Виды соединений. Клеевые соединения конструктивно по
добны сварным и паяным: основные типы соединений те же (см. 
табл. 8.2). При проектировании этих соединений следует иметь в 
виду, что клеевые швы обладают достаточно большой прочностью 
при сдвиге и равномерном отрыве, а при неравномерном «отдире» 
(отрыв с изгибом), как показано на рис. 8.3, а, прочность соедине-

б
Рис. 8.3. Способы устранения отрыва («отдира») в соединениях

ний существенно снижается. Поэтому везде, где возможно, клее
вое соединение должно быть сконструировано работающим на 
сдвиг (рис. 8.3, б) или сжатие.

Соединения типа вал-ступица выполняют телескопическими. 
Детали соединения изготовляют с гарантированным зазором по
рядка 5... 15 мкм (при больших зазорах затруднено центрирование 
деталей соединения); иногда используют переходные посадки типа 
#7/я6, Я7/&6 и др. Поверхности деталей перед нанесением клея 
тщательно очищают от загрязнений и обезжиривают. Клей наносят 
на обе соединяемые поверхности (распылением, кистью, валиком). 
Сборку соединения осуществляют с нагревом охватывающей де
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тали до 150 °С. Такой метод обеспечивает зазор между деталями 
при сборке, возможность заполнения этого зазора клеем (до осты
вания охватывающей детали) и высокую прочность сцепления 
между деталями после отверждения клея, значительно превыша
ющую прочность сцепления в соединениях с натягом.

Расчет клеевых соединений. Расчет клеевых соединений на 
прочность выполняют по формулам, аналогичным формулам для 
расчета сварных и паяных соединений. Например, для соединений 
типа вал-ступица при одновременном действии на соединение 
вращающего момента Т и осевой силы Да расчет ведут по равно-

прочности клеевого соединения на сдвиг (срез) Р^ < га//[т], откуда 
необходимая длина соединения

где с/ —  диаметр вала (сопряжения); [т] — допускаемые напряже
ния среза (сдвига).

При определении допускаемых напряжений [т] коэффициент 
запаса прочности соединения по отношению к пределам прочно
сти при сдвиге (см. табл. 8.5) принимают £ = 2,5...3,0 при стати
ческой нагрузке, 5 = 4... 5 —  при переменных нагрузках, а при 
наличии существенных перегрузок (вибрации, ударных нагрузках 
и т. п.) значение 5 должно быть еще больше.

Для получения особо прочных соединений, находящихся под 
действием произвольной нагрузки, включая неравномерный от
рыв, вибрационной и ударной нагрузки, применяют комбиниро
ванные соединения: клеесварные, клеезаклепочные, клееболтовые 
и клеевые соединения с натягом [15].

Краткие сведения. В соединениях штифты применяют для 
передачи небольших нагрузок. Для этой цели используют штифты 
цилиндрические (рис. 8.4, а), конические (рис. 8.4, б-г) и др. Глад
кие, целые, без отверстий штифты изготовляют из среднеуглеро
дистой стали, например из стали 45.

действующей сдвигающей силе и по условию

1 У(2ГА02 + ^
пс1[ т]

8.3. Штифтовые соединения
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б
Рис. 8.4. Основные типы штифтов

Следует отметить, что штифты в основном служат для фиксиро
вания точного взаимного положения деталей, хотя они могут воспри
нимать случайные сдвигающие нагрузки, а в этом разделе приведены 
сведения о шрифтах, предназначенных для передачи нагрузок. Как 
пример рассмотрим применение штифтов в соединениях вал- 
ступица. По расположению в этих соединениях различают осевые и 
радиальные штифты.

Осевые штифты являются по сути круглыми шпонками (об
ласть применения, конструкцию и расчет см. в гл. 6).

Радиальные штифты после установки фиксируют насадную де
таль (ступицу) в угловом и осевом направлениях относительно вала. 
Цилиндрические радиальные штифты (см. рис. 8.4, а) устанавлива
ют в отверстия с натягом, от выпадения они удерживаются силами 
трения, иногда концы штифтов расклепывают. Конические штифты 
(см. рис. 8.4, б-г) выполняют с конусностью 1:50, их запрессовыва
ют в отверстия, что обычно обеспечивает стопорение штифта, а 
для исключения возможности выпадения обычного штифта (см. 
рис. 8.4, б) можно расклепать один конец штифта или применить 
штифт с разрезным концом (см. рис. 8.4, г), у которого при уста
новке разводят разрезной конец, как показано на рис. 8.5, б. Для 
удобства разборки конические штифты снабжают резьбой (см. 
рис. 8.4, в).

Преимущество штифтовых соединений заключается в просто
те конструкции.

Недостатки: требуется совместное сверление и развертывание 
отверстий под штифт после сборки ступицы с валом, отверстие под 
штифт ослабляет детали соединения.

Расчет соединений. При нагружении соединения вращающим 
моментом Т в сечениях штифта А—А и Б -Б  (рис. 8.5, а и б) возни-
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а 6
Рис. 8.5. Соединение вал-ступица радиальными штифтами

кают напряжения среза, а на цилиндрических поверхностях кон
такта штифта с деталями соединения —  напряжения смятия (дав
ление). Для упрощения расчетов принимают, что трение между 
валом и ступицей отсутствует и нагрузка передается за счет сопро
тивления штифта смятию и срезу. Если толщина ступицы доста
точна (Д т >1,5(7), то нагрузочную способность соединения огра-

ничивают напряжения среза в штифте 2T¡d
I n d i ¡ 4 ’

действующие в

сечениях А-А  и Б-Б. В этом случае, исходя из условий прочности 
т < [т], максимальный вращающий момент [7], которым может
быть нагружено соединение вал-ступица с одним штифтом, вы
числяют по формуле

_ [тW j d
4

Здесь [т] —  допускаемые напряжения среза, [т]* (0,2 ...0 ,3)ат;
а т —  предел текучести материала штифта; Бт — диаметр штифта
(для конических штифтов расчетным диаметром Ат является средний 
диаметр, см. рис. 8.5, б); А — посадочный диаметр соединения.

Расчет по напряжениям смятия имеет условный характер, так 
как точный закон распределения напряжений смятия по цилин
дрической поверхности контакта штифта и деталей соединения 
весьма сложен. Расчет на смятие проводят (при условии, что сту-
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пица тонкая, т. е. при £>„<1,5с1) по приближенным зависимос
тям, которые получены в предположении равномерного распреде
ления напряжений на площади контакта штифта со ступицей. То
гда условие прочности по напряжениям смятия имеет вид

2 Т
®см — 7~Д ГГ ~  [СТ1см ’

« ш ( Д т  + « ) ( Д т  - а )

где а см —  расчетные действующие напряжения смятия; [а]см — 
допускаемые напряжения смятия для приближенного расчета, для 
стальных деталей [ст]см « (0,35...0,45)стт. Предел текучести <хг 
определяют по менее прочному материалу ступицы или штифта.

Методика расчета на смятие и срез других видов штифтовых 
соединений аналогична приведенной выше.

8.4. Профильные соединения
Профильные соединения применяют для передачи вращающего 

момента от вала к ступице. При этом контакт вала и ступицы осу
ществляется по некруглой поверхности. В осевом направлении про
фильные соединения могут быть цилиндрическими или конически
ми. Конические соединения по сравнению с цилиндрическими более 
удобны при демонтаже, но сложнее в изготовлении и более дорого
стоящие. При повышенных требованиях к надежности, переменных и 
особенно реверсивных нагрузках применяют профильные соедине
ния с натягом. К профильным относят также соединение квадратного 
сечения, изображенное на рис. 8.6, которое используют благодаря

А - А

Рис. 8.6. Соединение ступицы с валом квадратного сечения
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простоте его конструкции. Для изготовления этого вида соединений 
не требуются специальные дорогостоящие станки, как в случае при
менения равноосного профиля.

Преимущества профильных соединений: отсутствие концентра
торов напряжений кручения, точное центрирование деталей соеди
нения, повышенная надежность по критерию прочности соединения 
по сравнению с соединениями с натягом.

Недостатки: сложность получения профильной поверхности 
(для изготовления отверстий в ступицах и шеек валов с профиль
ными поверхностями требуются специальные станки); при переда
че соединениями вращающих моментов возникают значительные 
распорные силы, деформирующие ступицы.

Передаваемый соединением вращающий момент можно опреде
лить по условию прочности на смятие поверхностей контакта. Рас
смотрим в качестве примера расчет профильного соединения квад
ратного сечения (см. рис. 8.6). Для упрощения расчета предполагаем, 
что соединение беззазорное и ненапряженное, а возникающие от 
вращающего момента Т напряжения а см смятия (давление) распреде
ляются на гранях по закону треугольника (рис. 8.7). Из условия рав-

Рис. 8.7. Упрощенная расчетная схема профильного соединения
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новесия приложенного к соединению вращающего момента и мо
мента от равнодействующих сил Р  смятия (давления) получаем, что 
максимальный вращающий момент, который может передавать это 
соединение,

Ршах = 4

где 4 — число граней; [ст]см —  допускаемые напряжения смятия
для более слабого материала (см. табл. 6.1); а = Ы2 —  рабочая
ширина грани; I —  рабочая длина соединения (см. рис. 8.6).

Расчет на прочность деталей профильных соединений аналоги
чен проверке на прочность деталей соединений с натягом (см. гл. 5).



Глава 9

ОСНОВЫ ТРИБОТЕХНИКИ

9.1. Основные понятия, термины и определения

Триботехника — прикладной раздел трибологии (науки о трении 
и об изнашивании), посвященный расчету и конструированию по
движных соединений деталей машин, называемых также подвижны
ми сопряжениями или узлами трения. Для всех соединений подобно
го типа характерно наличие внешнего трения.

Внешнее трение —  механическое сопротивление относитель
ному перемещению, возникающее между двумя телами в зонах 
соприкосновения поверхностей по касательным к ним и сопровож
даемое диссипацией энергии. Наличие трения в узлах машин и ме
ханизмов приводит к их изнашиванию, что является основной 
причиной выхода из строя большинства изделий машиностроения 
и важным фактором их надежности [43]. Процессы изнашивания 
конкретного узла трения могут протекать по разным закономерно
стям в зависимости от его геометрии, кинематики, динамики и др. 
С позиций геометрии и кинематики один из определяющих при
знаков классификации узлов трения — вид трения. К двум глав
ным видам трения относят трение качения и скольжения.

Трение качения — трение движения двух твердых тел, при ко
тором их скорости в точках касания одинаковы по значению и 
направлению. Трение качения наблюдается в таких узлах, как 
подшипники качения, эвольвентные зубчатые передачи, направ
ляющие качения, роликовинтовые передачи. Основным критерием 
работоспособности этих узлов является сопротивление контактной 
усталости рабочих поверхностей. В реальных условиях трение ка
чения может сопровождаться элементами проскальзывания.

Трение скольжения — трение движения двух твердых тел, при 
котором скорости тел в точках касания различны по значению и (или) 
по направлению. Этот вид трения наблюдается в таких узлах, как
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подшипники скольжения, шарниры цепных передач, передача винт- 
гайка скольжения, шлицевые соединения. Основные закономерности, 
лежащие в основе этих расчетов, изложены в п. 9.2. Одна из основ
ных причин выхода из строя данных узлов скольжения заключается в 
изнашивании при скольжении.

Изнашивание —  процесс разрушения и отделения материала с 
поверхности твердого тела и (или) накопления его остаточной де
формации при трении, проявляющийся в постепенном изменении 
размеров и (или) формы тела. Виды изнашивания подразделяют, 
в зависимости от причин разрушения и последствий, ими вызывае
мых. Например, при качении происходит изнашивание в результате 
контактной усталости — выкрашивание, а при скольжении может 
наблюдаться изнашивание отслаиванием. Важная причина изнаши
вания — действие среды: при наличии твердых частиц в среде, всту
пающей в контакт, изнашивание называют абразивным, а при корро
зионном действии среды —  коррозионно-механическим и т. д. 
На действие среды могут накладываться кинематические факторы. 
Так, коррозионно-механическое изнашивание соприкасающихся тел 
при малых колебательных относительных перемещениях называют 
фреттинг-коррозией.

Износ есть результат изнашивания поверхности трения, опре
деляемый в единицах длины, объема или массы, которые устанав
ливают в зависимости от метода измерения.

Линейный износ — износ, определяемый по уменьшению раз
мера по нормали к поверхности трения. Единицей линейного из
носа, как правило, служит микрометр.

Количественно изнашивание характеризуется скоростью из
нашивания — отношением значения износа к интервалу времени, в 
течение которого он возник, или интенсивностью изнашивания — 
отношением износа к обусловленному пути, на котором происхо
дило изнашивание, или к объему выполненной работы. Наиболее 
широко распространена безразмерная формула интенсивности из
нашивания, например, при накоплении износа, равного 1 мкм, на 
пути трения 1 км она равна 10 Л

Под износостойкостью понимают свойство материала оказы
вать сопротивление изнашиванию в определенных условиях тре
ния, оцениваемое величиной, обратной скорости изнашивания или 
интенсивности изнашивания

Относительная износостойкость —  безразмерный показа
тель, характеризующий соотношение абсолютных значений износа 
двух материалов, один из которых принят за эталон.
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Предельный износ — износ, соответствующий предельному со
стоянию изнашиваемого изделия или его составной части. По соот
ношению предельного износа и скорости изнашивания определяют 
ресурс детали, т. е. срок ее службы.

В процессе трения в зависимости от геометрии, кинематики и 
нагруженности контактирующих деталей, а также от свойств матери
алов этих деталей могут возникать различные явления, оказывающие 
как положительное, так и отрицательное действие на функциониро
вание деталей. К положительному действию относят приработку — 
процесс изменения геометрии поверхностей трения и физико
химических свойств поверхностных слоев материала (рис. 9.1, а) в 
начальный период трения, обычно проявляющийся при постоянных 
внешних условиях в уменьшении силы трения, температуры и интен
сивности изнашивания. Результаты приработки проявляются и в та
ких явлениях, как смятие и сглаживание шероховатости поверхности, 
формирование оптимальной структуры поверхностных слоев матери
алов, повышение несущей способности сопряжения и др. Процесс 
приработки протекает под действием силовых факторов —  нормаль
ной нагрузки и силы трения. Изменение структуры поверхностных 
слоев твердого тела представлено на рис. 9.1, б. В точке А показана 
деформации, характеризуемая углом С, поворота зерна, в точке В — 
углом О: Степень деформации оценивается по углу поворота 
структурных элементов (зерен металла) О »  С,- При этом уровень 
нормальной нагрузки должен быть ограничен допускаемым для 
данного материала значением, определяемым для конкретных

а

Рис. 9.1. Структура поверхностных слоев твердого тела до трения 
{а) и после трения на грани заедания (б):

I — адсорбированный слой; 2 — оксиды; 3 — граничная зона; 4 — зона матери
ала с измененными физико-химическими свойствами; 5 — основной материал; 
6— поверхностный слой, включающий адсорбционные и оксидные пленки; 
7, 8 — зоны, подвергшиеся сильному и умеренному деформированию соответ
ственно; 9 — зона со структурой, близкой к исходной
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условий смазывания и вида трения. Ряд материалов обладает свой
ством увеличивать допускаемое значение нормальной нагрузки по 
мере приработки в результате структурных изменений в поверх
ностных слоях. Это свойство называют прирабатываемостью ма
териала. Приработка в режиме ступенчатого повышения нагрузки, 
когда эта нагрузка на каждой ступени соответствует предельно 
допускаемой нагрузке этой ступени, представляет собой прира
ботку в режиме «на грани заедания». Превышение максимальной 
предельно допускаемой нагрузки приработки приводит к схваты
ванию и заеданию.

Схватывание —  явление местного соединения двух твердых тел, 
происходящее при трении вследствие действия молекулярных сил.

Перенос материала — явление при трении твердых тел, со
стоящее в том, что материал одного тела соединяется с другим и, 
отрываясь от первого, остается на поверхности второго.

Заедание — процесс возникновения и развития повреждений 
поверхностей трения вследствие схватывания и переноса материа
ла. Заедание является тяжелой формой отказа, приводящего к ка
тастрофическим последствиям. Поэтому для сопряжений скольже
ния экспериментально устанавливают максимально допускаемую 
нагрузку приработки, которая должна ограничивать максималь
ную нагрузку на сопряжение с поправкой на коэффициент, учиты
вающий ее динамические изменения.

9.2. Элементы механики фрикционного взаимодействия

9.2.1. Основные закономерности функционирования 
смазываемых сопряжений скольжения

Для снижения интенсивности изнашивания и силы трения в по
движные сопряжения вводят смазочный материал. Одна из основных 
закономерностей, позволяющая связать условия эксплуатации и кон
структивные особенности смазываемых опор скольжения, выражает
ся с помощью диаграммы Герси — Штрибека. Поясним это на при
мере взаимодействия плоской подвижной и неподвижной деталей 
(рис. 9.2). Неподвижная деталь расположена под углом к плоскости 
подвижной, образуя с ней клиновой зазор высотой /г( на входе и /г0 
на выходе (/ц > /*0). Движение подвижной детали вдоль оси х увле
кает за собой тонкий (пристеночный) слой жидкого смазочного 
материала за счет физико-химического взаимодействия (адсорб
ции) молекул смазочного материала и металлической поверхности,
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Рис. 9.2. Схема формирования смазочной пленки в клиновом зазоре:
1,2 — подвижная и неподвижная детали; 3 — эпюра скоростей в смазочном ма
териале на входе в клиновой зазор

а трение между слоями жидкости с динамической вязкостью р 
передает часть кинетической энергии пристеночного слоя нижеле
жащим слоям. В результате в смазочном материале формируется 
градиент скоростей: в верхнем пристеночном слое скорость равна 
скорости подвижной детали Vn, в нижнем пристеночном слое она 
равна скорости неподвижной детали, т. е. нулю. В виду того, что 
жидкость является практически несжимаемой средой (плотность 
с ростом давления изменяется незначительно), а расход жидкости на 
входе в клиновой зазор и на выходе из него приблизительно одина
ков, скорость промежуточных слоев увеличивается и в смазочном 
слое возникает внутренне давление q вдоль оси у. Если q больше 
внешнего давления р = Fa/{lb), где Fa — нормальная сила, a lb —
площадь подвижной детали (/ —  длина, b —  ширина), или равно 
ему, т. е. q > р, то формируется гидродинамический режим, пере
ход в который определяется критическим значением параметра 
Зоммерфельда ZKT =(Vu\i/p j.  Значение ZKp можно найти по диа
грамме Герси —  Штрибека (рис. 9.3, а). Диаграмма представляет 
собой зависимость коэффициента трения / (отношения силы трения 
к нормальной нагрузке) и интенсивности изнашивания I  от пара
метра Зоммерфельда Z; при этом область минимума /  соответствует 
критическому значению Z ^ , т. е. переходу в область образования
гидродинамического слоя, обладающего достаточным внутренним 
давлением q для разделения поверхностей.
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Рис. 9.3. Диаграмма Герси — Штрибека (а) и диаграмма, измененная в 
процессе приработки со ступенчатым увеличением нагрузки на грани за
едания (б):
1,2  — исходный и конечный вид диаграммы; 3 — пределы регулирования 
нагрузки в области критических значений 2кр (стрелками показаны переходные 
значения параметров г  и /  в процессе повышения нагрузки)

Отметим, что параметр Z  измеряют в единицах длины, если в 
него входит динамическая вязкость р, Па • с. Как показывает ана
лиз, диаграмма Герси —  Штрибека отражает зависимость коэффи
циента трения от величины, пропорциональной толщине смазоч
ной пленки. При достаточном внутреннем давлении толщина 
пленки такова, что поверхности трения гарантированно разделены 
смазочным материалом. В качестве характеристики минимально 
допускаемой толщины смазочной пленки устанавливают коэффи
циент запаса толщины пленки = Итт / ,  где кт[п — мини
мальная толщина смазочной пленки; к1а.=Я\ + Я2 —  суммарная
высота микронеровностей сопряженных поверхностей 1 и 2. Пола
гают, что жидкостный режим существует в области Сн >1. Таким
образом, для расширения области реализации жидкостного режи
ма смазки необходимо уменьшать высоту микронеровностей. Это 
справедливо как для осевых (упорных) подшипников скольжения, 
так и для радиальных. Критическое значение параметра 
Зоммерфельда зависит от качества поверхности (табл. 9.1).

Улучшение качества поверхности и повышение несущей спо
собности сопряжения могут происходить в процессе приработки за 
счет изменения свойств поверхностных слоев материалов под воз
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действием приложенной нагрузки. Согласно ГОСТ 23.224-86, 
предусмотрен режим приработки на грани заедания (см. п. 9.1), 
когда сопряжение в процессе повышения нагрузки работает в об
ласти смешанной (полужидкостной) смазки. Изменение диаграм
мы Герси — Штрибека в процессе подобной приработки показано 
на рис. 9.3, б. Происходящие при этом повышение несущей спо
собности и выглаживание шероховатости эквивалентны улучше
нию качества поверхности технологическим путем (см. табл. 9.1).

Таблица 9.1
Значения параметров шероховатости, толщины смазочной 

пленки и давления сопряжения вал-вкладыш [45]

Вид обработки 
поверхности 
шейки вала

Суммарная 
высота микроне

ровностей 
Икп мкм

Толщина 
пленки, 
А, мкм

Критиче
ское значе- 

ниегкр
Давление 

Ро, отн. ед.

Точение 3,5 15,74 0,38 13,5
Шлифование 1,98 8,91 0,25 22,4

0,55 2,51 0,0017 616
0,53 2,31 0,0013 870

Полирование 0,4 1,82 0,0012 894

Повышение несущей способности сопряжений в результате 
приработки ограничено свойствами конструкционных и смазоч
ных материалов, составляющих сопряжение. Предельная несущая 
способность соответствует минимальной (критической) толщине
смазочной пленки и Z ц> (см. табл. 9.1).

При уменьшении толщины пленки ниже критического значения 
осуществляется переход в область смешанной и граничной смазки, 
что приводит к деформации поверхностных слоев конструкционных 
материалов, увеличению коэффициента трения, изнашиванию и за
еданию —  основным причинам выхода из строя опор скольжения.
Параметр Зоммерфельда 2 ^  позволяет оценить предельно допусти
мые параметры нагружения сопряжения, поскольку в него входят 
такие величины, как давление и скорость относительного скольже
ния. Давление ро при заданных значениях вязкости смазочного ма
териала и скорости скольжения соответствует значению 2 ^  (см. 
табл. 9.1) и регламентировано ГОСТ 23.215-84 как один из основ
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ных показателей прирабатываемости и несущей способности сопря
жения, а ГОСТ 23.224-86 — как максимально допустимое длительно 
действующее давление с поправкой на коэффициент, учитывающий 
его динамические изменения.

9.2.2. Микрогеометрия поверхности

Параметр Z,ф зависит от состава конструкционных и смазочных
материало, а также от и технологической подготовки поверхностей 
деталей сопряжения —  геометрии, микрогеометрии, уровня прира- 
ботанности и других факторов, что обобщенно характеризуется тер
мином «качество поверхности». Важнейшая составляющая этого 
понятия —  микрогеометрия. Поверхности деталей машин имеют 
отклонения от идеальной геометрической формы (рис. 9.4). Разли
чают отклонения двух типов: 1) макроскопические отклонениями 
формы 5 (рис. 9.4, а) —  от плоскостности, цилиндричности, парал
лельности И  др. --- И  В О Л Н И С Т О С Т Ь  поверхности Rw max', 2) отклоне
ния Rmax, связанные микрогеометрией поверхности, определяемой
параметрами шероховатости, которые формируют фактическую 
площадь контакта (ФПК).

Рис. 9.4. Основные виды геометриче
ских отклонений поверхности и струк
турные компоненты контакта шеро
ховатых поверхностей (а), контакта 
идеальной плоскости с шероховатой 
поверхностью при ее перемещении из 
положения 1 в положение 2 (б) и кон
такта плоскости с волнистой поверхно
стью при сближении а\ {в)

в

б

Структурными компонентами контакта шероховатых поверх
ностей являются номинальная площадь контакта А а и фактическая 
площадь единичного пятна контакта АГ1 (рис. 9.4, б и в).
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Для оценки ФПК необходимо учитывать параметры шеро
ховатости, определяемые в соответствии с ГОСТ 2789-73 (см. 
рис. 9.4). К основным из них относят величины Яа и Лтах.

Наиболее часто в технике для характеристики микронеровно
стей применяют параметр Яа —  среднее арифметическое абсо
лютных значений отклонений профиля шероховатостей от средней 
линии в пределах базовой длины Ь. Расстояние точки профиля от 
средней линии обозначают Г, где i — число точек профиля, в ко
торых измерено значение Y¡ (рис. 9.5, а). Положение средней ли-

Рис. 9.5. Характеристики микронеровностей: 
а — параметры шероховатости; б — кривая опорной поверхности

нии АА устанавливают исходя из того, что она делит площадь 
профиля пополам. Профиль заключен между линиями выступов 
ВВ и впадин СС, которые проведены через вершины самых высо
ких выступов и самые низкие точки впадин. Величины Нтах и Нт\п 
определяют расстояние от средней линии профиля до линий ВВ и 
СС соответственно. Параметр Яг характеризует среднее расстоя
ние между пятью высшими вершинами выступов и пятью низши
ми точками впадин. Расстояние а от линии выступов ВВ до сече
ния выступа А/, называют сближением, на котором определяют 
сумму длин сечений 2А/, для данного уровня. Расстояние между 
линиями выступов и впадин Ятах равно толщине шероховатого 
слоя. Удаление линии выступов от средней линии обозначают Яр. 
Радиус вершин выступов г принимают равным среднему радиусу 
закругления микронеровностей Яь, моделируемых сферическими 
поверхностями.

Для статистического анализа и представления характеристик 
шероховатых поверхностей используют закон распределения ма
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териала по глубине шероховатого слоя на выбранной базовой 
длине Ь, который характеризует кривая распределения вершин 
микронеровностей по высоте (см. рис. 9.5, б). Эту кривую получа
ют как зависимость относительной суммы длин сечений микровы
ступов 2ДД вдоль оси х  от относительного сближения е:
¿р =(1 /Ь)?,АЦ, где г = а/ 7?шах. Для аналитического описания ис
пользуют степенную функцию. Кривую опорной поверхности вы
ражают зависимостью

t t Гу‘'Р  * 7 Я ° 9

где = /р при а = Яр, & = а/Ятах, V > 1 — параметры опорной
поверхности.

Стандартом предусмотрено 14 классов параметров шерохова
тости. В табл. 9.2. для примера приведены параметры шероховато
сти наиболее ответственных деталей двигателей внутреннего сго
рания автомобилей.

Таблица 9.2

Характерные значения параметров шероховатости поверхности
некоторых деталей [46]

Деталь Яа, мкм Г, мкм Я.тах, М К М

Г ильза цилиндра 0,04 100 1,2
Коленчатый вал (шейки) 0,05 500 1,6
Поршневое кольцо 0,02 270 0,48

9.2.3. Контактные задачи в статике

Рассмотренные выше стандартные характеристики позволяют 
оценить ФПК шероховатых поверхностей. Структурная схема 
площади контакта показана на рис. 9.4. Площади фактического 
контакта ААИ сгруппированы на площади касания волнистой по
верхности. Общую (кажущуюся) площадь контакта тел, в пределах 
которой находится ФПК, называют номинальной площадью кон
такта (НПК) Аа.

Для расчета ФПК шероховатость поверхности обычно моде
лируют набором сферических сегментов, вершины которых раз
бросаны по высоте так, что сохраняется закон распределения ма
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териала в шероховатом слое, который задают с помощью кривой 
опорной поверхности. Для упрощения задачи одну из поверхно
стей считают гладкой, поскольку эта модель и контакт двух шеро
ховатых поверхностей эквивалентны в силу подобия кривой 
опорной поверхности.

В узлах трения деформация выступов невелика по сравнению 
с их размером, поэтому искажением формы можно пренебречь и 
считать, что площадь контакта Ан равна площади сечения высту
па на расстоянии от вершины, равном деформации я, , которую 
называют сближением.

Определим деформацию одного выступа (рис. 9.6). При упру
гой деформации сближение рассчитывают с использованием фор
мул Г ерца:

\Ап = 0 М к и Ы 1Г)™-,

а, =0,82 (;л ? ,/7 7 )м .

Здесь у = (1 -рУ )/^ , + (1 — М-2 ) / ^ 2  — постоянная упругости (ць  
р 2 —  коэффициенты Пуассона; Е{, Е2 —  модули упругости
для поверхностей 1 и 2); ТУ, —  нормальная нагрузка; г — радиус 
выступа. Если контактируют два сферических выступа, г = 
= Яь Г\Г2/(г\ +г2) — приведенный радиус кривизны выступов.

Рис. 9.6. Схемы для оценки фактической площади контакта:
а —  контакт идеально плоской поверхности с шероховатой; б —  деформация 
единичного выступа

При пластической деформации возможно либо вдавливание в 
поверхность выступа, либо его расплющивание. Полагают, что 
среднее давление в контакте равно твердости более мягкого мате
риала, тогда
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М-/ =
N1

Н нв
щ  __

в/ = - у  я нв> (9.1)

где Н нв — твердость по Бринеллю.
При пластической деформации среднее давление в пятне кон

такта близко к твердости по Бринеллю, поэтому ФПК выражается 
зависимостью [44-46]

N
Аг =

Н нв
Контакт двух шероховатых поверхностей можно приводить к 

контакту шероховатой и гладкой поверхностей, если вместо пара
метров tm, V, Ктах, г использовать эквивалентные значения, ха
рактеризующие поверхности 1 и 2: = V, + \ 2 и = йгг/(й + гг)-

9.2.4. Контактные задачи в динамике

На основе приведенного ранее расчета контакт двух поверхно
стей можно представить в виде схемы, показанной на рис. 9.7. 
Приняты следующие допущения: твердость одного из материалов 
существенно выше твердости другого; поверхность материала, 
имеющего меньшую твердость (пластичного материала) гладкая; 
неровности более твердой поверхности моделируются сфериче
скими поверхностями с приведенными радиусами.

Рис. 9.7. Схема единичного кон
такта в виде жесткой полусферы 
радиусом Ль, вдавливаемой в по
верхность на глубину /г при отно
сительной скорости скольжения V 
в направлении слева направо

В случае тангенциального смещения поверхности, что проис
ходит при трении, важно оценить площадь возникающего при 
этом смятия микронеровностей на единичном пятне контакта. 
Назовем эту величину фактической площадью смятия при танген
циальном смещении и обозначим Д.т.
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Теперь рассмотрим деформацию участка поверхностного слоя 
более мягкого материала, расположенного непосредственно перед 
сферическим индентором по ходу его движения, прямоугольным 
участком высотой /г и длиной Ь. Если принять, что Ь = 0),\Яь, чис
ло пятен контакта для указанных размеров будет равно отноше
нию фактической площади контакта к площади единичного пятна:
п -  Аг/  Ан . Площадь единичного пятна контакта Ап = (л£2)/2.
Площадь смятия микронеровностей на единичном пятне контакта 
Д.т, = £ = НЬ. Число пятен фактического контакта

п = л1} .
0,5

Соответственно, общая площадь смятия

4 т  = —  = 2 4  —  =
Ап кЬ2

п
л-0,14,

Таким образом, при моделировании более твердого тела набо
ром сфер радиусом Яь соотношение между Аг и 4 т  имеет вид
2к/(п  • 0 , 1 4 ), т. е. при отношении /г /4  не более 0,01, что харак
терно для шлифованных поверхностей, площадь смятия 4 т  соста
вит не более 0Д 4- С учетом того, что 4 = 0 , 0 1 4  значение 4 т  
будет не более 0 , 0 0 1 4 -

На основе приведенных формул напряжение смятия микроне
ровностей в тангенциальном направлении можно оценить как 
а = Fxj  4 т » например, при соединении деталей с натягом, считая,
что Fx — сила запрессовки.

В случае, когда контакт поверхностей происходит при пласти
ческом деформировании, оценку деформации проводят на основе 
какой-либо реологической модели. Так, можно использовать мо
дель, характеризующую переход от упругой деформации к пла
стической, называемую моделью Сен-Венана:

о = а т signs,
где а  — напряжение; стт — предел текучести материала; sign 
ступенчато изменяющаяся функция параметра s.
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Если а < с т, поверхности 1, 2 составляют одно целое (в = 0), 
если а  > а т, они скользят одна относительно другой и тело неогра
ниченно пластически деформируется (в —» оо). Для большинства кон
струкционных материалов максимальная степень деформации огра
ничена пластичностью материала, которая уменьшается с увели
чением деформации, и при достижении некоторой критической де
формации £кр начинаются процессы локализации области деформа
ции и разрушения. В результате подобной локализованной деформа
ции поверхностных слоев могут происходить процессы образования 
наростов, нарушающие условия внешнего трения и приводящие к 
заеданию. Критерий порога внешнего трения имеет вид

И 1 ( .  2тЛ
Я,

<
2

1 -
V а Т  У

где т — касательное напряжения среза адгезионной связи.
На основе этого критерия сформулировано правило положи

тельного градиента механических свойств, соблюдение которого 
необходимо для предотвращения процесса заедания. Поскольку 
отношение И/Я  —  положительная величина, внешнее трение воз
можно при условии (т /а )  < (1 /2). Это неравенство определяет со
отношение механических свойств поверхностного слоя и объема 
материала. При этом прочность на срез поверхностного слоя 
должна быть, по крайней мере, в 2 раза меньше объемного предела 
текучести. Отношение /г / Я, определяющее направление измене
ния механических свойств материала, называют правилом поло
жительного градиента. Его соблюдение необходимо для достиже
ния противозадирной стойкости и прирабатываемости сопряжений 
в зависимости от свойств составляющих их материалов.

В условиях жидкостной смазки это правило соблюдается благо
даря локализации сдвиговой деформации в смазочном материале. 
При смешанной и граничной смазке деформация поверхностных 
слоев конструкционных материалов локализуется на небольшой 
глубине, если они обладают достаточной пластичностью. Это такие 
материалы, как баббиты, алюминиево-оловяные сплавы, оловяни- 
стые или свинцовистые бронзы и другие материалы, содержащие 
мягкую структурную составляющую. Эффект положительного гра
диента механических свойств достигается также за счет использова
ния мягких покрытий (например, твердосмазочных) или пленкообра
зующих смазочных материалов [5, 37,48,49].
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9.2.5. Закономерности изнашивания 
в условиях несовершенной смазки

При соблюдении условий внешнего трения может возникать 
упругая или упругопластическая деформация. В этом случае проис
ходит изнашивание контактирующих поверхностей. Интенсивность 
изнашивания I  — /гсл/ Ь, где /гсл — толщина изношенного слоя; Ь — 
путь трения. Толщина изношенного слоя складывается из толщин 
слоев, деформированных в процессе тангенциального перемещения, 
при этом число циклов п до разрушения соответствующего слоя 
определяется соотношением критической £,ф и фактической 8ф де

формаций этого слоя: п = £кр/вф. В то же время толщина деформи
рованного слоя величины вдавливания микронеровностей в поверх
ность или сближения поверхностей в соответствии с формулой (9.1). 
В этом случае интенсивность изнашивания является функцией 
нагрузки, поскольку /гсл = Едг/и  = Ы/(2кгНт п). В общем виде за
висимость интенсивности изнашивания от нагрузки имеет вид

/  = крт, (9.2)

где к = Апом/(2пгН 1тп)—  нормированный на длину пути трения
размерный коэффициент, характеризующий механические и гео
метрические свойства изнашиваемой детали; р  —  отношение нор
мальной нагрузки к номинальной площади контакта (среднее номи
нальное давление); т — показатель степени, учитываемый в случае 
нелинейной зависимости интенсивности изнашивания от нагрузки 
(см. рис. 9.3, а).

Очевидно, что р >  р 0, поскольку при р 0 интенсивность изна
шивания пренебрежимо мала. Если при нагрузке р  интенсивность 
изнашивания «позволяет» деталям отработать заданный ресурс без 
нарушения работоспособности изделия, такую нагрузку регламен
тируют для соответствующих материалов и сопряжений. В этом 
случае критическую и максимально допускаемую нагрузку опреде
ляют с учетом ресурса ¿рес, который уменьшается тем быстрее, чем
выше нагрузка и соответствующая интенсивность изнашивания 
/ Мред по достижении предельного износа: Т  = / 1фед/(/у), где V — 
скорость относительного скольжения.
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Подобный расчет выполняют в предположении, что приработка 
закончилась и интенсивность изнашивания постоянна, причем 
предпочтительнее определять ее экспериментально. Указанные за
кономерности распространяются на такие узлы, как шарниры цеп
ных передач, винт-гайка скольжения, направляющие, шлицевые 
соединения и др. Общая форма зависимости интенсивности изна
шивания от ряда эксплуатационных факторов имеет более сложный 
вид и включает скоростные, температурные, физико-химические и 
другие факторы. Для оценки ресурса используют, как правило, зна
чения интенсивности изнашивания, полученные экспериментально, 
а в расчетах деталей —  экспериментально обоснованные макси
мально допускаемые нагрузки.

При нарушении условий внешнего трения возникают такие виды 
фрикционных связей, как микрорезание и схватывание, которые при
водят к катастрофическому изнашиванию и заеданию, т. е. недопу
стимым формам отказов. Один из наиболее весомых факторов, уско
ряющих изнашивание, —  наличие в зоне контакта микроскопических 
частиц с твердостью, существенно превышающей твердость сопря
женных поверхностей, например мелкодисперсного песка. Вдавлива
ние и тангенциальное смещение подобных частиц вызывают много
кратное увеличение степени деформации поверхностных слоев, 
вызывающее их ускоренное изнашивание. Этот процесс называют 
абразивным изнашиванием. Зависимость интенсивности изнашива
ния от нагрузки в этом случае описывается выражением (9.2).

9.2.6. Материалы для сопряжений скольжения

В случае трения скольжения при несовершенной смазке усло
вия деформирования поверхностных слоев существенно отличаются 
от условий, которые возникают при объемном деформировании, 
например, резьбовых или сварных соединений. Это связано с высо
ким уровнем тангенциальных напряжений в поверхностных слоях, 
приводящих, как правило, к возникновению пластической деформа
ции. В связи с этим требования, предъявляемые к материалам узлов 
трения, носят противоречивый характер. Для увеличения числа цик
лов до разрушения необходимо стремиться к высокой пластичности, 
по крайней мере, одного из контактирующих материалов. Это также 
относится к правилу положительного градиента. Однако пластичные 
материалы с низкой твердостью имеют более высокое значение от
носительного вдавливания, которое обратно пропорционально твер
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дости, как это следует из формулы (9.1). Поэтому для выполнения 
указанных условий требуются материалы с высокой пластичностью 
и относительно высокой твердостью, что достижимо только для 
гетерогенных материалов. Именно к такому типу материалов отно
сится большинство подшипниковых сплавов, содержащих мягкую 
структурную составляющую, например баббиты, алюминиево-оло- 
вяные сплавы, оловянистые или свинцовистые бронзы и др. [45]. 
Баббиты представляют собой сплавы олова и свинца, к которым в 
качестве легирующих элементов добавлены сурьма, медь, алюми
ний, кальций. Легирующие элементы в ряде случаев могут играть 
роль твердой структурной составляющей. К этой же группе относят 
и антифрикционные чугуны, в которых мягкой структурной состав
ляющей является графит.

Те же требования предъявляют и к конструкционным сталям, 
дисперсионное упрочнение которых не должно приводить к суще
ственному снижению вязкости и пластичности. Это необходимо 
контролировать, поскольку охрупчивание материала снижает его 
износостойкость. Причиной охрупчивания может быть термиче
ская или химико-термическая обработка, а также действие среды, 
например деструкция смазочного материала [5, 48].

Отметим, что свойства поверхностных слоев материалов мо
гут изменяться в результате взаимодействия со смазочным мате
риалом (см. п. 9.3).

Материалы для сопряжений скольжения следует выбирать на 
основе результатов испытаний. Испытания должны включать вос
произведение в испытательной установке кинематического типа 
сопряжения, режима нагружения, соответствующего условиям 
реальной эксплуатации, а также температурных характеристик, мо
делирующих реальную ситуацию. Основные методы оценки износо
стойкости деталей рагламентированны ГОСТ 23.224-86. Обоснова
ние выбора метода испытаний конкретного сопряжения рекоменду
ется проводить в соответстви с рекомендациями, приведенными 
в работах [48, 51].

Для предотвращения или снижения интенсивности изнашива
ния при трении скольжения рекомендуется:

заменять трение скольжения трением качения; 
разделять поверхности трения достаточным слоем смазочного 

материала (гидродинамическая и гидростатическая смазка);
применять специальные антифрикционные и износостойкие 

покрытия и пленкообразующие смазочные материалы.
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9.3. Методы смазывания и смазочные материалы
9.3.1. Условия смазывания и смазочное действие

Термины и определения, описывающие процесс смазывания, 
регламентирует ГОСТ 27674-88, который включает следующие 
понятия.

Смазочный материал — материал, вводимый на поверхность 
трения для уменьшения силы трения и (или) интенсивности изна
шивания.

Смазка —  действие смазочного материала, в результате кото
рого между двумя поверхностями уменьшаются износ, поврежде
ния поверхности и (или) сила трения.

Смазывание —  подведение смазочного материала к поверхно
сти трения.

Жидкостная смазка — смазка, при которой полное разделе
ние поверхностей трения деталей осуществляется жидким смазоч
ным материалом

Твердая смазка —  смазка, при которой разделение поверхно
стей трения деталей, находящихся в относительном движении, 
осуществляется твердым смазочным материалом

Эластогидродинамическая смазка —  смазка, при которой ха
рактеристики трения и толщина пленки жидкого смазочного мате
риала между двумя поверхностями, находящимися в относитель
ном движении, определяются упругими свойствами материалов 
тел, а также реологическими свойствами смазочного материала.

Граничная смазка — смазка, при которой трение и износ меж
ду поверхностями, находящимися в относительном движении, 
определяются свойствами поверхностей и свойствами смазочного 
материала, отличными от объемной вязкости. Такими свойствами 
являются поверхностная и химическая активность компонентов 
смазочного материала и соответствующая восприимчивость по
верхности конструкционного материала.

Полужидкостная (смешанная) смазка — смазка, при которой 
осуществляется частично гидродинамическая, частично граничная 
смазка.

Вид смазочного действия определяется не только внешними па
раметрами (нагрузка, скорость относительного скольжения), но так
же свойствами смазочного материала и условиями смазывания. Для 
соблюдения условий жидкостной смазки важна зависимость вязко
сти от температуры (рис. 9.8). Вязкость изготовленных смазочных
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Рис. 9.8. Зависимость кинематической вязкости от температуры для не
которых марок индустриальных масел:
1 — И-Л-А-30; 2 — И-Л-А-40, 3 — И-Л-А- 50; 4 — И-Л-А-70; заштрихованная 
область соответствует диапазону значений вязкости, предпочтительных для экс
плуатации

материалов характеризуется кинематической вязкостью v, мм2/с. 
Кинематическая вязкость v связана с динамической ц через плот
ность: v = р / р. Плотность р нефтяных смазочных масел зависит от

Л

давлений и находится в диапазоне значений 880.. .960 кг/м .
Для реализации эластогидродинамической смазки важна зави

симость вязкости от давления, определяемая таким показателем, как 
пьезокоэффициент вязкости а. Эта величина, измеряемая в едини
цах, обратных давлению (МПа '), обусловливает увеличение вязко
сти при повышении давления. Интегральная зависимость вязкости от 
давлений и температуры имеет вид ц = Цо ехр (ар -  \\iAt), где ц 0  —
вязкость при нормальных условиях; \\t —  коэффициент, определяю
щий зависимость вязкости от температуры; Аt — прирост темпера
туры в смазочном слое по сравнению с заданным в маркировке зна
чением. Отметим, что пьезокоэффициент также зависит от темпера
туры (табл. 9.3).

Для процессов, протекающих при граничной смазке, характерна 
склонность смазочного материала к образованию пленок на контак
тирующих поверхностях вследствие физико-химического или хи
мического взаимодействия молекул смазочного материала с по
верхностью детали. В этом случае для формирования необходимых
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эксплуатационных свойств используют противоизносные, противо
задирные и пленкообразующие присадки. Показателями работоспо
собности присадок являются температурная стойкость граничных 
смазочных слоев, характеризующаяся максимально допускаемой 
температурой в зоне контакта, интенсивностью изнашиваний и 
нагрузочной способностью в условиях граничной смазки.

Таблица 9.3

Изменение вязкости и пьезокоэффициента вязкости 
некоторых масел в зависимости от температуры

Смазочное масло Температура, °С р, Па • с а, Мпа 1
Авиационное (МС-20) 50 0,114 22,3

80 0,034 17,6
120 0,01 11,3

Трансформаторное 50 0,0074 15,9
80 0,0032 13,2
120 0,0016 9,6

Гидравлическое (АУ, МГ-22А) 50 0,0116 12,8
80 0,0047 11,4
120 0,002 9,5

Перечисленные свойства смазочных материалов проявляются 
при эксплуатации в зависимости от параметров внешних воздейст
вий (давления в зоне контакта, скорости относительного скольже
ния, температуры и т. д.) и условий смазывания. Эти параметры за
висят от агрегатного состояния смазочного материала (жидкий, пла
стичный, твердый и газообразный), что, в свою очередь, определяет 
способ подачи этих материалов в зону контакта.

При использовании жидких смазоч
ных материалов, или смазочных масел, 
применяют, в основном, два способа 
смазывания —  погружением (окунани
ем) и циркуляционное. Смазывание по
гружением проводят путем размещения 
сопряжения в масляной ванне (рис. 9.9), 
что характерно для механизмов общего 
назначений, например редукторов. Одна
ко гидродинамическая жидкостная плен
ка при недостаточном объеме подавае-

Рис. 9.9. Система смазыва
ния редуктора погружением
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мого в зону контакта масла может не сформироваться в связи с тем, 
что для поддержания необходимой толщины смазочной плешей тре
буется соответствующий расход масла через зону контакта. Для га
рантированного обеспечения необходимого расхода масла использу
ют циркуляционное смазывание, при котором смазочный материал 
после прохождения по поверхностям трения вновь подводится к ним 
механическим способом (рис. 9.10).

Рис. 9.10. Схема системы циркуляционного смазывания:
1 — фильтр; 2 — насос; 3 — трубопровод; 4 — резервуар

Подобный способ применяют в механизмах, работающих в тя
желых условиях, например для высоконагруженных редукторов или 
двигателей внутреннего сгорания. В этом случае кроме прокачки 
масла могут осуществляться его фильтрация и охлаждение. Суще
ствуют также методы локальной циркуляции, когда в зону контакта 
принудительно подают масло устройством типа разбрызгивателей, 
крыльчаток и т. п.

Для пластичных и твердых смазочных материалов характерно 
использование ресурсного смазывания, при котором требуемый 
объем закладывают в сопряжение до начала эксплуатации. При 
необходимости непрерывной подачи смазочного материала в зону 
контакта для пластичных материалов применяют такие способы, 
как периодическое смазывание: смазочный материал подается пе
риодически с помощью специального пресса или закладывается при 
очередном техническом обслуживании. Для твердых смазочных 
материалов пригоден ротапринтный способ смазывания, при кото
ром в процессе работы к поверхности трения прижимают твердо
смазочную вставку, например мягкий графитовый стержень; при 
этом покрытие образуется в результате «размазывания» материала
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вставки по поверхности. Такой прием можно также использовать 
для зубчатых передач, если в качестве вставки применить шестерню 
свободного хода, изготовленную из твердосмазочного материала.

При тяжелых режимах работы смазочные масла могут удер
живаться в зоне контакта магнитным полем, но для этого масло 
должно содержать коллоидные (высокодисперсные) намагничен
ные частицы, поглощающие достаточный объем масла и втягива
ющиеся в зону контакта под действием магнитного поля. Анало
гичный прием можно использовать в случае твердого смазочного 
материал, если его подают в зону трения в виде порошка, содер
жащего намагниченные включения.

9.3.2. Виды смазочных материалов

Основные виды смазочных материалов, разработанных в Рос
сии, и большинство их зарубежных аналогов, характеристики их 
эксплуатационных свойств и функциональное назначение приведе
ны в справочнике [37]. Новые, экспериментальные разработки отра
жены в специализированной литературе, например [5,48, 49].

Ж идкие см азочны е м атериалы  (масла). Эти смазочные 
материалы различают по составу базового масла, функционально
му назначению масла и составу присадок.

В зависимости от состава базового масла различают три класса 
материалов: нефтяные, синтетические и жировые. Наиболее широко 
распространены нефтяные масла. У них относительно низкая стои
мость (исходный продукт — мазут), и они достаточно универсальны 
по свойствам.

Синтетические масла требуют более сложной химико-техно
логической переработки исходного сырья, поэтому они имеют высо
кую стоимость (как правило, выше в 10 раз и более). В качестве ба
зовой основы в них используют сложные эфиры, силиконы, по- 
лигликоли и др. Преимуществом этих масел является более широкий 
температурный диапазон использования (-60...+400 °С), меньшая, 
чем у нефтяных масел, зависимость вязкости от температуры, пожа
робезопасность.

Применение синтетических масел ограничено их относитель
но высокой стоимостью и целесообразно в тех случаях, когда 
нефтяные масла менее эффективны. Так, для подшипников каче
ния их используют только при температуре выше 90 °С либо при 
очень низких температурах [52].
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Наиболее часто синтетические масла применяют в автомо
бильных агрегатах (двигателях, трансмиссиях) благодаря широко
му диапазону значений эксплуатационной температуры. Так, по
лиэфирные масла имеют температурный диапазон применения от 
-60 до +120 °С, полиальфаолефины — от -20 до +160 °С, силико
новые масла — от -70...+200 °С. В этой области эффективнее ис
пользование масел, производимых такими фирмами, как Mobil, 
Castrol, Shell и др.

Жировые масла имеют в основе возобновляемые ресурсы — 
растительные и животные масла. Однако они склонны к окисле
нию, имеют низкую термическую стабильность и относительно 
высокую стоимость. Компоненты этих масел используют, в основ
ном, в качестве присадок.

По функциональному назначению масла классифицируют в 
соответствии с той сферой производства, где их преимущественно 
применяют. Подробная информация о классификации, составах и 
эксплуатационных свойствах масел содержится в специализиро
ванных изданиях, например в [37].

Рассмотрим основные классы и группы масел.
Трансмиссионные масла (ТМ) предназначены для смазывания 

механических передач, редукторов, коробок скоростей и т. д. Ос
новные группы трансмиссионных масел имеют следующие характе
ристики: группа 1 — минеральные масла без присадок, применяе
мые в цилиндрических, конических и червячных передачах, рабо
тающих при контактных напряжениях в диапазоне 900... 1600 МПа 
и температуре масла в объеме до 90 °С; группа 2 — минеральные 
масла с противоизносными присадками, используемые в цилиндри
ческих, конических, спирально-конических и гипоидных передачах, 
которые работают при контактных напряжениях до 2100 МПа и 
температуре масла в объеме до 150 °С; группа 3 —  минеральные 
масла с противозадирными присадками умеренной эффективности, 
применяемые в цилиндрических, конических, спирально-кониче
ских и гипоидных передачах, которые работают при контактных 
напряжениях до 2500 МПа и температуре масла в объеме до 150 °С, 
и т. д. (всего пять групп).

Обозначение трансмиссионных масел состоит из букв ТМ и 
цифр, соответствующих группе масел и классу вязкости, т. е. зна-

Л

чению кинематической вязкости при 100 °С, мм /с. Например, 
ТМ-3-18 —  трансмиссионное масло, группа 3 (противозадирные 
присадки умеренной эффективности), кинематическая вязкость

Л

при 100 °С равна 18 мм /с.
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Пример зарубежного аналога — СазйЫ БАБ-Х, полностью синте
тическое масло для ведущих мостов автомобилей; при 100°С кинема
тическая вязкость составляет 25 мм2/с, при 40 °С — 182 мм2/с.

Гидравлические масла представляют собой рабочие жидкости 
для гидравлических систем, основная функция — передача механи
ческой энергии с изменением значения или направления сил, дей
ствующих на входе и выходе гидросистем, гидроприводов, гидро
передач. Гидравлические масла подразделяют на 10 классов вязко
сти, различаемых по среднему значению кинематической вязкости 
при 40 °С, и на группы А, Б, В. Группы различаются по допускае
мым значениям давления и объемной температуры, что обеспечива
ется наличием соответствующих присадок. Например, МГ-22А — 
масло гидравлическое без присадок, вязкость при 40 °С составляет 
22 мм2/с, используется в шестеренных и поршневых насосах при 
давлении до 15 МПа и температуре до 80 °С, товарная марка АУ 
(веретенное).

Индустриальные масла используют в станках, прессах, про
катных станах и другом металлообрабатывающем и промышлен
ном оборудовании. Различают 18 классов вязкости по среднему 
значению кинематической вязкости при 40 °С, четыре группы по 
назначению (Л, Г, Н, Т) и пять подгрупп по условиям эксплуата
ции (А, В, С, Э, Е). Например И-Л-А-10 —  индустриальное масло 
для легко нагруженных узлов (например, шпиндели) без присадокОс вязкостью 10 мм /с при 40 °С (устаревшее обозначение И-10А).

Моторные масла предназначены для смазывания поршневых 
двигателей внутреннего сгорания легковых и большегрузных авто
мобилей, судовых и тепловозных дизелей. Их различают по кинема
тической вязкости при 100 °С, наличию загущающей присадки, 
степени форсированности двигателя и типу двигателя (бензиновый 
или дизельный). Класс вязкости всесезонного масла указывается 
дробью, в которой максимальное значение дается в знаменателе. 
Например, М-5з/12-Г1 —  моторное всесезонное масло класса вязко
сти 5з/12 с загущающей присадкой, предназначенное для карбюра
торных высокофорсированных двигателей. Группу масел обозна
чают русской буквой, удаленность которой в алфавите от начала 
означает степень форсированности, а числовой индекс соответству
ет типу двигателя (1 —  бензиновый, 2 —  дизель). В конце обозна
чения могут быть приведены буквенные индексы, уточняющие об
ласть применения. Например, М-14-Г2 (цс) —  моторное масло клас
са вязкости 14 для высокофорсированных дизелей, циркуляционное, 
судовое.
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Пример зарубежного аналога —  Mobil 1, полностью синтети
ческое масло для бензиновых двигателей и дизелей легковых ав- 
томобилей; при 100 °С кинематическая вязкость равна 13,5 мм /с, 
при 40 °С —  71 мм2/с.

Класс авиационных масел составляют масла для смазывания 
поршневых двигателей (например, МС-20 — авиационное масло с 
кинематической вязкостью при 100 °С не менее 20 мм /с), и для тур
бореактивных двигателей (например, МК-8 — масло для турбореак
тивных двигателей с кинематической вязкостью при 50 °С не менее 
8 мм2/с).

Для турбореактивных двигателей предусмотрены отечествен
ные синтетические масла, например синтетическое углеводород
ное масло с комплексом высокоэффективных присадок ИПМ-10, 
работоспособное при температуре -50...+190 °С.

Кроме того, существуют энергетические масла, турбинные, 
электроизоляционные (трансформаторные) и компрессорные.

Турбинные масла предназначены для смазывания высокообо
ротных подшипников и подпятников скольжения турбин, турбоком
прессорных машин и т. п. Например, Тп-22с — турбинное масло с 
присадками, кинематическая вязкость 22 мм2/с при 50 °С, селектив
ной очистки.

Электроизоляционные (трансформаторные) масла использу
ют в качестве жидких изоляторов, не рекомендуются для смазыва
ния узлов трения.

Компрессорные масла применяют для смазывания поршневых 
и ротационных компрессоров. По признакам уровня нагнетаемого 
давления и температуры нагнетания их подразделяют на четыре 
группы. Например, КЗ-10 — компрессорное масло с композицией 
присадок для поршневых и ротационных компрессоров с темпера
турой нагнетания до 200 °С, средняя кинематическая вязкость при

Л

100 °С составляет 10 мм /с.
П рисадки. Стандартные присадки бывают следующих типов: 

противоизносные, антифрикционные, противозадирные, антиокисли- 
тельные, моющие, диспергирующие, антипенные, загущающие. Кро
ме того, существуют многофункциональные присадки, объединяю
щие в себе ряд свойств. Так, присадки ДФ-11, ДФБ, А-22 обладают 
антиокислительными, противокоррозионными, противоизносными и 
антифрикционными свойствами; их используют в моторных, транс
миссионных, индустриальных маслах в разной концентрации в зави
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симости от группы масел. Еще более универсальными являются 
пленкообразующие присадки, которые выполняют роль противоиз- 
носных, противозадирных, антифрикционных, моющих и антиокис- 
лительных присадок. Это происходит в силу того, что процесс плен- 
кообразования предотвращает контакт деталей, на местах образова
ния пленки не могут образовываться смолистые отложения, для 
устранения которых используют моющие присадки, при этом сокра
щается объем контактирования базового масла с поверхностями де
талей, что снижает интенсивность процесса окисления масла. Типич
ной пленкообразующей присадкой является МКФ-18. Более подроб
но виды и действие пленкообразующих присадок описаны в работах 
[48,49,51].

П ластичны е, тверды е и пленкообразую щ ие см азоч 
ные материалы . Пластичные смазочные материалы (ПСМ), или 
смазки, имеют гетерогенную структуру и состоят из жесткого высо
комолекулярного каркаса и жидкой основы, выбираемой разработчи
ком из вышеперечисленных масел. Различают антифрикционные, 
консервационные и уплотнительные виды ПСМ. Для смазывания 
используют антифрикционные сорта, предусмотрено 18 подгрупп 
ПСМ в зависимости от области применения. Наиболее распростра
ненные типы узлов трения, в которых используются ПСМ, —  под
шипники качения, тяжело нагруженные шарниры, цепные передачи. 
Пример пластичной смазки — Литол-24.

Твердые смазочные материалы (ТСМ) предназначены для экс
тремальных условий (вакуум, высокие температуры и т. п.). Для раз
работки ТСМ используют материалы, обладающие анизотропией ме
ханических свойств: низким сопротивлением деформации в одном 
направлении, в котором при эксплуатации происходит перемещение 
контактирующих поверхностей. К ним относят графит, дисульфиды 
некоторых металлов (например, молибдена), мягкие металлы и спла
вы (олово, баббит), слоистые силикаты и т. п.

Пленкообразующие смазочные материалы —  материалы, со
держащие пленкообразующие присадки. Пример пленкообразую
щей металлоплакирующей пластичной смазки —  ВНИИНП-254 
(Атланта).

9.3.3. Выбор смазочного материала и системы смазывания

Выбор смазочного материала строго регламентирован норма
тивными документами, включая технические условия и техноло
гические инструкции. Об этом свидетельствует маркировка сма
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зочных материалов, которая отражает свойства и область приме
нения материала [37]. Нарушение нормативных документов в дан
ной области может привести к отказам техники. То же относится и 
к системам смазывания.

Однако существует ряд ситуаций, в которых конструктор или 
представитель эксплуатирующей организации должны выбрать сма
зочный материал и систему смазывания. Это происходит при разра
ботке новой конструкции, использовании новых конструкционных 
материалов, изменении условий эксплуатации и при необходимости 
повышения надежности изделий машиностроения. В этих случаях 
изменения также должны быть основаны на опыте работы и обще
принятых научных положениях, в том числе на расчетах и результа
тах испытаний.

Рассмотрим процедуру выбора смазочного материала на при
мере редуктора общего назначения. Исходными данными для под
бора служат силовые и кинематические параметры редуктора и 
контактные напряжения в сопряжениях редуктора. Должен также 
быть известен температурный режим работы редуктора, который 
определяется из условий эксплуатации, передаваемой и рассеива
емой мощности редуктора, расчетного КПД редуктора и КПД от
дельных передач и узлов, теплопроводности корпуса редуктора и 
условий охлаждения.

Первый этап выбора состоит в определении вида смазочного 
материала и выборе его группы по условиям эксплуатации. По
скольку для подобных редукторов используют трансмиссионные 
масла, группу выбирают исходя из условий работы в соответствии 
с приведенным выше примером (масло ТМ-1). В тех случаях, ко
гда условия работы более легкие, чем это оговорено в справочни
ке, например, напряжение менее 900 МПа, выбор можно прово
дить, используя рекомендации [11].

Следующий этап —  определение класса вязкости. Оценку вяз
кости можно выполнить расчетным путем. Основным расчетным 
показателем при выборе смазочного материала служит толщина 
смазочной пленки на поверхностях деталей, которая должна быть 
выше минимально допускаемой, исходя из микрогеометрии рас
сматриваемых деталей (см. п. 9.2). Для характеристики минималь
но допускаемой толщины смазочной пленки устанавливают коэф
фициент запаса толщины пленки = /гт ;п//**,..

Поскольку основными видами контакта в зубчатом редукторе 
является качение или качение с проскальзыванием, расчет прово-
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дят на основе полученных ранее данных по геометрии и контакт
ным напряжениям в передачах или подшипниках качения, а также 
с учетом температурного режима, влияющего на вязкость масла. 
Для условий качения двух цилиндров средняя толщина смазочной 
пленки [44]

А
К

0,73
Гр 0 )

1 я  ) 1 Е )

-0,18

9

где Я = К1Я2/( Я\ ± Я2) — приведенный радиус кривизны цилиндров;
ц — динамическая вязкость; а  — пьезокоэффициент вязкости; V — 
скорость относительного перемещения катящихся тел; р 0 — макси
мальное удельное давление в зоне контакта по Герцу; Е  — приве
денный модуль упругости контактирующих материалов.

Для других условий контактирования минимальная толщина 
смазочной пленки определена в работах [44, 47, 51].

При невозможности обеспечить необходимую толщину сма
зочного слоя с помощью вязкостных свойств переходят к выбору 
группы масел с использованием противоизносных и противоза
дирных присадок.

Выбор системы смазывания обусловлен режимом эксплуата
ции и, в первую очередь, скоростью движения смазываемых по
верхностей, которая определяет скорость стекания с них масла. 
При небольших скоростях используют метод погружения, в соот
ветствии с которым в нижнюю часть редуктора как резервуара для 
масла погружают зубчатые колеса не менее чем на половину высо
ты зуба (см. рис. 9.9.). При скоростях выше 12 м/с масло сбрасыва
ется с поверхностей, поэтому требуется циркуляционное смазыва
ние. В этом случае необходимо регулировать объем подаваемого 
масла, который определяется необходимым расходом смазочного 
материала в зоне трения.

Дополнительно отметим, что система циркуляционного сма
зывания может включать устройства для очистки масла от загряз
нений и продуктов изнашивания, например систему фильтров, как 
в двигателе внутреннего сгорания.

Важным элементом системы смазывания служат уплотнения. 
Эти детали обеспечивают герметичность редуктора, т. е. предот
вращают вытекание масла из редуктора и попадание загрязнений 
внутрь корпуса. Уплотнение выбирают в зависимости от давления
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масла внутри редуктора и скорости движения деталей. Конструк
тивные исполнения уплотнений приведены в работе [1].

Существенный аспект проектирования узла, содержащего 
уплотнение, —  конструктивное оформление деталей или элементов 
деталей, сопряженных с уплотнением. Кинематический тип подоб
ного узла представляет собой аналог радиального или упорного 
подшипника скольжения. Принципиальным отличием является то, 
что гидродинамический режим смазки для такого узла маловероя
тен. В связи с этим сопряженный с уплотнением вал локально 
упрочняют и подвергают шлифованию, что снижает интенсивность 
изнашивания вала при попадании абразива или продуктов изнаши
вания в область стыка уплотнения с валом.



Глава 10

ФРИКЦИОННЫЕ ПЕРЕДАЧИ И ВАРИАТОРЫ

10.1. Общие сведения

Фрикционные передачи — механизмы, в которых движение пе
редается силами трения. Простейшая фрикционная передача состоит 
их двух колес, прижимаемых друг к другу с заданной силой 
(рис. 10.1, а). При вращении ведущего колеса в зоне контакта возни
кают силы трения, которые приводят во вращение ведомое колесо. 
Заменив цилиндрические колеса коническими (рис. 10.1,6), можно 
осуществить передачу между валами с пересекающимися осями. Ес
ли выполнить одно из тел качения с переменным радиусом вращений, 
можно получить передачу с переменным передаточным отношением 
(вариатор). Простейшим примером является лобовая передача 
(рис. 10.2), состоящая из диска и колеса. При перемещении колеса 1 
вдоль вала изменяется радиус качения на диске 2 и, следовательно, 
передаточное отношение.

Рис. 10.1. Простые фрикционные передачи с цилиндрическими (а) 
и коническими (б) колесами
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6
Рис. 10.2. Лобовая фрикционная передача (вариатор)

Окружная сила Г( на ведомом колесе, которую способна пере
дать фрикционная передача, определяется из условия

= ГГ/ ,  (Ю.1)

где 5 —  коэффициент запаса сцепления; Гг —  сила прижатия рабо
чих колес; /  — среднее значение коэффициента трения в зоне кон
такта. Значение £ выбирают исходя из условия, чтобы при перегруз
ках и нестабильности сил трения передача была защищена от буксо

194



10.1. Общие сведения

вания. В силовых передачах принимают 5  = 1,2...2,0, а в передачах 
приборов (кинематических) значение 5 увеличивают до 3.

Из выражения (10.1) следует, что сила прижатия рабочих ко
лес в 1 / /  раз больше реализуемой силы трения. Среднее значение
коэффициента трения в зависимости от материала рабочих тел и 
условий смазывания может изменяться от 0,40 до 0,04. Следова
тельно, сила прижатия превышает передаваемую силу не менее 
чем в 2,5-25 раз. С учетом необходимого запаса сцепления сила 
прижатия будет еще больше. Данное обстоятельство предопреде
ляет высокие нагрузки на валы и подшипники, на которых уста
новлены рабочие тела. Это один из основных недостатков фрик
ционных передач.

Особенностью работы фрикционной передачи является нали
чие упругого скольжения. Это связано с тангенциальными дефор
мациями поверхностей рабочих тел в зоне контакта. При работе 
фрикционной пары в зоне контакта существует две области: об
ласть сцепления («сц»), где поверхности как бы прилипают одна к 
другой и двигаются вместе, и область проскальзывания («пр»), 
в которой происходит относительное смещение поверхностей ра
бочих тел (рис. 10.3, а). Точка О лежит на границе этих областей, и 
ее положение неизменно при постоянном вращающем моменте. 
При входе в контакт точка А\ ведущего 1 и точка А2 ведомого 2 
рабочих тел совпадают. При перемещении совпавших точек А\ и 
А2 в  пределах области сцепления (рис. 10.3, б) рабочие тела испы-

Рис. 10.3. Характер взаимодействия рабочих тел (колес) в зоне контакта 
при наличии касательной силы
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тывают возрастающую тангенциальную упругую деформацию 
(кривые 1-1 на рис. 10.3, 6-г). В области проскальзывания танген
циальная деформация возрастает до значений, при которых силы 
трения не способны удержать поверхности от взаимного смещения 
(см. рис. 10.3, г). Для ведущего тела тангенциальные деформации в 
области проскальзывания являются растягивающими, для ведо
мого —  сжимающими. Ведущее тело (колесо) как бы приобретает 
приращение длины окружности колеса и поэтому при полном обо
роте колеса вокруг оси точка А\ проходит большее расстояние, чем 
в случае отсутствия тангенциальных деформаций. При выходе из 
зоны контакта точка А\ окажется впереди точки А2 на некоторую 
величину А/ (рис. 10.3, 0). Отношение А/ к длине окружности это
го колеса называется относительным скольжением. Относительное 
скольжение зависит от модуля упругости материала. Для рабочих 
тел из стали оно составляет 0,01...0,05 %, для пары текстолит по 
стали — до 1 %.

Во фрикционных передачах возможно также наличие геометри
ческого скольжения. Оно возникает вследствие разной скорости ра
бочих тел на площадке контакта. Например, в лобовой передаче (см. 
рис. 10.2,6) окружная скорость У\ на внешнем диаметре ролика по
стоянна, а скорость У2 на торце диска 2 —  пропорциональна радиусу. 
В точке О окружные скорости ролика и диска равны, и здесь наблю
дается чистое качение. В остальных точках линии контакта — каче
ние со скольжением. Слева от точки О ролик опережает диск, справа 
от нее диск опережает ролик. В зависимости от передаваемого мо
мента точка О перемещается вдоль линии контакта. Точку О называ
ют полюсом качения (нескользящей точкой).

Если момент сопротивления на диске 2 превышает момент, со
здаваемый силами трения в передаче, то наступает буксование. 
При этом рабочие поверхности тел быстро повреждаются, в связи 
с чем не следует использовать фрикционные передачи в качестве 
предохранительного звена.

Преимущества фрикционных передач: возможность бессту
пенчатого регулирования угловой скорости ведомого вала; прос
тота формы тел качения; равномерность вращения, что позволяет 
применять фрикционные передачи при высоких скоростях, а также 
в приборах.

Недостатки: значительные нагрузки на тела качения, валы и 
подшипники; необходимость специальных нажимных устройств для 
прижатия рабочих тел; опасность повреждения рабочих поверхно
стей тел при проскальзывании во время перегрузки.
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Фрикционные передачи и вариаторы применяют в широком 
диапазоне мощностей — от очень малых (в приборах) до сотен 
киловатт. Для больших мощностей конструируют фрикционные 
передачи с большим числом точек контакта.

10.2. Общие вопросы конструирования

Необходимую для работы фрикционной передачи силу прижа
тия тел качения можно получить несколькими способами, в том 
числе автоматически изменяющимся прижатием с изменением пе
редаваемого момента.

Большинство современных вариаторов и передач выполняют с 
автоматическим прижатием. Однако в этом случае при изменении 
передаваемого момента передача некоторое время пробуксовыва
ет, пока сила прижатия не достигнет значения, достаточного для 
передачи вращающего момента. Это приводит к значительному 
скольжению и нагреву рабочих тел.

Форму тел качения передач с постоянным передаточным отно
шением выбирают такой, чтобы было чистое качение на всей пло
щадке контакта. Поэтому передачи с коническими роликами должны 
иметь общую вершину конусов в точке О (см. рис. 10.1, б).

Тела качения выполняют с начальным касанием по линии или 
в точке. При начальном касании по линии необходимо обеспечить 
высокую точность изготовления и сборки передачи, исключаю
щую возможные перекосы рабочих тел, которые приводят к нару
шению линейного контакта.

Фрикционные передачи могут работать как при наличии сма
зочного материала, так и без него (всухую). При работе всухую 
передача обладает высокой нагрузочной способностью (коэффи
циент трения велик), но при проскальзывании возможны значи
тельный нагрев в зоне контакта и повреждение рабочих поверхно
стей при перегрузках.

Наличие смазочного материала стабилизирует работу переда
чи, хотя и снижает коэффициент трения. Для таких передач харак
терна высокие долговечность и надежность. Их работу описывает 
контактно-гидродинамическая теория смазки. В зоне контакта 
ввиду высоких контактных давлений повышается вязкость масла 
и, как следствие, сопротивление сдвигу слоев масляной пленки, 
разделяющей рабочие тела. В результате этого возможна передача 
значительных касательных сил через масляную пленку в зоне кон
такта. Для смазывания фрикционных передач следует применять
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специальные высокотяговые масла, увеличивающие коэффициент 
трения в зоне контакта. К ним относят зарубежные масла 
БапЮИас-бО, отечественные аналоги ВТМ-1 и ВТМ-2 и другие, у 
которых коэффициент трения / в среднем в 1,2-1,5 раза выше, чем 
у минеральных масел, и может достигать значений 0,1...0,2.

Материалы рабочих тел. Рабочие тела фрикционной переда
чи должны обладать рядом особых свойств, обусловленных спе
цификой работы фрикционной пары. К ним относят высокие зна
чения коэффициента трения, модуля упругости (для обеспечения 
значительных сил прижатия и уменьшения гистерезисных потерь), 
и предела контактной выносливости, а также высокую износо
стойкость. Рассмотрим наиболее часто применяемые материалы.

Закаленная сталь — закаленная сталь. К таким материалам 
можно отнести шарикоподшипниковую сталь ШХ15 с твердостью 
рабочих поверхностей 62...65 НЯС. При ее применении следует 
обращать особое внимание на точность химического состава, так 
как при наличии касательных сил в зоне контакта неметаллические 
включения плохо сопротивляются их действию, что приводит к 
снижению ресурса передачи в несколько раз. Возможно также ис
пользование стали 18Х2Н4МА, у которой нет этого недостатка. 
Передачи с рабочими телами из закаленных сталей, работают, как 
правило, в масле.

Специальные фрикционные пластмассы с целлюлозным напол
нителем. Это такие материалы, как 16Л, 24А, КФ-3. Их коэффици
ент трения может достигать 0,5, они являются наиболее перспек
тивными.

Текстолит широко применяют при работе без смазочного ма
териала, поскольку он обладает высоким коэффициентом трения и 
низким модулем упругости.

Средние значения коэффициентов трения для различных пар 
материалов, работающих всухую, приведены ниже:

Закаленная сталь — закаленная сталь...........  0,10. ..0,18
Текстолит — сталь...........................................  0,20...0,25
Фрикционная пластмасса — сталь................  0,35...0,45

При работе со смазочным материалом коэффициент трения 
скольжения зависит от скорости скольжения. Для оценки коэффи
циента трения можно воспользоваться формулой Ю.Н. Дроздова 
[21], полученной на основе контактно-гидродинамической теории 
смазки и экспериментальных данных.
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10.3. Расчет фрикционных передач

Во фрикционных передачах с постоянным передаточным от
ношением первоначальный контакт рабочих тел может быть по 
линии или в точке. Под действием сил прижатия первоначальный 
контакт распространяется по площадке, на которой действуют 
контактные напряжения. При обкатывании фрикционных тел друг 
по другу каждая точка поверхности подвергается периодическому 
воздействию нормальной и касательной сил, вследствие чего ос
новной причиной выхода из строя фрикционных передач с метал
лическими роликами, работающих в масле, является усталостное 
выкрашивание поверхностей. Поэтому фрикционные передачи 
следует рассчитывать по контактным напряжениям на усталост
ную прочность.

Большинство фрикционных передач можно свести к расчетной 
схеме контакта двух цилиндров. Максимальные контактные нор
мальные напряжения, возникающие при контакте двух цилинд
рических тел, можно приближенно выразить формулой Герца (при
Р1 « Ц2 * 0,3):

Ртах =0,418 (Ю.2)
V 6Рпр

где /у — радиальная сила; Епр —2ЕХЕ2/{ЕХ +Е2) — приведенный 
модуль упругости (Еь Ег — модули упругости материала цилин
дров); Ь — длина площадки контакта; р |1р = ^ 1/?2 /№  + ̂ г) —  при
веденный радиус кривизны цилиндров.

При работе фрикционной передачи в зоне контакта также дей
ствуют касательные силы, материал рабочих тел находится в 
сложном напряженном состоянии. Влияние касательных нагрузок 
учитывают выбором соответствующих допускаемых контактных 
напряжений.

Твердость рабочих тел из закаленной шарикоподшипниковой 
стали или высоколегированных сталей, подвергнутых цементации 
и закалке, достигает 59...63 НЯС. Предел контактной выносливо
сти при длительной работе со смазочным материалом

Стянт = М яо  = 1800...2000 МПа,
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без смазочного материала

[а]яо =2000...2200 МПа.

Для фрикционных передач, рабочие тела которых изготовлены 
из улучшенных сталей (средняя твердость материала < 320 НВ), 
напряжение, МПа,

М яо  — (3,5... 4,0) Н из.

При ограниченном ресурсе допускаемые контактные напря
жения можно определять так же, как и для зубчатых передач (см. 
гл. 11), при разной твердости материала рабочих тел: 

при твердости материала > 58 НЯС

М я “  М//0л9,
2 ■ 108
N  н е

5

при твердости материала < 320 НВ

М я  - М я 0 л61
25-106

N„e ’

где Ыне —  эквивалентное число циклов нагружения, которое зави
сит от режима нагружения и характера действия механизма сжатия 
фрикционных тел.

Если силы прижатия рабочих тел изменяются в зависимости 
от передаваемой нагрузки, то изменяются и контактные напряже
ния. С учетом изменения контактных напряжений эквивалентное 
число циклов

п (  Т  \
бО^ПзЕ т

1=1 V ̂  1
!lül 
h  п\

(10.3)

где Т\, п\ —  вращающий момент и частота вращения, соответ
ствующие режиму с наибольшей нагрузкой; 7/, /, — вращаю
щий момент, частота вращения и время /-го режима нагружения;

— ресурс передачи (время работы), ч; л3 —число контактов ра
бочего тела за один оборот. Значения 7], л, и /г выбирают из цик
лограммы нагружения (см. рис. 11.21).

200



10.4. Передачи с постоянным передаточным отношением

При прижатии рабочих тел постоянной силой контактные 
напряжения практически не изменяются с изменением режима 
нагружения. При этом выражение (10.3) упрощается:

N  н е  —  6 0 ^ п п 3 ,

где п —  частота вращения рабочего тела, мин-1.
Основные параметры рассчитывают в соответствии с кон

структивными особенностями фрикционной передачи из условия
ян

10.4. Передачи с постоянным передаточным отношением

Широко применяют передачи колесо-рельс (в железнодорож
ном транспорте) и колесо — дорожное полотно (в автодорожном 
транспорте).

В настоящее время перспективны фрикционные передачи с 
постоянным передаточным отношением и разгруженными опора
ми по схеме планетарных механизмов (рис. 10.4) [20]. Здесь вра
щающий момент передается от центрального ролика 1 к детали 
(корпусу) 2 через промежуточные ролики 3. Ролики 3 и 1 сжима
ются силами со стороны звена 2. Водило к вращается вместе с ро
ликами 3, имеющими свободу перемещения в радиальном направ
лении.

Рис. 10.4. Фрикционная планетарная передача
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10.5. Передачи с переменным передаточным отношением

Фрикционные передачи с плавным изменением передаточного 
отношения (вариаторы) по кинематике удобно подразделить на про

стые передачи (см. рис. 10.2) и сдвоен
ные передачи с промежуточными рабо
чими телами (рис. 10.5 и 10.8), а по фор
ме промежуточных рабочих тел, радиу
сы которых в процессе работы изменя
ются, —  на дисковые (рис. 10.7), конус
ные, шаровые и торовые (рис. 10.8).

По разветвлению потока мощно
стей передачи подразделяют на одно
поточные (см. рис. 10.2 и 10.5) и мно
гопоточные (на рис. 10.8 — двухпо
точная).

Важнейшей кинематической харак
теристикой вариаторов является диапа
зон регулирования скоростей О =
— ^2тах/^2ш т ~  -^ т а х /-^ т т  » ГД6 ^2тах»

п2 тт  — максимальная и минимальная 
частота вращений на выходе (см.
рис. 10.2).

Как правило, вариатор выполняют с 
двойным диапазоном регулирования 
частоты вращения (см. рис. 10.5 и 10.8), 
в которых радиус изменяется от мини

мального до максимального. При этом диапазон регулирования опре
деляют по формуле

Рис. 10.5. Передача с раз
движными конусными шки
вами и промежуточным ра
бочим телом

£> = «2 Гшах
2̂ тт

й2тах Л

V ^ 2 т т  J

Наибольший диапазон регулирования частоты вращения про
стого вариатора равен 3...4, сдвоенного — 12. При больших диа
пазонах регулирования значительно понижается КПД.

Лобовые вариаторы (см. рис. 10.2). Вследствие значительно
го геометрического скольжения на площадке касания и наличия 
одностороннего регулирования они уступают вариаторам других
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Рис. 10.6. Виды (сечения) промежуточных рабочих тел в передачах с 
раздвижными конусными шкивами

конструкций по диапазону регулирования, КПД и износостойко
сти. Однако благодаря перпендикулярности осей ведущего и ве
домого валов и возможности реверсирования этих передач ки
нематическая схема машин упрощается. Эти вариаторы находят 
ограниченное применение.

Вариаторы с раздвижными конусными шкивами и коль
цевым промежуточным телом (см. рис. 10.5). Регулирование 
скорости достигается изменением радиусов (¿/( / 2 и ¿/2 / 2) контакта 
с промежуточным телом 3 конусных дисков 1 и 2 путем их раз- 
движения и сближения двумя рычагами 4 с резьбовыми парами 5.

В качестве промежуточных рабочих тел применяют широкие 
клиновые ремни (рис. 10.6, а), нормальные клиновые ремни, 
стальные кольца (рис. 10.6, б), специальные цепи (рис. 10.6, в).

Основное применение среди всех механических вариаторов 
имеют клиноременные с широким клиновым ремнем. Они просты в 
изготовлении, надежны в работе. Их используют для значительных 
диапазонов регулирования —  от 4 до 9. Мощность вариатора дости
гает 40 кВт.

Цепные вариаторы. Имеют по две пары раздвижных конусных 
дисков с прямыми радиальными зубьями на поверхности конусов и 
сложную по конструкции цепь с пакетами подвижных пластинок 
(см. рис. 10.6, в), образующих зубья при набегании на диски. Зубья на 
парных конусных дисках смещены на полшага по окружности.
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Рис. 10.7. Дисковый вариатор Рис. 10. 8. Торовый вариатор

Регулирование скорости вращения осуществляется сближени
ем пары дисков на одном валу и их синхронным раздвижением на 
другом валу. При этом зубья цепи формируются выдвижением 
пластинок.

Многодисковые вариаторы. Основаны на регулировании ско
рости сближением и раздвижением осей конических дисков 1 и 2 
(см. рис. 10.7). Их изготовляют многопоточными для передачи 
больших мощностей. Угол конусности дисков 4...5°. Число дисков 
в пакете в зависимости от мощности составляет 10-15. Вариаторы 
хорошо работают даже при малых частотах вращения.

Торовые вариаторы (см. рис. 10.8). Имеют на входном и вы
ходном валах торовые чашки 7 и 2, между которыми вращаются 
два или три ролика 3. Рабочий профиль чашек очерчен дугами 
окружности с общим центром кривизны О. Частота вращения ре
гулируется изменением угла наклона осей вращения роликов 3.

Вращающий момент от входного вала к ведущей чашке и от 
ведомой чашки к выходному валу передается через независимые 
нажимные устройства, что обеспечивает «самозатягивание» пере
дачи.

Преимущественно применяемые материалы тел качения —  
сталь по текстолиту (из текстолита изготовляют обод ролика 3). 
Вариатор имеет начальное касание по линии и работает без смазы
вания. Диапазон регулирования вариатора 4...6.

204



10.6. Схемы расчетов вариаторов и основные направления их развития

10.6. Схемы расчетов вариаторов
и основные направления развития их конструкций

Многообразие конструкций и ограниченное применение вариа
торов не позволяет систематизировать методы их расчетов.

Кинематический расчет формируется из приведенных выше 
элементарных кинематических зависимостей.

Расчет клиноременных вариаторов можно строить по аналогии с 
клиноременными передачами.

Расчет на прочность вариаторов с контактирующими телами ка
чения ведут по формулам Герца.

Опасными элементами в вариаторах обычно являются промежу
точные или рабочие тела, которые функционируют на всех скоро
стях вращения.

Расчеты на прочность вариаторов наиболее близки к расчету на 
контактную прочность зубчатых передач, включая переменность 
режима нагружения.

При проектировании вариаторов или проверке правильности 
назначаемых размеров и других их параметров целесообразно мак
симально использовать накопленный опыт: табличные данные из 
каталогов, данные эксплуатации по одному типоразмеру вариатора с 
последующим использованием методов подобия.

Основные тенденции совершенствования конструкций и расчета 
вариаторов: выполнение вариаторов с самозатягиванием (силы при
жатия тел качения возрастают пропорционально передаваемому мо
менту), применение специальных высокотяговых масел, многопо
точности в передачи энергии.



Г л а в а  11
ЗУБЧАТЫЕ ПЕРЕДАЧИ

11.1. Общие сведения

Зубчатая передача —  механизм, который с помощью зацеп
ления зубьев передает движение с изменением скоростей и момен
тов. Применяется для передачи вращательного движения между 
валами с параллельными, пересекающимися и перекрещивающи
мися осями, а также для преобразования вращательного движения 
в поступательное и наоборот.

Передача движения между параллельными валами осуществля
ется цилиндрическими колесами с прямыми, косыми или шевронны
ми зубьями (рис. 11.1, а-г). Существуют цилиндрические передачи 
внешнего зацепления (прямозубые, косозубые, шевронные) и цилин
дрические передачи (см. рис. 11.1,6) внутреннего зацепления (прямо
зубые, косозубые).

Передачи между валами с пересекающимися осями осуществ
ляются коническими колесами с прямыми и круговыми зубьями 
(рис. 11.1, д и ё). Для валов с перекрещивающимися осями приме
няют зубчато-винтовые передачи (рис. 11.1, ж). Для преобразова
ния вращательного движения в поступательное и наоборот ис
пользуют цилиндрическое колесо и зубчатую рейку (рис. 11.1, з).

Зубчатые передачи применяют в широком диапазоне нагрузок 
и условий работы: от часовых механизмов до тяжелых машин, для 
передачи различных вращающих моментов (до 107 Н • м) и мощно
стей (от ничтожно малых до десятков тысяч киловатт) при диамет
рах колес от долей миллиметра до 10 м и более.

Преимущества зубчатых передач по сравнению с другими ме
ханическими передачами: малые габариты; высокий КПД; надеж
ность в работе; постоянство среднего передаточного отношения 
благодаря отсутствию проскальзывания; возможность применения 
в широком диапазоне изменения вращающих моментов, скоростей 
и передаточных отношений.
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Рис. 11.1. Основные виды зубчатых передач зацеплением

Недостатки — необходимость высокой точности изготовле
ния, шум при работе со значительными скоростями (обусловлен в 
основном ошибками изготовления шага и профиля зубьев).

Обычно зубчатая передача состоит из двух колес (см. рис. 11.1, а 
и б). Меньшее колесо 1 называют шестерней, большее 2 — колесом. 
Далее индексы параметров и размеров шестерни и колеса будем обо
значать соответственно 1 и 2. Основные параметры зубчатой переда
чи: мощность на шестерне Р\ и колесе Р2, кВт; угловые скорости ше
стерни 001 и колеса а)2, с 1 (или частоты вращения п\ и П2, мин "1), 
вращающие моменты на шестерне Т\ и колесе Т2, Н • м; передаточное 
отношение и; коэффициент полезного действия г) и окружная ско
рость V, м/с, на зубчатом колесе диаметром ¿/, мм.

Запишем зависимости, связывающие перечисленные пара
метры:

Т\ =9550— ; 
п\

ру
Т2 =9550— ;

п2

Т2 = Тщц;
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72| СО] (3̂2 -гг Т1с1\Н\ СО] с/]
( 11.1)

Для пары зубчатых колес, зацепляющихся в полюсе (см. далее),

Зубчатые передачи могут быть понижающими (ведущей явля
ется шестерня, ведомым — колесо), их называют редукторами, и 
повышающими (ведущим является колесо, ведомой — шестерня), 
их называют мультипликаторами.

11.2. Цилиндрические зубчатые передачи. 
Краткие сведения по геометрии и кинематике

Профили зубьев колес должны обеспечивать постоянство пе
редаточного отношения передачи. Этому условию удовлетворяет 
несколько известных профилей: эвольвента, циклоида, дуга 
окружности. Из них выгодно выделяется эвольвентный профиль, 
обеспечивающий высокую прочность и долговечность зубьев ко
лес, малые скорости скольжения на поверхности зацепляющихся 
зубьев и высокий КПД. Он отличается простым изготовлением 
независимо от числа зубьев колес одного модуля инструментом с 
прямолинейными режущими кромками. Эвольвентное зацепление

а длина отрезка АС  равна нулю. Отрезок АС  является радиусом кри
визны эвольвенты в точке А.

Рассмотрим особенности геометрии и основные параметры 
зубчатого зацепления цилиндрических прямозубых колес, наре-

мало чувствительно к отклонениям межосе
вого расстояния, при этом позволяет улуч
шать параметры применением модификации 
(корригирования). Рассмотрим подробно 
эвольвентное зацепление.

Рис. 11.2. Эвольвента

В
Эвольвента окружности, являясь плоской 

кривой переменной кривизны, очерчивается 
точкой А отрезка АС  при его качении по 
окружности диаметром ¿4 (рис. 11.2). Эту 
окружность называют основной. Длина эволь
венты В А равна длине отрезка АС. В исход
ном положении точка А совпадает с точкой В,
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11.2. Цилиндрические зубчатые передачи. Краткие сведения...

Рис. 11.3. Немодифицированное эвольвентное зацепление

занных без смещения режущего инструмента (без модификации) 
(рис. 11.3).

Обозначения, относящиеся к шестерне, имеют индекс 1, к ко
лесу — индекс 2 (см. рис. 11.3):

daь da2 — диаметры окружностей выступов зубьев;
df\, df2 — диаметры окружностей впадин зубьев;
d\, d2 — диаметры делительных окружностей шестерни и ко

леса;
dw\, dw2 — диаметры начальных окружностей шестерни и ко

леса (для немодифицированных передач d w\ = d\, d w2 = ¿/2 )?
dbU df,2 — диаметры основных окружностей шестерни и коле

са (см. также рис. 11.2);
h = h f + ha — высота зуба, где hу = h*m + с*т — высота нож

ки зуба; ha = h*m — высота головки зуба; h*a — коэффициент вы
соты головки зуба (обычно h* = 1); с —  коэффициент радиально
го зазора (обычно с* = 0,25);

CLyv — угол зацепления;
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В\В2 — линия зацепления (участок линии, касательной к ос
новным окружностям шестерни и колеса в точках N 1 и N 2 )',

Рь — окружной шаг по основной окружности;
с  —с  т  — радиальный зазор между головкой и впадиной 

зубьев сопряженных колес;
П — полюс зацепления.
Зацепление вращающихся зубчатых колес эквивалентно каче

нию без скольжения окружностей диаметрами <3\ и называемых 
делительными.

Окружной делительный шаг Р  измеряется на дуге делительной 
окружности шестерни и колеса. Для зацепления без модификации 
на делительном диаметре толщина зуба равна ширине впадины, а 
их сумма равна шагу. Для прямозубых колес длина окружности 
делительного диаметра связана с числом зубьев л и шагом Р:

Р
пс! = Рг; с! = — г = тг, (11.2)

п
где т = Р/т1 — модуль зацепления.

Модули стандартизованы в диапазоне 0,05... 100 мм 
(ГОСТ 9563-60). Основные размеры зубьев колес задают в долях 
модуля. Стандартизация значений модуля с указанием предпочти
тельного ряда значений существенно сократила номенклатуру доро
гостоящего режущего инструмента для нарезания зубьев.

Обозначим через а№ межосевое расстояние зацеплений (см. 
рис. 11.1, а и б, рис. 11.3), тогда

(й?2 ± ¿ 0 .

и = СО)

со2

=

2
Я?2 2̂

и ±  1
2 аи;

(11.3)

Знак «-» подставляют для внутреннего зацеплений (см. рис. 11.17, б).
Основным кинематическим условием профилирования зубьев 

является постоянство передаточного отношения м=й(2/^ 1 ? Н0Р_
маль к профилям зубьев колес в точке их контакта должна прохо
дить через полюс зацепления П.
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11.2. Цилиндрические зубчатые передачи. Краткие сведения...

Угол а н. между линией зацепления и прямой, перпендикуляр
ной к линии 0 \0 2, соединяющей центры колес (см. рис 11.3), 
называют углом зацепления. Из прямоугольных треугольников 
0\И\ П и 0 2Ы2 П следует

dhx=dx cos a w; dh2=d2cosaw. (11.4)

С увеличением диаметра основной окружности кривизна эволь
венты быстро убывает и в пределе трансформируется в рейку с тра
пецеидальным профилем. Такая рейка является исходной, а контур 
рейки называют исходным контуром (рис. 11.4, а). Варьируя пара
метры исходного контура, можно получить любое эвольвентное зуб
чатое колесо. Однако в целях унификации эвольвентных зубчатых 
колес разработан ГОСТ 13755-81, в соответствии с которым угол 
профиля a  = 20°, h*a =\ —  коэффициент высоты головки зуба,

Рис. 11.4. Исходный контур

с* =0,25 — коэффициент радиального зазора, ру = р) да — радиус 
выкружки у корня (основания) зуба, ру =0,38 —  коэффициент ра
диуса округления.

Для быстроходных зубчатых передач применяют модифика
цию профиля головки зуба (фланкирование). Это обеспечивает 
уменьшение силы соударения зубьев неточно изготовленных колес 
при входе в зацепление и выходе из него. На рис. 11.4, б представ
лен исходный контур для фланкированных колес.

При работе передачи в зацеплении находится одновременно 
одна или две пары зубьев. При двухпарном зацеплении нагрузка
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на зуб снижается вдвое. Количественной оценкой многопарности 
прямозубого зацепления является коэффициент торцового пере
крытия

(П.5)
ч>

где Ь —  длина линии зацепления (см. рис. 11.3); Рь —  окружной 
шаг зубчатого колеса по основной окружности.

При вращении прямозубых зубчатых колес зубья касаются по 
прямой линии, параллельной оси вращения. Длина этой линии 
равна ширине зуба Ь. Введено понятие «поле зацепления». Это 
прямоугольник со сторонами Ь и Ь (рис. 11.5, а). При вращении 
колес линии контакта зубьев движутся от точки В2 к точке В\ 
(см. рис. 11.5, а). Если на участках В2Ц2 и q\B\ зацепляются две 
пары зубьев колес, то на участке q\q2 зацепляется одна пара зубь-

В\

к
Ч\

Я2

В2

а б

Рис. 11.5. К определению коэффициента перекрытия (а) и распределе
ние нагрузки по рабочей поверхности зуба (б)

ев. На рис. 11.5, б показан характер изменения силы Fn, действу
ющей на зуб при вращении зубчатого колеса.

Одним из преимуществ эвольвентного зацепления является 
возможность модификации профиля зуба. Модификация повышает 
прочность зуба и сопротивление изнашиванию, уменьшает мини
мально допустимое число зубьев.

Нарезание зубьев осуществляют реечным инструментом (чер
вячной фрезой) или долбяком методом огибания. Долбяк аналоги
чен эвольвентному зубчатому колесу с углом резания на рабочем 
торце. При реечном инструменте кинематическую цепь зуборезно-
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11.2. Цилиндрические зубчатые передачи. Краткие сведения...

Рис. 11.6. Станочное зацепление реечного инструмента с нарезаемым 
зубчатым колесом:
а — без смещения; б — со смещением, равным +хт

го станка настраивают так, чтобы начальная прямая рейки С-С 
(рис. 11.6, а) катилась по делительной окружности нарезаемого 
колеса. В зависимости от положения реечного инструмента отно
сительно заготовки зубчатого колеса начальной прямой может быть 
делительная прямая С-С или некоторая прямая Ci-Ci, параллель
ная С-С и отстоящая от нее на ±хт, где х  — коэффициент сме
щения исходного контура (рис. 11.6, б). Положительным считают 
смещение от центра колеса (+хт), отрицательным —  к центру
(—хт). При положительном смещении рейки увеличиваются диа
метр вершин зубьев da, определяемый диаметром заготовки коле
са, и диаметр впадин df на величину 2хт: du = d + 2m(h* + х);
d f = d  — 2m(h* + с* -  x). Диаметры делительной d - m z  и основной
dh = i/co sa  = mzcos a  окружностей остаются без изменения.

Для зубчатых колес, нарезанных без смещения реечного ин
струмента (х = 0), толщина зуба по делительной окружности все
гда равна ширине впадины: S = Р/2 = шп/2. При х > 0  толщина
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зуба по делительной окружности увеличивается на 2 х л ^ а и, (см. 
рис. 11.6, б):

£ = 7гт/2 + 2 ;ш ^ а и,. (11.6)

Таким образом, при нарезании со смещением инструмента 
толщина зубьев и ширина впадин между зубьями по делительной 
окружности неодинаковы, хотя их сумма остается равной шагу.

Колеса с положительным смещением имеют более толстые 
основания зубьев и большие радиусы кривизны эвольвент профиля
(А© 2 > рис. 11.7). Это повышает несущую способность пере
дачи, позволяет исключить подрезание зубьев у основания при ма
лом числе зубьев. Однако толщина Ба по вершинам зубьев умень

шается. При больших смещенных воз
можно недопустимое заострение вершины
зуба (Д  < 0,25т). При отрицательном
смещении (х < 0) и малом числе зубьев
возможно их подрезание, т. е. срезание 
части эвольвенты вблизи основной 
окружности (см. рис. 11.7).

Применяют два вида модификации 
зубчатых передач.

1. Передачи с Х\ = - х 2, х1+х2 =0
(равносмещенные) используют для вы
равнивания максимальных напряжений 
изгиба в зубьях шестерни и колеса. 
Например, при .*1=0,3, х2 = -0 ,3  тол

щина зуба шестерни у основания несколько увеличивается, а тол
щина зуба колеса на столько же уменьшается. Межосевое расстоя
ние при этом не изменяется. Такая модификация называется вы
сотной.

2. У передач с Х\ Ф 0, х2 Ф 0, XI + х2 Ф 0 зубья шестерни и ко
леса нарезают с положительным смещением (х! >0, х2 > 0) для
повышения нагрузочной способности передачи. При этом увели
чиваются радиусы кривизны профилей зубьев (см. рис. 11.7) и 
толщина зуба у основания (см. рис. 11.6). Такую модификацию 
называют угловой из-за отклонения угла зацелпения, определяемо
го исходным контуром.

Рис. 11.7. Форма зуба ко
леса в зависимости от 
смещения х инструмента
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11.2. Цилиндрические зубчатые передачи. Краткие сведения...

Особенности геометрии цилиндрических косозубых и шев
ронных колес. Зубья косозубых и шевронных колес (см. 
рис. 11.1, в и г) наклонены под углом [3 к образующей делительно
го цилиндра при параллельных осях колес. Нарезание зубьев косо
зубых (шевронных) колес производится червячной фрезой или 
прямозубой рейкой, как и при изготовлении прямозубых колес. 
Наклон зуба обеспечивается дополнительным поворотом режуще
го инструмента относительно оси заготовки на угол Р- Это позво
ляет варьировать угол наклона зуба по обоснованному выбору 
конструктора. На рис. 11.8 изображено косозубое эвольвентное 
колесо и его сечения: N -N  — нормальное к направлению зубьев и 
А-А  — параллельное торцу колеса. На рисунке видно, что форма 
зуба и шаг Р  в сечении N—N  определяются формой режущего ин
струмента, как и в прямозубом колесе, форма зуба в сечении А-А  и 
шаг Р, изменились, высота зуба h осталась без изменения.

В сечении А-А  (см. рис. 11.8) косозубое колесо имеет эволь- 
вентный профиль, обеспечивающий зацепление в косозубой пере
даче подобно зацеплению прямозубой эвольвентной передачи. 
В прямозубом колесе линия контакта зубьев параллельна оси ци
линдра, в косозубом — расположена под углом (3. Косозубые зубча
тые передачи по сравнению с прямозубыми характеризуются боль
шей нагрузочной способностью, плавностью работы, меньшим 
шумом, но наклон зубьев приводит к возникновению осевой силы, 
нагружающей опоры и валы передачи.

Угол Р наклона зуба определяется на делительном цилиндре. 
В торцовой плоскости окружной шаг, модуль, диаметры делитель
ной и основной окружностей определяются по зависимостям

В торцовой плоскости зуб косозубого колеса, как и прямозу
бого, имеет эвольвентный профиль, но с другими модулем щ  и

(11.7)
------ , dh = ideosa
cos р

углом зацепления на делительной окружности

a , -  arctg tga
(11.8)

COS P
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А - А

Рис. 11.8. Косозубое зубчатое колесо и объяснение параметра приве
денного диаметра с1у колеса

При расчетах зуба на прочность используют геометрию сече
ния, нормального к направлению зуба (см. рис. 11.8), в этом сече
нии определяют параметры эквивалентного колеса. Профиль зуба 
косозубого колеса в сечении /У-уУ соответствует профилю эквива
лентного прямозубого колеса с радиусом, равным радиусу кри
визны эллипса по малой оси с1У!  2. Большая полуось эллипса
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11.3. Основные параметры цилиндрических зубчатых передач

а = ¿/,/(2соеР), малая —  Ь* = с1(/2 ,  радиус кривизны ¿ у / 2 = 
— а21Ь* = dt/ ( 2 со82(3). Поскольку диаметр эквивалентного прямо
зубого колеса ¿у = тгу, то эквивалентное число зубьев

dy
zv ~ —  т

d,
т eos2Р

mtz
т eos2Р

mz _ z 
mcos3P cos3p ’

(11.9)

где z  —  число зубьев косозубого колеса; т — модуль в нормаль
ном сечении зуба; т, — модуль в торцовом сечении колеса. При 
расчете на прочность косозубые колеса заменяют эквивалентными 
прямозубыми с числом зубьев Zy.

Межосевое расстояние косозубой передачи

aw = 0,5(dt2 ± d ñ ) = 0 ,5 m (z2 ±Zj)/cosp. (11.10)

11.3. Основные параметры 
цилиндрических зубчатых передач

Косозубые передачи в большинстве случаев выполняют без 
смещения, так как межосевое расстояние можно изменять путем 
изменения угла наклона зубьев (при этом изменяется торцовый 
модуль т,, а с ним и диаметры колес). В целях уменьшения номен
клатуры корпусов стандартных редукторов межосевые расстояния 
стандартизованы в диапазоне 40...2500 мм.

Максимальные значения передаточного отношения и =
= 2 2 /2 1  = 5...8. В кинематических передачах и достигает 15. Числа
зубьев шестерни следует выбирать большими из возможных значе
ний для уменьшения стоимости зубонарезания и потерь на трение.
Рекомендуется принимать 2 ! =20...24 при твердости <300 НВ
г-у = 17...20 при твердости 35...52 НЯС; 2 ! =11... 17 при твердости
> 52 НЯС. Число зубьев колеса 2 2 = Минимальное число зубьев
шестерни при отсутствии подрезания

2>2(А *-х)со8р/8т2а . (11.11)

Для прямозубых колес, нарезанных без смещения, при а  = 20° 
7т т = 17> для косозубых 2 „цП * П/сов3 р. Для колес, нарезанных
со смещением, 2 ^  =10...12.
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Модуль зацепления в нормальном сечении зуба колеса при твер
дости зубьев < 350 НВ рекомендуется т = (0,01...0,02)ац>, при твер
дости >45 НЯС принимают т = (0,016...0,0315)ян, и округляют до 
стандартного значения. Ширину зубчатых колес Ъ выражают через 
коэффициент ширины зубчатого венца \\1̂ а = Ь / а Для зубчатых 
колес из улучшенных сталей твердостью <350НВ рекомендуют 
принимать \|//,д = 0,315...0,5, для колес с твердостью >350НВ —
\|//,я =0 ,2 .„О,315. Передвижные прямозубые шестерни коробок ско
ростей выполняют узкими (\\fha =0,1...0,2). Для шевронных передач
\|/^ = 0,63...1,25. Стандартные значения Ц/^ для серийных редукто
ров: 0,1; 0,125; 0,16; 0,2; 0,25; 0,315; 0,4; 0,5; 0,63; 0,8; 1,0; 1,25.

Обычно принимают угол наклона зубьев косозубых колес
Р =  8...20°. В  тяж елых зубчаты х передачах использую т ш евронные 
колеса, исклю чаю щ ие нагружение подш ипников осевыми силами. 
Для ш евронны х колес (3 =  25...45°.

Косозубые колеса применяют для ответственных передач при 
средних и высоких окружных скоростях колес. Прямозубые колеса 
преимущественно используют в планетарных, открытых переда
чах, а также при необходимости осевого перемещения колес в ко
робках передач.

11.4. Точность зубчатых передач
Погрешности изготовления зубчатых колес приводят к повыше

нию динамических нагрузок, вибрации, шуму передач. Нарушаются 
постоянство мгновенного передаточного отношения и согласован
ность угловых скоростей ведущего о)1 и ведомого со2 валов.

Точность зубчатых колес регламентируется ГОСТ 1643-81. 
Предусмотрены 12 степеней точности в порядке их убывания от 
1 до 12. В машиностроении наиболее распространены степени 
точности в быстроходных передачах 5, 6, 7 (при окружной скоро
сти на начальном диаметре V > 10 м/с), в тихоходных —  8, 9. С по
вышением точности зубчатых колес существенно возрастают 
сложность и стоимость их изготовления.

Различают следующие основные показатели точности.
1. Кинематическая точность, характеризующаяся суммарной 

погрешностью углов поворота сцепляющихся колес за один обо
рот колеса или шестерни. Существенно важна для делительных
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цепей в станках, для систем управления и в быстроходных сило
вых передачах ввиду опасности появления резонансных крутиль
ных колебаний и шума.

2. Плавность работы передач, которая характеризуется повто
ряющимися колебаниями скорости за период работы каждого зуба. 
Значительно влияет на высокочастотную составляющую динами
ческой нагрузки быстроходных передач.

3. Пятно контакта зубьев. Характеризует концентрацию на
грузки на зубьях, существенно влияет на работоспособность сило
вых передач.

4. Боковой зазор между неработающими поверхностями со
седних зубьев, определяемый видом сопряжения. Предотвращает 
заклинивание (в частности, при разогреве) и обеспечивает свобод
ное вращение колес. Виды сопряжений для всех степеней точно
сти: Н, Е, Э, С, В, А (рис. 11.9). Сопряжения Н, Е с нулевым и ма-

Рис. 11.9. Виды сопряжений:
1 пгшп — гарантированные боковые зазоры в зацеплении; 7) — допуск

лым боковым зазором j nm¡п используют в передачах систем
управления и в точных приборах.

В общем машиностроении рекомендуют вид сопряжения В. 
Например, на чертежах обозначают 7-7-6-В (7 —  кинематическая 
точность, 7 —  плавность работы, 6 —  пятно контакта, В —  вид 
сопряжения) или 7-В, когда совпадают три первых показателя точ
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ности. Динамические нагрузки, вызванные ошибками зацепления, 
зависят от степени точности передачи и возрастают с повышением 
окружной скорости (табл. 11.1).

Таблица 11.1
Ориентировочные значения предельных окружных 

скоростей передач в зависимости от степени точности
Степень 

точности по 
ГОСТ 1643-81

Окружная скорость, м/с, передач
прямозубых косозубых

6 20 30
7 12 20
8 6 10
9 3 5

11.5. Силы, действующие в зацеплении 
цилиндрических передач

При работе зубчатых передач возникают силы, которые необ
ходимо знать для расчета на прочность зубьев колес, а также валов 
и их опор. Силы определяют при максимальном статическом 
нагружении внешними силами без учета динамических нагрузок, 
вызванных ошибками изготовления и деформацией деталей. Эти 
факторы учитывают соответствующими коэффициентами при 
определении расчетной нагрузки на передачу. Силами трения пре
небрегают вследствие их малого влияния. Силы в зацеплении 
определяют в полюсе зацепления П (рис. 11.10) в предположении, 
что вся нагрузка передается одной парой зубьев.

Распределенную нагрузку по линии контакта зубьев заменим 
результирующим вектором Fn в нормальной плоскости к линии 
контакта (рис. 11.10, б). Вектор Fn раскладывают по осям коорди
нат в окружном (F¡), радиальном (F,.) и осевом (Fa) направлениях 
(рис. 11.10, а и в). На рис. 11.10, а представлены силы в торцовом 
сечении косозубого колеса.

Окружную силу определяют через заданный вращающий мо
мент на шестерне (Н ■ м):

27] -103 
dw i ’

(11.12)

где dwy — диаметр начальной окружности шестерни.
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Рис. 11.10. Силы, действующие в зацеплении цилиндрической зубчатой 
передачи:
а  — силы в торцовой плоскости; б  — сила в нормальной плоскости; в — опре
деление окружной и осевой сил; г — силы в шевронной передаче

Радиальную Fr, осевую Fa и результирующую Fn силы находят 
через окружную F{.

Fr = F t tgcc, ; Fa = F t tgp; (11.13)

í ; = — = — ~  г .  (11.14)
cosa cos a  cos p

где at —  угол  зацепления в торцовой плоскости, определяемый по 
зависимости (11.8). В прямозубой передаче (3 =  0, осевая сила
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Fa = 0, угол зацепления а , = а  = 20°. У шевронной передачи осе
вые силы Fa уравновешиваются на колесе (рис. 11.10, г) и не пере
даются на подшипники.

11.6. Виды разрушения зубьев.
Критерии работоспособности и расчет зубчатых передач

При передаче вращающего момента на линии контакта зубьев 
возникают контактные напряжения стя , распределенные на неко
торой площадке контакта. У основания зуба от действия силы Fn 
возникают напряжения изгиба a F (рис. 11.11, а). Напряжения

Рис. 11.11. Напряжения, возникающие в зубьях (а), и характер их 
нагружения (б)

обоих видов изменяются во времени по прерывистому отнулевому 
циклу (на рис. 11.11, б показан характер изменения контактных 
напряжений). Переменные напряжения являются причиной уста
лостного разрушения зубьев —  выкрашивания поверхностного 
слоя, поломки, изнашивания, заедания.
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а
Рис. 11.12. Виды разрушения зубьев:
а — выкрашивание; б — абразивное изнашивание; в — заедание и поломка зуба

Усталостное выкрашивание поверхностных слоев зубьев 
(рис. 11.12, а) является наиболее распространенным видом повре
ждений зубьев для большинства хорошо смазываемых и защищен
ных от загрязнения зубчатых колес. Выкрашивание заключается в 
отслоении с поверхности материала в форме чешуек и появлении на 
рабочих поверхностях небольших углублений, напоминающих ос
пинки (раковины). Выкрашивание начинается на ножках зубьев 
вблизи полюсной линии. Затем оно распространяется на всю поверх
ность ножек. Выкрашивание носит усталостный характер, так как в 
процессе зацепления зубьев при вращении колес контактные напря
жения в каждой точке рабочей поверхности зубьев переменны.

Усталостные трещины обычно зарождаются на поверхности в 
результате концентрации напряжений, вызванной микронеровно
стями. В отдельных случаях трещины могут зарождаться под по
верхностью зуба. При увеличении твердости поверхности зуба влия
ние глубинных напряжений возрастает. Переменные напряжения 
под поверхностью зуба поверхностно упрочненных колес зуба могут 
вызывать отслаивание материала с поверхности. В передачах, рабо
тающих со значительным износом (открытые передачи и при нали
чии абразивного материала на поверхности зубьев), выкрашивание 
наблюдается очень редко, так как поверхностные слои истираются 
раньше, чем в них появляются усталостные трещины. Для предот
вращения усталостного выкрашивания зубья рассчитывают на кон
тактную выносливость рабочих поверхностей.
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Поломка зубьев —  наиболее опасный вид разрушения, приво
дящий к выходу из строя передачи и часто к повреждению других 
деталей (валов, подшипников). Зубья могут сломаться вследствие 
усталости материала в результате действия многократно повторя
ющихся рабочих нагрузок или от больших однократных перегру
зок ударного характера.

Усталостные трещины образуются у основания зубьев на сто
роне растянутых волокон. Зубья шевронных и широких косозубых 
колес обычно выламываются по косому сечению под углом (3 накло
на зубьев. Для предотвращения поломок зубья рассчитывают на из
гиб, в результате расчета определяют размеры зуба.

Абразивное изнашивание (рис. 11.12, б) является основной 
причиной выхода из строя открытых передач и части закрытых 
передач машин с некачественными уплотнениями, работающих в 
среде, засоренной абразивами (горные, дорожные, строительные, 
сельскохозяйственные, транспортные машины).

Заедание зубьев (рис. 11,12, в) возникает в результате местного 
молекулярного сцепления контактирующих поверхностей в усло
виях разрушения смазочной пленки. Разрушение этой пленки про
исходит вследствие высоких контактных давлений или понижения 
вязкости смазочного материала в результате нагрева, вызванного 
высокими скоростями скольжения.

Основными критериями работоспособности закрытых зубча
тых передач являются усталостная контактная прочность рабочих 
поверхностей зубьев и прочность зубьев при изгибе. Расчеты по 
этим критериям наиболее полно разработаны для стальных закры
тых хорошо смазываемых эвольвентных зубчатых передач. Со
гласно ГОСТ 21354-87, выполняют следующие расчеты.

1. Расчет на контактную прочность рабочих поверхностей 
зубьев:

а) расчет на сопротивление усталости для предотвращения 
прогрессивного выкрашивания;

б) расчет для предотвращения остаточных деформаций или 
хрупкого разрушения поверхностного слоя при действии кратко
временной максимальной нагрузки.

2. Расчет зубьев на прочность при изгибе:
а) расчет на сопротивление усталости при изгибе;
б) расчет для предотвращения остаточных деформаций или 

поломки при действии кратковременной максимальной нагрузки.
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11.7. Материалы, термическая 
и химико-термическая обработка

Материалы зубчатых колес должны обеспечивать сопротивле
ние контактной усталости поверхностных слоев зубьев, прочность 
зубьев при изгибе, сопротивление заеданию и изнашиванию. Ос
новными материалами являются термически обрабатываемые ста
ли (табл. 11.2). Допускаемые контактные напряжения зависят от 
твердости материалов. Это указывает на целесообразность приме
нения для зубчатых колес сталей, закаливаемых до значительной 
твердости.

Таблица 11.2
Некоторые стали, применяемые для изготовления зубчатых колес

Размер , мм Твердость Термическая
Марка
стали £> 5

нв
(сердце
вины)

нлс
(поверх
ности)

а в>
МПа

°Т>
МПа

или химико
термическая обра

ботка
35 Любой Любой 163...192 — 550 270 Нормализация
45 » » 179...207 — 600 320 »

125 80 235...262 — 780 540 Улучшение
80 50 269...302 — 890 650 »

40Х 200 125 235...262 — 790 640 »
125 80 269...302 — 900 750 »
125 80 269...302 45...50 900 750 Улучшение + 

+ закалка ТВЧ
35ХМ 315 200 235...262 — 800 670 Улучшение

200 125 269...302 — 920 790 »
200 125 269...302 48...53 920 790 Улучшение + 

+ закалка ТВЧ
40ХН 315 200 235...262 — 800 630 Улучшение

200 125 269...302 — 920 750 »
200 125 269...302 48...53 920 750 Улучшение + 

+ закалка ТВЧ
20ХНМ 200 125 300...400 56...63 1000 800 Улучшение +

+ цементация + 
+ закалка

18ХГТ 200 125 300...400 56...63 1000 800 То же
12ХНЗА 200 125 300...400 56...63 1000 800 »
25ХГМ 200 125 300...400 56...63 1000 800 »
40ХНМА 125 80 269...302 58...65 980 780 Улучшение +

+ азотирование
35Л Любой Любой 163...207 — 550 270 Нормализация
45Л 315 200 207...235 — 680 440 Улучшение

Размеры £) и 5 — максимально допускаемые по условиям термообработки 
диаметр шестерни и толщина стенок колеса соответственно.___________________
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Твердость Н  материала измеряют по Бринеллю (НВ), когда 
Н  < 350 НВ, или по Роквеллу (НБ.С) при Н  > 350 НВ. Приближен
но 10 НВ * 1 НЯС. При твердости пары зубчатых колес Н  < 350 НВ 
твердость шестерни должна быть на 20.„30 НВ больше, чем твер
дость колеса, для обеспечения хорошей прирабатываемости пары 
зубчатых колес. Под приработкой понимают изнашивание рабочей 
поверхности с концентрацией нагрузки. По мере изнашивания кон
центрация нагрузки убывает. Термическую обработку заготовки 
(нормализацию, улучшение) выполняют до нарезания зубьев. После 
нарезания зубьев не требуется дополнительных финишных опера
ций. При Н  > 350 НВ термическую или химико-термическую обра
ботку проводят после нарезания зубьев; при этом их поверхности 
коробятся, и в результате ухудшаются точностные показатели. 
В массовом и крупносерийном производстве применяют исключи
тельно зубчатые колеса высокой твердости, которые подвергают 
отделочным операциям после термической обработки.

Объемная закалка повышает твердость не только поверхности 
зуба, но и его сердцевины. В результате зуб становится хрупким и 
легко разрушается при ударах. Поэтому объемная закалка уступи
ла место поверхностным термическим и химико-термическим ме
тодам упрочнения. Такой обработкой можно достигнуть высокой 
твердости поверхностных слоев материала зубьев при сохранении 
вязкой сердцевины.

Рассмотрим основные виды поверхностного термического и 
химико-термического упрочнения, которые применяют для зубча
тых колес.

Поверхностную закалку обеспечивают нагревом детали тока
ми высокой частоты (ТВЧ) и последующим быстрым охлаждени
ем. В связи с тем что в течение 20...50 с нагреваются лишь поверх
ностные слои, толщина закаливаемого слоя мала и деформации 
при закалке невелики. Поэтому можно обойтись без последующего 
шлифования зубьев (однако это снижает точность на одну- 
полторы степени). Материалы —  среднеуглеродистые легирован
ные стали 40Х, 40ХН, 35ХМ и др. Обычно твердость поверхности 
зубьев 50...55 НЯС.

Поверхностная закалка зубьев без охвата впадины между ними 
с обрывом твердого слоя у впадины зубьев (рис. 11.13, а), повышает 
износостойкость и сопротивление выкрашиванию, но снижает 
прочность при изгибе, так как создает концентратор напряжений у 
корня зуба. Желательно, чтобы закаленный слой повторял очерта
ние впадин (рис. 11.13, б).
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Рис. 11.13. Участки зубьев, подвергаемые поверхностной закалке: 
а — только по боковым сторонам; б — с охватом впадины

Цементация — поверхностное насыщение углеродом сталей, со
держащих менее 0,3 % углерода, с последующей закалкой. Цемента
ция обеспечивает большие твердость (56...63 НЯС) и несущую спо
собность поверхностных слоев зубьев и высокую прочность при 
изгибе. Целесообразно применять газовую цементацию как более 
производительную. Широко используют следующие материалы: 
хромистую сталь 20Х; хромоникелевые стали 12ХНЗА, 20ХНМ для 
ответственных зубчатых колес, работающих с ударными нагрузками; 
безникелевые хромистые стали 18ХГТ, 25ХГТ, 15ХФ (Г — марганец, 
Т — титан, Ф —  ванадий, цифра после буквы — содержание легиру
ющего элемента (в процентах), буква А в конце обозначает высоко
качественную сталь). Толщина цементованного слоя —  примерно 0,3 
модуля. Время цементации на глубину 1 мм составляет примерно 3 ч 
(процесс длительный). При цементации рабочие поверхности зубьев 
искажаются, и требуется их шлифование.

Азотирование —  насыщение поверхностных слоев азотом — 
обеспечивает особо высокую твердость (58...65 НЯС) и износо
стойкость поверхностных слоев. Азотируют готовые детали без 
последующей закалки. Для азотируемых колес применяют молиб
деновую сталь 38Х2МЮА (Ю —  алюминий), стали типа 40ХФА, 
40ХНА, 40Х. В связи с малой толщиной слоя насыщения и незна
чительным короблением зубья после азотирования не шлифуют. 
Поэтому азотирование применяют для колес с внутренними 
зубьями и колес, шлифование которых трудноосуществимо. Недо
статком азотированных колес является малая толщина упрочнен
ного слоя (0,2...0,5 мм), не позволяющая применять их при удар
ных нагрузках вследствие опасности растрескивания упрочнен
ного слоя и при работе с интенсивным изнашиванием (в случае 
загрязнения смазочного материала).

Нитроцементация —  насыщение поверхностных слоев угле
родом и азотом с последующей закалкой. Этот вид обработки
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обеспечивает высокую прочность, износостойкость и сопротивле
ние заеданию. Процесс нитроцементации протекает с достаточно 
высокой скоростью. В связи с малыми толщиной слоя и деформа
циями последующее шлифование не применяют.

Улучшаемые стали используют для зубчатых колес, преиму
щественно изготовляемых в условиях мелкосерийного и единич
ного производства при отсутствии жестких требований к габари
там. Чистовое нарезание зубьев улучшаемых колес проводят после 
термической обработки заготовки, что исключает необходимость 
шлифования и позволяет обеспечить высокую точность. Приме
няют качественные углеродистые (40, 45) и легированные (35ХГС, 
40Х и др.) стали. Твердость достигает 350 НВ, механические свой
ства (стх, ств) материала улучшаются.

Стали в нормализованном состоянии для обоих сопряженных 
зубчатых колес используют только во вспомогательных механиз
мах, например в механизмах с ручным приводом. Основные мате
риалы —  стали 40, 45, 50. Для повышения сопротивления заеда
нию зубья шестерни и колеса изготовляют из материалов с разной 
твердостью. Твердость и механические свойства невысокие.

Стальное литье применяют для изготовления колес больших 
диаметров. Основные материалы — литейные среднеуглеродистые 
стали 35Л, 50Л и др. Литые колеса подвергают преимущественно 
нормализации.

Чугуны используют для изготовления тихоходных, в основном 
крупногабаритных и открытых передач. Кроме того, из чугуна де
лают сменные колеса (поочередно работающие). Применяют чугу
ны СЧ20, СЧ35, а также высокопрочные магниевые чугуны с ша
ровидным графитом.

Пластмассовые зубчатые колеса в паре с металлическими 
применяют в слабонагруженных передачах для обеспечения бес
шумности, самосмазываемости или химической стойкости. Исполь
зуют текстолит (рекомендуемые марки ПТ и ПТК) и древесно
слоистые пластики. Наиболее перспективны зубчатые колеса из ка- 
пролона, полиформальдегида, фенилона, изготовленные спеканием 
под давлением смеси порошков.

11.8. Расчетная нагрузка
При работе зубчатой передачи возникают дополнительные 

нагрузки, вызываемые самой передачей: вследствие ошибок изго
товления деталей, их деформаций, погрешностей при сборке и
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условий эксплуатации. Расчетную нагрузку определяют умноже
нием номинальной нагрузки на коэффициент нагрузки К  > 1.

При расчете контактных напряжений коэффициент нагрузки 
обозначают Кн , при расчете напряжений изгиба— Кр. Их вы
числяют по следующим формулам:

К н = К НАК щ К нуК На; Кр = К РАКррКруКра, (11.15)

где КИА, КрА — коэффициенты, учитывающие внешнюю динами
ческую нагрузку. Значения этих коэффициентов приближенно при
нимают в зависимости от характера работы механизма (равномерно 
или с периодическим изменением нагрузки); К нр, КГ̂  —  коэффи
циенты, учитывающие неравномерность распределения нагрузки по 
длине линий контакта зубьев (коэффициенты концентрации нагруз
ки); Кцр^Кру — коэффициенты, учитывающие внутреннюю дина
мическую нагрузку; КНа, Кра —  коэффициенты, учитывающие
характер распределения нагрузки между парами зубьев (многопар- 
ность зацепления).

Концентрация нагрузки по длине линий контакта сопряженных 
зубьев возникает вследствие погрешностей направления зубьев при 
изготовлении, а также в результате упругих деформаций зубьев, ва
лов и их опор. На рис. 11.14, е представлен характер распределения 
нагрузки по ширине Ь зубчатого венца, вызванного прогибами валов, 
при несимметричном расположении зубчатых колес относительно 
опор вала. Для сравнения на рис. 11.14, а и б показано положение 
зубчатых колес при отсутствии сил между зубьями зацепляющихся 
колес и при наличии таких сил. В результате прогибов валов зубча
тые колеса повернутся в плоскости чертежа на углы у] и уу, у —  угол 
взаимного поворота зубчатых колес. При абсолютно жестких зубьях 
шестерни и колеса имело бы место касание в точке (рис. 11.14, в). 
Однако в результате упругих деформаций реальных зубьев под 
нагрузкой возможно их касание по линии (рис. 11.14, г). При этом 
распределенная нагрузка по линии контакта зубьев будет неравно
мерной. Аналогичная картина возникает при закручивании тела ше
стерни малого диаметра, выполненной заодно с валом.

Концентрацию нагрузки оценивают отношением <7тах/# ср; она
зависит от угла перекоса у и ширины колеса Ь (или отношения 
\\гы = Ь/ ф для шестерни), а также от расположения колес относи
тельно опор. Приближенно коэффициент концентрации при сим-
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е

Рис. 11.14. Влияние деформаций валов на распределение нагрузки по 
ширине зубчатого венца

метричном расположении шестерни относительно опор принимают 
равным 1,05, при расположении зубчатых колес вблизи одной из 
опор —  1,1 (см. рис. 11.14, б), при консольном расположении зубча
тых колес — 1,2... 1,4 (рис. 11.15, б). В целях уменьшения концентра
ции нагрузки повышают точность изготовления колес, жесткость 
валов и опор (используют конические роликовые подшипники вза
мен шариковых), а также выполняют продольную модификацию 
зубьев («бочкообразные» зубья, см. рис. 11.14, д и е). Последнее при
водит к снижению концентрации нагрузки вдоль линии контакта 
зубьев (рис. 11.14, е).
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11.8. Расчетная нагрузка

Кн?1 при Н\ >350 НВ и Н2>350 НВ

/ в I ! ,3

/  4

/ 5 .
\ /■О

ч 7

0 0,4 0,8 1,2 1,6х|/м

КНр при Я ,<350 НВ и Я2<350 НВ 
Я ,>350 НВ и Я2<350 НВ 

1,5 ------ ------------- --------------

О 0,4 0,8 1,2 1,6ум

б
Я/,рпри Я ,<350 НВ и Я2<350 НВ 

Я ,>350Н В иЯ 7<350Н В  
1 ,5------ ------------- ------и------

О 0,4 0,8 1,2 1,6 у м О 0,4 0,8 1,2 1,6

Рис. 11.15. Приближенные значения коэффициентов концентрации на
грузки:
а, в — значения коэффициентов концентрации нагрузки при расчете по контакт
ным напряжениям и напряжениям изгиба соответственно; б — схемы располо
жения колес

При проектировочном расчете передачи коэффициенты кон
центрации нагрузки К нр и Крр определяют по графикам 
(рис. 11.15, а и в) в зависимости от относительной ширины ше
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стерни \|/м , твердости материала и расположения колес относи
тельно опор (варианты 1-7, см. рис. 11.15, б). С увеличением \|/^  
коэффициенты К нр и Крр возрастают. Особенно это заметно для
колес из материалов с высокой твердостью поверхности вслед
ствие их плохой прирабатываемости.

На внутреннюю динамическую нагрузку влияют ошибки шага 
зубьев, деформация изгиба зубьев под нагрузкой, переменная из- 
гибная жесткость зубьев и опор, окружная скорость. Погрешности 
по шагу зубьев и деформация зубьев при изгибе вызывают удар
ные нагрузки на входе зубьев в зацепление (рис. 11.16, а). Удары 
отсутствуют, если контакт зубьев происходит на линии зацепления
N ^ 2, а их основные шаги на торце равны Р^х—Рш- Если шаг
зубьев шестерни меньше шага зубьев колеса, то начальный кон
такт возникает в точке В. Для возможности контакта по линии за
цепления шаги должны выравняться в результате мгновенного 
упругого деформирования зубьев. При этом возникает удар. Сила 
удара зависит от погрешности по шагу, жесткости зубьев, окруж
ной скорости и присоединенных к колесам инерционных масс,
поэтому для каждой степени точности передачи ограничивают 
окружную скорость (см. табл. 11.1). Аналогичная картина возни
кает на выходе зубьев из зацепления (рис. 11.16, б). Для прибли
женных расчетов значения Кну и Кру даны в табл. 11.3.

Рис. 11.16. Схема соударения зубьев:
а  — кромочный удар; 6 — срединный удар
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11.8. Расчетная нагрузка

Таблица 11.3
Коэффициенты динамической нагрузки (в числителе — 

для прямозубых передач, в знаменателе — для косозубых)

Степень 
точности 
по ГОСТ 
1643-81

Твердость 
поверхно- 

стей 
зубьев 

шестерни 
и колеса

к н г К р у

V, м/с

1 5 10 15 20 1 5 10 15 20

7

> 350 нв
1,02
1,01

1,12
1,05

1,25
1,10

1,37
1,15

1,50
1,20

1,02
1,01

1,12
1,05

1,25
1,10

1,37
1,15

1,50
1,20

< 350 НВ
1,04
1,02

1,20
1,08

1,40
1,16

1,60
1,24

1,80
1,32

1,08
1,03

1,40
1,16

1,80
1,32 1,48 1,64

8

> 350Н В
1,03
1,01

1,15
1,06

1,30
1,12

1,45
1,18

1,60
1,24

1,03
1,01

1,15
1,06

1,30
1,12

1,45
1,18

1,60
1,24

< 350 НВ
1,05
1,02

1,24
1,10

1,48
1,19

1,72
1,29

1,96
1,38

1,10
1,04

1,48
1,19

1,96
1,38 1,58 1,77

9

> 350 НВ
1,03
1,01

1,17
1,07

1,35
1,14

1,52
1,21

1,70
1,28

1,03
1,01

1,17
1,07

1,35
1,14

1,52
1,21

1,70
1,28

< 350 НВ 1,06 1,28 1,56 1,84 1,11 1,56 — — —

1,02 1Д1 1,22 1,34 1,45 1,04 1,22 1,45 1,67

Для снижения динамических нагрузок необходимо повысить 
точность изготовления колес (уменьшить погрешности шага); вы
полнить зубья фланкированными для снижения силы удара при 
входе зубьев в зацепление; увеличить коэффициент перекрытия. 
Это достигается применением специальных зацеплений с исход
ным контуром при а  < 20° и с увеличенной высотой зубьев. При
менение косозубого зацепления также повышает общий коэффи
циент перекрытия, если ширина колеса больше осевого шага. 
Поэтому в табл. 11.1 допускаемые окружные скорости косозубых 
передач выше, чем прямозубых.
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Глава 11. Зубчатые передачи

Распределение нагрузки между парами зубьев зависит от сум
марной погрешности шагов зубьев шестерни и колеса, суммарной 
податливости пары зацепляющихся зубьев и их склонности к при
работке. Для прямозубых передач КНа = КРа = 1, для косозубых и 
шевронных передач

Кн а — КРа — 1 + к (нст — 5),

где пСТ —  число, соответствующее степени точности (ист=6...9);
к — коэффициет (для улучшенных коелс к = 0,06, для закаленных —
£  =  0, 12) .

11.9. Расчет зубьев цилиндрических передач 
на контактную прочность

Расчеты на контактную прочность включают расчет на сопро
тивление усталости и расчет для предотвращения разрушения рабо
чих поверхностей зубьев при максимальной однократной нагрузке.

Выполним расчет па сопротивление усталости. Разрушение от 
действия переменных контактных напряжений начинается вблизи 
полюса, поэтому для упрощения находят расчетные напряжения на 
линии контакта зубьев, совпадающей с полюсом П (рис. 11.17, а).

Цель расчета —  определение размеров передачи при выбран
ном материале зубчатых колес и заданной твердости поверхности 
зубьев колес, при которых не будет прогрессивного выкрашива
ния. Условие контактной прочности имеет вид

где он  —  расчетное напряжение, зависящее от геометрических па
раметров передачи и нагрузки; [а]я  —  допускаемое напряжение,
зависящее от материала, термообработки колес и характера нагрузки.

Контакт двух зубьев можно рассматривать как контакт двух 
эвольвентных цилиндров с мгновенными радиусами кривизны
рх=Ы]р и Рг =Щ р в полюсе зацепления П. Для определения
наибольших контактных напряжений оц  на площадке контакта 
двух стальных цилиндров при их сжатии используем формулу 
Герца (1.3):

о н =
КП

4 0  -  ц? УЕ\ + (! -  Рг Уе 2 ] 4р
(11.16)

234



11.9. Расчет зубьев цилиндрических передач на контактную прочность

Рис. 11.17. К расчету контактной прочности зубьев:
а, б  — радиусы кривизны зубьев для внешнего и внутреннего зацеплений; в, г  — 
поле зацепления прямозубой и косозубой передач

Для получения расчетной зависимости в удобной форме заме
ним величины, входящие в формулу Герца (11.16), параметрами 
зацепления. Для прямозубой передачи нормальную результирую
щую силу определяют через окружную силу
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Fn = K HFt /  cosa,

где Кц — коэффициент нагрузки (см. зависимости (11.15)).
Суммарная длина линий контакта К\К\ (рис. 11.17, в) в прямо

зубой передаче переменна. В зоне однопарного зацепления она 
равна Ь, в зоне двухпарного зацепления — 2Ь. Для расчетов при
нимают

где Д. = л/(4 — £а )/3 * 0,9 -  -  коэффициент, учитывающий суммар
ную длину линий контакта; 8а —  коэффициент торцового перекры
тия, равный отношению длины Ь на линии зацеплений к шагу на ос
новной окружности зубчатого колеса (см. рис. 11.3).

Введем коэффициент

\к [ { \ - \^ )1 Ех+{\-\х1)1Е2\ ’

учитывающий упругие постоянные материала зубьев колес: Е\, 
£ 2 —  модули упругости материала зубчатых колес (для стали
Ех = Е2 = 2,1 • 105 МПа); щ, ц2 — коэффициенты Пуассона (для ста
ли Ц] = ц2 = 0 ,3). Таким образом, для стальных колес %е = 
=  191,6 МПа.

Приведенный радиус кривизны в формуле (11.16)

к
P2 ±Pi

Знак «-» используют при внутреннем зацеплении (рис. 11.17, б).
Радиусы кривизны IW i и II/V2 эвольвент в полюсе зацеп

ления П определим из треугольников O 1IW 1 и O2UN2 (см. 
рис. 11.17, а):

Pi =dhlt g a j 2  = dl c o s a tg a j 2 ;  р2 =<i2c o s a tg a ftv/2 .

Тогда 1/р = 2(<72 +<71) /( й?1й?2 c o s a tg a m>), где a /w, — торцовый угол 
зацепления модифицированного косозубого колеса; a  — угол зацеп
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ления немодифицированного колеса в сечении, нормальном к 
направлению зуба.

При ¿2  = имеем

Подставим полученные величины в формулу Герца (11.16):

Введем коэффициент, учитывающий форму сопряженных по
верхностей зубьев:

Для передач, изготовленных без смещения режущего инстру
мента, а т , = а  = 20°, 2 Н = 2,5.

С учетом изложенного формула проверочного расчета кон
тактных напряжений в полюсе зацепления для зубчатых передач 
имеет вид

Выразим окружную силу Г) на делительной окружности через

Для передач, нарезанных без смещения режущего инструмен

На рис. 11.17, в и г показаны плоскости зацепления (сечения 
вдоль линии зацепления) прямозубой и косозубой передач. В косо
зубой передаче линии контакта зубьев К2К2 наклонены к оси вра
щения на угол Р/,.

1 _  2{и ± 1)
р ^ м с о з о ^ а ^ ,

(11.17)

вращающий момент на шестерне: = 27] • 103/й(1 и введем замену 
2 Е2 г2 н  = К /. Тогда

(11.18)

та, К2 = 2 Е2 &2 Н =190-0,9-2,5 = 431.
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В косозубых и шевронных передачах зубья входят в зацепле
ние постепенно. Линия контакта (см. рис. 11.17, г) ведомого колеса 
перемещается от вершины зуба к основанию (для ведущего — в 
обратном направлении). Изгибная жесткость зубьев при контакте с 
вершиной зуба меньше, чем с серединой. Поэтому коэффициент 
динамической нагрузки косозубых колес меньше, чем прямозубых. 
Расчет ведут с учетом геометрии в сечении, нормальном к направ
лению зуба. Результирующая сила в нормальной плоскости на дели

кт
тельной окружности Fn = -------------  по формуле (11.14).

cosacosP
Суммарная длина линий контакта косозубой передачи больше, 

чем прямозубой, благодаря, наклону этих линий на угол (3/, (см. 
рис. 11.17, г):

1 Ьга _ b 
cosp6 Z fcosP /,’

где Zf = l / s a . В прямозубой передаче при sa =1,6 Zg =0,9, в ко
созубой Zs =0,8.

Радиус кривизны эвольвенты в полюсе зацепления в нормаль
ной плоскости p„i = pi / cos р/? (см. рис. 11.17, г). По аналогии с 
прямозубой передачей

_ ¿/| cosaftg a m, _ d2 cosaftg a hv 
Pi -  n » P2 -  7, »cosp^ COSP/,

1 _ 2(u ±l)cosP/,
p i / iw c o s a ^ tg a tw

Коэффициент, учитывающий форму сопряженных поверхно
стей косых зубьев,

2cosP/,
cos2a,tg  a nv

Структура формулы (11.18) проверочного расчета остается 
прежней, но коэффициент К7 косозубых колес меньше. При среднем
значении Р/, « Р = 16°, К7 =363 (для прямозубых колес К7 = 431), 
т. е. на 16 % меньше, чем для прямозубых.
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Проектный расчет цилиндрических передач предствляет со
бой определение межосевого расстояния aw. Преобразуем выра
жение (11.18) к виду для определения aw. Ширина колеса

b —

где \|/^ —  коэффициент относительной ширины колеса. Диаметр 
делительной окружности шестерни с!х «  с1к] = 2ои,/(м±1). Полу
чим окончательное выражение для проектировочного расчета:

где £ a = 1 0 Æ

а» = К Л  « ± 1) J  Kf \ 2 ■
V Щ>ba М Я

Т  /  /" Т

(11.19)

бых— К а =410).
Условие контактной прочности при действии максимальной 

однократной нагрузки

*3 Н  гпах -  [а ]яшах ’ (11.20)

где [а]//тах — максимальные допускаемые напряжения (см. п. 11.11). 
Максимальные расчетные напряжения

Ъ н  гпах 5
где стя , Тх — напряжений и вращающий момент на шестерне при 
расчете на сопротивление усталости рабочих поверхностей зубьев; 
7] таХ — максимальный вращающий момент на шестерне. Если хотя
бы одно из условий прочности по контактным напряжениям (11.18) 
или (11.20) не выполнено, следует применить более прочный мате
риал для зубчатых колес или увеличить размеры передачи.

Отметим, что выражение (11.19) для расчета на контактную 
прочность получено без учета вращения колес.

11.10. Расчет зубьев цилиндрических передач 
на прочность при изгибе

Расчетом определяют напряжения в опасном сечении у корня 
зуба для шестерни и колеса раздельно. Расчет зубьев на сопротив
ление усталости при изгибе основан на сопоставлении расчетного
местного напряжения Ст/г и допускаемого напряжения [а]/?.
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Рис. 11.18. К расчету зубьев на изгиб

Зуб прямозубой передачи рассматривают как консольную бал
ку с нагрузкой, распределенной по линии контакта зубьев. Силами 
трения в этой задаче пренебрегают в связи с их малостью. Распре
деленную нагрузку заменяют силой Fn, направленной по линии 
зацепления. В расчетах рассматривают наиболее опасный случай, 
при котором полная нагрузка приложена к вершине зуба. Это воз
можно вследствие ошибок изготовления или при работе одной па
ры зубьев. Сила F„ переносится на ось зуба и раскладывается в 
точке С окружную и радиальную составляющие (рис. 11.18).

Напряжения изгиба и сжатия в опасном сечении зуба

6F„h, cos у .
bSi

а сж
^»siny

bsx ’
(11.21)

где Ь —  ширина зубчатого колеса; Бх —  толщина зуба в опасном 
сечении.

На стороне действия напряжений сжатия результирующие 
напряжения больше, чем на стороне действия напряжений растя
жения зуба. Однако образование усталостных трещин и разруше
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ние начинаются на стороне растяжения. Поэтому расчет ведут по 
напряжениям

<7/г — (Ти — СТсж • (11.22)

В формулах (11.21) умножим и разделим величины сти и 
на модуль т и выразим силу Fn = K FFt /c o s a  (см. формулу
(11.14)), где Кр —  коэффициент нагрузки. После подстановки 
(11.21) в (11.22) получим

KpFf  ̂6hxm cosy msiny^ a a
mb •S? s ,  J cosa

где а ст —  теоретический коэффициент концентрации напряжений
в корне зуба, зависящий от радиуса выкружки.

Выражение в квадратных скобках называют коэффициентом
формы зуба и обозначают Ур8. Зависимость для определения рас
четных напряжений в прямых зубьях при изгибе имеет вид

o F =
KpFtYps

mb
(11.23)

На коэффициент формы зуба (рис. 11.19) влияют коэффици
ент смещения исходного контура х и эквивалентное число зубьев 2у 
(см. формулу (11.9)).

Для косозубых и шевронных передач по сравнению с прямо
зубыми характерно повышенное сопротивление усталости при из
гибе. Для этих передач условие прочности дополняется коэффици
ентами Уц, 1р:

о ? = £ р^  (11.24)

Здесь Кр — коэффициент нагрузки (см. (11.15)). В косозубой пере
даче Кр меньше, чем в прямозубой (см. табл. 11.3), так как зубья 
входят в зацепление постепенно (не всей длиной) и погрешности 
шага зубьев компенсируются лучше; YFS —  коэффициент формы 
зуба, его выбирают по эквивалентному числу зубьев (см. п. 11.2) 
zv = z/cos3 Р ; Ys —  коэффициент, учитывающий влияние много-
парности зацепления, Y£ = l / s a ( sa — коэффициент торцового пе-
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Глава 11. Зубчатые передачи

Рис. 11.19. Зависимость коэффициента формы зуба УР8от коэффициен
та смещения исходного контура „г и эквивалентного числа зубьев гу

рекрытия); Гр —  экспериментально определяемый коэффициент, 
учитывающий влияние наклона зуба, 7р = 1 -ВрР°/120 > 0,7 (£р —
коэффициент осевого перекрытия).

Формулу (11.24) применяют для окончательного расчета косо
зубых и прямозубых передач. Для прямозубых передач К = 1, 
Ур = 1. Прочность зубьев при изгибе является лимитирующей для
колес с высокой твердостью поверхности зуба (> 59 НЯС). При 
такой твердости зубьев колес геометрические размеры передачи, 
рассчитанные по контактным напряжениям, получаются меньше, 
чем по напряжениям изгиба зубьев.

Прочность зубьев при однократной перегрузке оценивают по 
условию

Стешах ^ Нлпах ’ О 1-25)

где [ст]/?тах — максимальные допускаемые напряжения.
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Максимальные расчетные напряжения

Тгг —гг ^ тах
т а х  ®  I7 ~  ?

А

где <3р, 7] —  напряжения и вращающий момент на шестерне при 
расчете на сопротивление усталости при изгибе; ТХтхк —  макси
мальный момент на шестерне. Если хотя бы одно из условий 
прочности по напряжениям изгиба (11.24) или (11.25) не выпол
нено, следует применить более прочный материал для зубчатых 
колес или увеличить модуль передачи и ширину колеса.

11.11. Допускаемые напряжения

Зубья входят в зацепление поочередно и нагружаются по от- 
нулевому циклу (см. рис. 11.11, б). Выбор допускаемых напряже
ний основан на кривых усталости, полученных при испытании об
разцов —  аналогов зубчатых колес.

На рис. 11.20 показана кривая усталости, построенная в лога
рифмической системе координат а — N  
(а  —  амплитуда напряжений цикла;
N  —  число циклов нагружения до раз
рушения образца). Число циклов N0 со
ответствует точке (7 (абсциссе точки 
перегиба кривой усталости). Напряже
ние стИт, соответствующее N 0, называ
ют пределом выносливости (для кон
тактных напряжений —  ст#нт , Для
напряжений изгиба— (Ч?Ит).

При нагрузках с напряжениями а  < а Нт передача может рабо
тать практически неограниченно, при ст > Стцт  — ограниченное вре
мя. Если при расчете суммарное число циклов N1 меньше Ыв, напря
жение можно повысить до ст, (штриховые линии на рис. 11.20). 
Наклонный участок кривой усталости описывают степенной функ
цией. Для точек г и б  имеем

ст;-"ЛГг =С; г5утлЫс = с ,

Рис. 11.20. Вид кривой 
усталости
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где т —  экспериментально определяемый показатель степени 
уравнения кривой усталости; С —  константа, зависящая от свойств 
материала и размеров образца.

Для одинаковых правых частей уравнений

(11.26)

Эту зависимость используют для определения допускаемых 
контактных напряжений [ст]я  и напряжений изгиба [ст]/?. Разделив
обе части уравнения (11.26) на коэффициент безопасности 5)/ или 
5/.-, получают допускаемое контактное напряжение или напряжение
изгиба для числа циклов Л̂ -. Число циклов нагружения И, до раз
рушения зуба определяют по кривой усталости (см. рис. 11.20) для
уровня напряжений ст,. Величину называют ко
эффициентом долговечности. Экспериментами установлено, что 
предел выносливости зависит также от шероховатости поверхно
стей и окружной скорости, учитываемых коэффициентами
Формула для определения допускаемых контактных напряжений 
имеет вид

(11.27)

Предел выносливости а # ит, соответствующий абсциссе точ
ки перегиба кривой усталости , зависит от средней твердости 
поверхности зуба (табл. 11.4). Для зубчатых колес с однородной 
структурой (улучшение, объемная закалка) £#=1,1, для колес с
поверхностным упрочнением £#=1,2 . Коэффициент долговечно
сти ( т  = 6)

при \ < г „ < г Ытх1.

Для колес с однородной структурой (нормализация, улучшение, 
объемная закалка) ZNmsx =2,6, при поверхностном упрочнении

■̂Л'гпах —
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11.11. Допускаемые напряжения

Таблица 11.4

Предел выносливости а#цт различных материалов

Термическая или 
химико-терми

ческая обработка
Твердость

поверхностей Материал atfiim, МПа

Улучшение,
нормализация

<  3 5 0  Н В Углеродистые 
и легированные 
стали

2 Я н в  +  7 0

Объемная закалка 3 0 . . . 5 0 H R C 1 7 Я н к с + Ю 0

Поверхностная
закалка

4 0 . . . 5 6 H R C 1 7 Я н к с  +  2 0 0

Цементация, нит
роцементация и 
закалка

5 6 . . . 6 5  H R C Легированные
стали

23Ян1ю

Азотирование 5 5 0 . . . 7 5 0  H V 1 0 5 0

Без термической 
обработки

— Чугун 2 Я ц в

Абсцисса точки перегиба кривой усталости для контактных 
напряжений

Ngh = 3 0 (Я нв)2'4.

П р и  твердости > 5 6 0  Н В  (56  H R Ç )  из эксперимента приним а
ю т  NCH =  12 -107. Число циклов нагруж ения за весь срок служ бы  
при работе нереверсивной передачи с постоянной нагрузкой

N K = 60nncLh, (11.28)
где п —  частота вращения (шестерни или колеса), мин4 ; пс — чис
ло зацеплений шестерни или колеса за один их оборот; Lh — общее 
время работы передачи, ч. Если передача реверсивная, то при 
определении числа циклов Nk учитывают нагружение только од
ной стороны зуба. При работе передачи с переменной нагрузкой 
вместо Nk подставляют эквивалентное число циклов перемены 
напряжений Ne- При определении коэффициента долговечности Z,v 
принимают Nj  =  N  к  .

Коэффициент Zr учитывает влияние шероховатости сопряжен
ных поверхностей зубьев: при Ra -  0,63...1,25 мкм (шлифование)
ZR = 1, при Ra = 1,25...2,5 мкм (чистовое фрезерование)ZR = 0,95,
при Ra = 2,5... 10 мкм (черновое фрезерование)Z R =0,9.
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Таблица 11.5

Предел выносливости О/г  ̂и коэффициент безопасности для зубьев 
стальных зубчатых колес при работе одной стороной"

Термическая
или химико-термическая обработка

Твердость зубьев
Марки стали °>Нш> м Пана поверхности в сердцевине

Нормализация, улучшение 180...350 НВ 40, 45, 40Х, 40ХН, 45ХН, 
35ХМ

1,75 Янв 1,7

Объемная закалка 45...55 НКС 40Х, 40ХН, 40ХФА 500...550* 1,7
Закалка ТВЧ (сквозная с охватом 
впадин)

48...52 НЯС 40Х, 35ХМ, 40ХН 500...600 1,7

Закалка ТВЧ (повторяет контур 
впадин)

56...62 НЯС 27...35 НЯС 60Х, 60ХН, У6 900 1,7
48...52 НЯС 40Х, 40ХН, 35ХМ 600...700

Азотирование 700...960 НУ 24...40 НЯС 38Х2Ю, 38Х2МЮА 12Яш[™ + 290 1,7
550...750 НУ 40Х, 40ХФА, 40Х2НМА

Цементация с автоматическим 
регулированием процесса

57...63 НЯС 30...40 НЯС 18ХГТ, 20ХГР, 20ХН, 
12ХНЗА

850...950 1,55

Цементация
Нитроцементация с автомати
ческим регулированием процесса

57.. .62 НЯС
57.. .63 НЯС

Легированные
25ХГМ

750...800 
1000

1,65
1,55

25ХГТ, 30ХГТ, 35Х 750

* Более подробно см. ГОСТ 21354-87, табл. 14-17.



11.11. Допускаемые напряжения

Коэффициент Zy  учитывает влияние окружной скорости, при 
твердости <350НВ Zv = 0,85К0>1>1, при твердости >350НВ
Z v =0,925Г°’05 >1. Повышение скорости улучшает образование
масляного слоя между зубьями и уменьшает силы трения.

Определение допускаемых контактных напряжений при 
расчете на усталость. Рассчитывают напряжения для шестерни 
[о]Я1 и колеса [ст]я2. В случае прямозубых передач допускаемые 
напряжения принимают меньшими для шестерни или для колеса.

Для косозубых, шевронных и конических передач с круговым 
зубом учитывают допускаемые напряжения в зубьях шестерни и 
колеса

[СТ]Я -0,45([ст]Я1 + [с]Я2 ) — [^Ъ/гшп 

при выполнении условий
[ст]я  < 1,25[ст]Ят1п — для цилиндрических передач;

[о]я  < 1Д5[ст]Ят1п —  для конических передач.
Здесь [су]я  т )п —  меньшее значение допускаемого напряжения из
двух возможных (шестерня, колесо).

Максимальные допускаемые контактные напряжения при од
нократной нагрузке назначают для исключения остаточных (пла
стических) деформаций или хрупкого разрушения упрочненного 
поверхностного слоя. Допускаемые напряжения в зубьях из улуч
шенных сталей [ст]Ятах = 2,8аТ, в зубьях, подвергнутых цемента
ции или закалке ТВЧ, [ст]Ятах = 44 НЯС.

Допускаемые напряжения изгиба вычисляют раздельно для 
колеса и шестерни по зависимостям, аналогичным формулам для 
определения допускаемых контактных напряжений:

№  = 3£"»  Г„ГЛ Гг . (11.29)
“V

Предел выносливости зубьев при изгибе <Т/гнт  соответствует 
абсциссе точки перегиба кривой усталости и зависит от вида 
термической или химико-термической обработки материала (см.

247



Глава 11. Зубчатые передачи

табл. 11.5). Испытания показали, что для сталей « 4 -1 06. Ко
эффициент долговечности

^ 4• 106/ ^  при 1 < ¥ы < УМтах. (11.30)

Для азотированных, цементованных и нитроцементованных колес 
с нешлифованной переходной поверхностью т = 9, ^ тах  = 2,5;
во всех остальных случаях т = 6, = 4. При переменном режи
ме нагружения Ык заменяют эквивалентным числом циклов ЫЕ.

Коэффициент учитывает влияние шероховатости переход
ной поверхности зуба (выкружки). Принимают ¥к = 1 при зу- 
бофрезеровании и шлифовании. Для полированной поверхности 
впадины Ук = 1,05... 1,20 (меньшие значения для цементованного и
азотированного зуба, большие —  для улучшенного и закаленного 
без обрыва упрочненного слоя у выкружки).

Коэффициент ¥А учитывает влияние двустороннего прило
жения нагрузки. При одностороннем приложении нагрузки ¥А =1.
При реверсивном нагружении цикл нагружения знакопеременный 
и предел выносливости меньше, чем при отнулевом (пульсирую
щем) цикле. Это учитывается коэффициентом ¥А =0,65 для улуч
шенных сталей; ¥А =0,75 для цементованных, закаленных ТВЧ; 
¥а =0,9 для азотированных сталей. Коэффициент ¥2 учитывает 
способ получения заготовки колеса: для поковки и штамповки 
¥г =1, для проката У7 =0,9, для литых заготовок У7 =0,8.

При однократной перегрузке максимальные допускаемые 
напряжения изгиба, не вызывающие остаточных деформаций 
или хрупкого излома, вычисляют раздельно для колеса и ше
стерни:

[*^]гтах — I

где сТ/гИт определяют по табл. 11.5, 1дгтах = 2,5...4 (см. (11.30)); 
К  а —  коэффициент, учитывающий повышение предельных 
напряжений при однократном ударе (при т = 9 Кщ= 1,2, при 
т = 6 Кл  = 1,3); Брхг =1,75 — коэффициент безопасности.
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Закон нагружения передачи задают графиком в координатах
Т/ —И  (7) — нагрузка; N —  число циклов нагружения или время
работы). На рис. 11.21, а показан график (циклограмма) при работе 
с постоянной внешней нагрузкой, на рис. 11.21, б — с переменной 
внешней нагрузкой. При переменном режиме нагрузка (вращаю-

Рис. 11.21. Циклограмма вращающих моментов в передаче:
а —  постоянный режим; б — переменный режим с заменой эквивалентным 
постоянным числом циклов нагружения ИЕ

щий момент 7) периодически или случайным образом изменяется 
во времени. Циклограмму составляют путем упорядочения нагру
зок, начиная с максимальной.

Кратковременно действующие максимальные моменты пере
грузки ТП используют в расчетах для проверки отсутствия оста
точных деформаций или хрупкого разрушения зубьев. К этим 
нагрузкам можно отнести моменты, которые действуют в тече
ние срока службы. При расчете по контактным напряжениям 
ИНтп <  0 ,03Л ^Я , при расчете по напряжениям изгиба —

^Г тп  -  Ю3-
Расчет зубьев на сопротивление усталости. Зубчатые пере

дачи в большинстве случаев работают при переменных нагрузках 
в виде вращающих моментов (см. рис. 11.21, б). В этом случае 
расчет по максимальному длительно действующему вращающему 
моменту (Г на рис. 11.21, а) приводил бы к нежелательному утяже
лению передач.

Рассмотрим расчет, в котором наибольший длительно дей
ствующий вращающий момент 7), нагружающий зубчатую пере
дачу лишь часть времени ее работы, принимают за расчетный (см.
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рис. 11.21, б). Переменность вращающего момента выбирают с 
учетом допускаемых напряжений и накопления повреждений на 
каждом уровне нагрузки г.

Применим условие суммирования повреждений:

(11.31)

где —  общее число циклов действия нагрузки уровня г, вызы
вающей напряжения а, в зубе; Nj — число циклов действия 
нагрузки уровня г, вызывающей усталостное разрушение зуба; 
а «1 —  экспериментально определяемый параметр.

Используем также уравнение для наклонной ветви кривой 
усталости (см. рис. 11.20):

ofW,- = ojjJn JVG = const, (11.32)

где Ng —  число циклов перемены напряжений, определяемое в 
точке G; ацт —  предел выносливости; т —  показатель степени в 
уравнении кривой усталости.

Умножим в уравнении (11.31) числитель и знаменатель на а'" 
и с учетом (11.32) получим

= «affm NG = const. (11.33)

В случае постоянной максимальной длительно действующей 
нагрузки Тх =Ттях (см. рис. 11.21, б) вместо набора нагрузок раз
ных уровней выражение (11.31) запишем в виде

(11.34)

В расчет введены эквивалентное число циклов действия 
нагрузки на зуб колеса А1Е и напряжение сттах в зубе при действии 
вращающего момента Гтах. Число циклов действия нагрузки на зуб 
до его разрушения при условии приложения комплекса реальных 
нагрузок разного уровня

ЛГг1 =60 п&, (11.35)
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11.11. Допускаемые напряжения

где п, —  частота вращения зубчатого колеса при действии 
нагрузки уровня г, мин-1; г,- — время работы зубчатого колеса 
при действии нагрузки уровня /, ч.

Из (11.34) с учетом (11.35) при а « 1 получим

6 0 У
Г ^  \ т

оi  
аг V ^  ш ах /

(11.36)

Формулу (11.36) использовать неудобно, так как каждый раз 
требуется вычислять напряжения в зубе (изгиба и контактные) для 
каждого размера зуба и зубчатого колеса.

С учетом того, что обобщенной нагрузкой зубчатого колеса яв
ляется вращающий момент, запишем (11.36) в следующем виде:

1) при расчете зуба на изгиб

71ш ах J
пД , (11.37)

где Гтах —  максимальный длительно действующий вращающий 
момент (см. рис. 11.21, б); Т  ̂— вращающий момент, соответству
ющий уровню нагрузки /; в зависимости от термообработки зуба 
экспериментально получено т = 6 или т -  9; остальные обозначе
ния см. выше;

2) при расчете зуба по контактным напряжениям

60У Ti
\ т / 2

Тi  V ^ m a x  У

(11.38)

В формуле (11.38) показатель степени равен m il (а не т, как в 
формуле (11.37)), поскольку расчетные контактные напряжения 
зависят от вращающего момента в степени 1/2 (см. (11.18)).

Из эксперимента т -  6.
Эквивалентное число циклов действия нагрузки на зуб при 

расчетах на изгиб N FE и по контактным напряжениям N fh д л я  т и 
п о в ы х  режимов нагружения машин (рис. 11.22) приближенно 
определяют по простым формулам:

N h e -V-hN r ', N f e -H fN r , (11.39)

где Мк  — см. формулу (11.28); р # , р./? —  коэффициенты, зави
сящие от типового режима нагружения (табл. 11.6).
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Таблица 11.6
Коэффициенты для вычисления эквивалентного числа циклов

Номер режима 
(см. рис. 11.22) ЙЯ

0 1 1
1 0,500 0,300 / 0,200
2 0,250 0 ,143 /0 ,100
3 0,179 0,064 / 0,034
4 0,127 0 ,038 /0 ,016
5 0,062 0 ,013 /0 ,004

Примечание. В числителе указаны значения р р  для зубчатых колес с однород-
ной структурой (включая нагрев ТВЧ со сквозной закалкой для зубьев с малым мо
дулем), и для шлифованной переходной поверхности ножки зуба независимо от 
твердости, в знаменателе — для азотированных, цементованных и нитроцементован- 
ных зубчатых колес с нешлифованной переходной поверхностью.

Типовые режимы нагружения (рис. 11.22) построены в отно
сительных координатах ( Гтах —  момент, принятый при расчете 
на сопротивление усталости; /V} — число циклов нагружения зуба

Т /Т1 г  1 тах

Рис. 11.22. Типовые режимы нагружения:
О — постоянный; I — тяжелый; 2 — средний равновероятный; 3 — средний 
нормальный; 4 — легкий; 5 — особо легкий
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до его разрушения при действии вращающего момента Т,). Сту
пенчатые циклограммы (см. рис. 1 1 .2 1 ) приближенно заменяют 
кривыми линиями. Согласно приложению к ГОСТ 21354-87, приня
то шесть типовых режимов нагружения. В частности, режим 1 
характерен для горных машин, режим 2 — для многих интенсивно 
работающих машин, режим 3 —  для большинства универсальных 
машин, режим 4 — для широкоуниверсальных станков с большим 
диапазоном регулирования скоростей.

11.12. Конические зубчатые передачи

Конические зубчатые передачи передают механическую энер
гию между валами с пересекающимися осями (см. рис. 1 1 .1 , д и е, 
рис. 11.23). Несмотря на сложность точного изготовления колес и

Рис. 11.23. Схема конической зубчатой передачи

монтажа, конические передачи получили широкое распространение 
в редукторах общего назначения, в металлообрабатывающих стан
ках, вертолетах, автомобилях.

Зацепление двух конических колес можно представить как ка
чение без скольжения конусов с углами при вершинах 25х и 28г.
Эти конусы являются начальными. Линию ОЕ касания этих кону
сов (рис. 11.24) называют полюсной линией, или мгновенной осью, 
при относительном вращении колес. Основное применение полу
чили ортогональные передачи с суммарным углом между осями 
81 + 82 = 90°. Конические зубчатые передачи изготовляют без сме-
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Глава 11. Зубчатые передачи

щения исходного контура = 0, х2 = 0) или равносмещенными 
(* 2  = —X]), поэтому начальные конусы совпадают с делительными.

Конические колеса обычно выполняют прямозубыми или с 
круговыми зубьями (рис. 11.25). Прямозубые передачи использу
ют в основном при окружных скоростях до 3 м/с, передачи с кру
говыми зубьями —  при более высоких скоростях.

Рассмотрим основные геометрические параметры.
Углы делительных конусов связаны с их диаметрами, завися

щими от числа зубьев г. Согласно рис. 11.23,

Щ Ь х= ^Г = —  = - ,  (11.40)
С1е 2 Я2 М 62

62 = 9 0 ° -6 1.
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11.12. Конические зубчатые передачи

Рис. 11.25. Формы зубьев (вид на коническое колесо с торца): 
а — прямые; б — круговые

Модуль конического колеса изменяется по длине зуба. За ос
новной принимают окружной модуль на внешнем торце Ще, кото
рый удобно измерять. Внешние делительные диаметры колес (см. 
рис. 11.24).

d e i  = m t e Z \ i ¿ e l  =  m t e z 2  • (1 1.41)
Внешнее конусное расстояние

Re — 0,5sjd^ + d12 = 0,5mteyjzf + z \ . (11.42)

Конусное расстояние до середины зуба (см. рис. 11.23)

Rm = K - 0 ,S b  = Re( l - 0 ,5 b /R e) = K ( l - 0 ,5 K be),(11.43)

где Khe = b /R e —  коэффициент ширины зубчатого венца. Значе
ние Khe< 0,35 (обычно принимают 0,285).

Средний делительный диаметр находят из соотношения 
dm/d e =(Re -0 ,5 Ь)11^, откуда

dm = de( \ -0 ,5 K he). (11.44)

Тогда соотношение модулей на среднем делительном диамет
ре d m и внешнем делительном диаметре de]

mm =m ie( l - 0 , 5 K he).
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Диаметр вершин зубьев (см. рис. 11.24)

dae = de + 2 hae cos 8,

где hae —  высота головки зуба на дополнительном конусе.
При расчете на прочность конические колеса заменяют равно

прочными цилиндрическими. Поскольку размеры зуба в поперечном 
сечении конического колеса изменяются вдоль длины зуба, проч
ность зуба также изменяется вдоль оси. В целях упрощения расчетов 
конических зубчатых колес на контактную и изгибную прочность 
конические колеса заменяют цилиндрическими с размерами зубьев, 
равными размеру зуба в среднем сечении, нормальном к оси зуба. Из 
прямоугольного треугольника ЕСО\ (см. рис. 11.24) для шестерни
найдем диаметр эквивалентного зубчатого колеса:

dn =20[E = - i ^ ~ .  (11.45)
cos 8,

Эквивалентное число зубьев шестерни zvi получим из соот
ношения mmzvi = mmZ\ / cos 8,, тогда

zZy —------ .
cos 8

Для передач с круговыми зубьями по аналогии с цилиндриче
скими косозубыми передачами

z
V cos 8 cos3 Р„,

Конические колеса с прямыми зубьями выполняют с теми же 
параметрами, что и цилиндрические: а  = 20°, h* = 1, с* =0,25,
Ру- = 0 ,2  (угол профиля, коэффициенты высоты головки и ножки 
зуба, радиального зазора и радиуса скругления). Для колес с круго
выми зубьями а„= 2 0 °, /г* =1, с =0,25, ру =0,25. Расчетное
сечение принимают по середине длины зуба колеса, где определяют 
и угол наклона зуба Р,„ (рис. 11.25, б).

Нарезание зубьев прямозубых колес осуществляют двумя рез
цами, имеющими профиль впадины исходного контура и движу
щимися возвратно-поступательно вдоль зуба. Каждый резец обра
батывает одну сторону зуба и движется в противофазе с другим
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резцом. Направляющие резцов разводят при настройке станка на
угол, соответствующий окружному модулю тт на дополнительном 
конусе в середине длины зуба.

Нарезание круговых зубьев выполняют резцовой головкой 1 
с диаметром планшайбы ¿/о (см. рис. 11.25, б). На планшайбе резцы 
установлены жестко. Резание осуществляют при вращении резцовой 
головки. При нарезании происходит обкатка заготовки с плоским 
производящим колесом, форму которого воспроизводит режущий 
инструмент. Число зубьев плоского колеса

где 2 ], 2 2 — числа зубьев зацепляющихся колес.
Специфика нарезания зубьев требует выполнения условия 

2 С > 20. Высота режущих зубьев инструмента не может изменяться
при движении от торца к вершине конуса зубчатого колеса, режущие 
зубья могут двигаться параллельно какой-либо образующей конуса 
зубчатого колеса. При этом получается разная осевая форма зуба ко
нического колеса. Например, на рис. 11.24 представлены пропорцио
нально понижающиеся зубья, в этом случае вершины конусов дели
тельного и впадин совпадают. Такую форму применяют для прямых
и круговых зубьев с тт <2,5 мм. Угол наклона зубьев назначают на
середине длины зуба (см. рис. 11.25, б). Увеличение угла наклона 
круговых зубьев (Зт повышает плавность работы, но увеличивает осе
вую нагрузку, действующую в зацеплении. Преимущественно при
меняют = 35°.

Понижающие конические передачи можно выполнять с пере
даточным отношением п = 1...10. Обычно и <6. Повышающие 
передачи (мультипликаторы) имеют и не более 3. Большие пере
даточные отношения усложняют конструкцию шестерни и ее опор. 
Число зубьев шестерни следует выбирать больше гтт по графикам 
на рис. 11.26. Число зубьев колеса г2 =г^и. Для достижения рав-
нопрочности зубьев шестерни и колеса по изгибу применяют вы
сотное корригирование: увеличивают расчетную толщину зуба 
шестерни и на такую же величину уменьшают толщину зуба коле
са. Для шестерни принимают положительное смещение

(11.46)

а для колеса —  отрицательное: х2 = —Х\.
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Рис. 11.26. Графики для определения чисел зубьев шестерни: 
а — с круговым зубом; б — прямозубой

При определении сил, действующих в прямозубом зацепле
нии, результирующую силу /у на среднем делительном диаметре 
зубчатого колеса, нормальную к поверхности зуба, раскладывают 
на составляющие: окружную Ту, радиальную Рг, осевую Ту,. При 
известном вращающем моменте Т\ определяют окружную силу на 
среднем делительном диаметре шестерни, затем другие составля
ющие (рис. 11.27):

27] -103
dm\

27] - IO3 
deX(\-Q ,5K he)

(11.47)

Для шестерни прямозубой передачи

FrX = F Kcos61 =Ty1tgacosS1;

Fai = Fv sin öj = Fñ tg a  sin 5,.

Для шестерни передачи с круговыми зубьями радиальную и 
осевую силы определяют по зависимостям

¿Vi = Fñ ( tg а„ cos 8j т  sin ßm sin Ъх )/cos ßm ;

Fax = FtX ( tga„  sinôj ± sinßm cos8, ) /cosßOT.

Знак «+» принимают при совпадении направлений винтовой линии 
зуба шестерни и ее вращения вокруг оси, идущей от вершины ко
нуса. Направление линии зуба шестерни выбирают таким, при ко
тором сила FaX направлена к основанию конуса.
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Рис. 11.27. К расчету контактной прочности и сил в зацеплении кониче
ских передач

Для колеса , ^ г2 = - ^ аЬ Га2 = - / гг1.
Расчет на прочность конических зубчатых передач проводят 

как расчет цилиндрической зубчатой передачи с эквивалентными
зубчатыми колесами диаметром с!уХ, с1у2 в среднем сечении по
длине зуба (см. рис. 11.24).

В формуле (11.18) для контактных напряжений цилиндри
ческих передач /у заменяют выражением (11.47),

Ъ = КЬеЯе о , 5 а д
зшб.

диаметр с1\ заменяют

^ , ( 1 - 0 . 5 ^ )
СОЙ О, 9

и 2У 2 
2У\

(

V
СОБб! 
СОв 8

\2

2 У
9
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а также принимают (1 — 0,б К ^)2 »1,04(1 — КЬе). В знаменатель 
вводят экспериментально полученный коэффициент Дя =0,85,
учитывающий снижение нагрузочной способности прямозубых 
конических передач по сравнению с цилиндрическими, вызванное 
пониженной точностью изготовления при строгании. Тогда

(11.48)

где Кн = КИ̂ КИ¥ — коэффициент нагрузки. Для передач с круго
вым зубом Эя  определяют по эмпирическим формулам в зависи
мости от твердости материала шестерни Н\ и колеса Ну.

Эя  =1,22 + 0,21 и при Н\ < 350 НВ, # 2 <350Н В;
$ я =1,13 + 0,13м при Н\ > 45 НЯС, # 2 < 350 НВ;
Вя = 0 ,81 + 0,15м при # 1  > 45 НЯС, Я 2 > 45 НЯС.

При проектном расчете используют формулу для определения 
внешнего делительного диаметра шестерни из (11.48) для
Кье =  0,285:

<ЛеХ =1650з]
[а ]#

(11.49)

Затем определяют основные геометрические параметры передачи 
по зависимостям (11.40)—(11.44).

Формулы проверочного расчета по напряжениям изгиба:

а +1 -
2,7 К р Т ^ - Ю -

Ьс1еХт(е§р
<[а] Л ’

Г,
(11.50)

<Ур2 ~ а Л Л2 < [а] +2

где К р —КррКру коэффициент нагрузки; Ур$ коэффициент
формы зуба при /  сое 5,-, который вычисляют по формулам
для цилиндрических передач. Для прямозубых передач Дя =0,85. 
Для передач с круговым зубом используют эмпирические формулы:
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0 ^ = 0 ,9 4  + 0,08м при Н\ < 350 ИКС, # 2 <350Н В;
0/г = 0,85 + 0,043м при Щ > 45 НЯС, Я2 < 350 НВ;

=0,65 + 0,11м при # 1  > 45 НЯС, Я2 > 45 НЯС.

Если условия прочности (11.50) не выполняются, то принима
ют более прочный материал для зубчатых колес или увеличивают 
размеры передачи.

11.13. КПД зубчатых передач
Коэффициент полезного действия передачи определяют как 

отношение полезной работы к затраченной работе в единицу вре
мени (отношение мощностей):

где Р, РТр —  полная мощность и мощность, затраченная на тре
ние; \\1 = Ртр/Р  —  коэффициент относительных потерь.

Потери мощности в зубчатых передачах в основном склады
ваются из потерь: а) на трение в зацеплении; б) гидравлических на 
разбрызгивание масла; в) в подшипниках. В особо быстроходных 
передачах возрастает роль вентиляционных потерь. Общий КПД 
передачи

Л = 1 —У з- У г- Ун, (П.51)
где \|/3, \|/г, \|/п —  коэффициенты относительных потерь мощности
в зацеплении, гидравлических и в подшипниках. Средние значения 
КПД зубчатых передач на подшипниках качения при расчетном 
моменте приведены в табл. 11.7. При передаче неполной мощно
сти (при недогрузке передачи) КПД значительно ниже вследствие 
влияния постоянных потерь, т. е. потерь, не зависящих от переда
ваемой мощности.

Таблица 11.7
Средние значения КПД зубчатых передач на подшипниках качения

Передача
Конструкция цилиндри

ческая
коничес

кая
Закрытая среднескоростная с жидким смазочным 0,98 0,97
материалом
Закрытая высокой точности быстроходная 0,99 0,98
с жидким смазочным материалом
Открытая с пластичным смазочным материалом 0,96 0,95
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11.14. Цилиндрические передачи 
с зацеплением Новикова

Общие сведения. Эвольвентные зубчатые колеса, получив
шие широчайшее распространение в мировом машиностроении, 
имеют ряд недостатков: 1) малые приведенные радиусы кривизны 
рабочих поверхностей зубьев, способствующие высоким контакт
ным напряжениям; 2) повышенная чувствительность к прогибам 
валов и перекосам их осей из-за первоначального контакта зубьев 
по линии; 3) существенные потери на трение, вызванные значи
тельным скольжением зубьев.

В зацеплении Новикова эти недостатки уменьшены. Геометрия 
зубьев такова, что первоначальный контакт зубьев в точке перемеща
ется вдоль зуба с постоянной скоростью, угол давления также посто
янен. Профили зубьев очерчены несопряженными кривыми (дугами 
окружностей с близкими радиусами кривизны в сечении, нормальном 
к направлению зуба). Линия зацепления расположена параллельно 
осям колес. Для обеспечения условия непрерывного зацепления зубь
ев и постоянства мгновенного передаточного отношения необходимо, 
чтобы коэффициент осевого перекрытия был больше единицы, а ко
леса были косозубыми (рис. 11.28)

Профиль зубьев в торцовой плоскости у шестерни выпуклый, 
у колеса — вогнутый (см. рис. 11.28, а\ 11.29, а). Они описаны ра
диусами ра, ру-, близкими по значению. Первоначальный контакт в 
точке Ко у шестерни — на головке зуба, у колеса — на ножке.

При вращении колес точка контакта двух винтовых линий зубь
ев перемещается от одного торца колес к другому. Непрерывность 
зацепления осуществляется вследствие осевого перекрытия зубьев 
(Ь2 > р х, см. рис. 11.28). Точка контакта перемещается по линии
зацепления Ь-Ь параллельно полюсной линии р -р  (см. рис. 11.29). 
При этом относительное положение профилей в плоскости, прохо
дящей через точку Ко параллельно торцам, остается неизменным 
(рис. 11. 29), угол давления а к не изменяется.

Под нагрузкой точечный контакт переходит в контакт по пло
щадке, которая движется вдоль линии зуба от одного торца к дру
гому со скоростью качения Гк, значительно большей окружной ско
рости V (Ук =Г/1§Р).
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б
Рис. 11.28. Цилиндрическая передача с зацеплением Новикова:
а  — общий вид зубчатых колес; б  — некоторые геометрические параметры за
цепления

Большой приведенный радиус кривизны при касании выпук
ло-вогнутых поверхностей и высокие скорости качения профилей 
вдоль зуба способствуют образованию масляной прослойки и по
вышению нагрузочной способности в 1,3— 1,5 раза по сравнению с 
этим показателем для косозубых эвольвентных передач.

Применяют два вида зацеплений: с одной линией зацепления 
(ОЛЗ) и с двумя линиями зацепления (ДЛЗ).

В передачах ОЛЗ профили зубьев колес разные: у шестерни — 
выпуклый, у колеса — вогнутый (см. рис. 11.29, а). Линия зацеп
ления Ь-Ь  параллельна начальной прямой р-р , проходящей через 
полюс зацепления, и смещена на / в сторону колеса с вогнутым 
профилем (относительно шестерни заполюсное зацепление).
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Рис. 11.29. Схемы передач Новикова: 
а  — одна линия зацепления; б  — две линии зацепления

Для изготовления колес требуется два разных режущих инстру
мента, что является большим недостатком.

В передачах ДЛЗ профили зубьев колес одинаковые. Для изго
товления зубьев колес требуется один инструмент. Профили голо
вок зубьев образуют контакт в двух точках: и К"} (см.
рис. 11.29,6). Линии зацепления Ь '-Ь '  и Д -Ь "  расположены по 
обе стороны начальной прямойр -р  (дозаполюсное зацепление). Под 
нагрузкой одновременно образуется две площадки контакта, но на
разных зубьях (в точках и К "}). Нагрузка распределяется между
двумя зубьями, что повышает нагрузочную способность не только 
по контактным напряжениям, но и по напряжениям изгиба (по срав
нению с эвольвентными в 1,5— 1,7 раза).

Основное применение в настоящее время получили зацепле
ния с ДЛЗ, имеющие исходный контур в нормальном сечении (см. 
ГОСТ 15023-76). Высота головки зуба 1га =0,9т, высота ножки
к р = 1,05 т, угол давления а к =27°; он рекомендуется для передач 
с твердостью материала <320 НВ, т < 16 мм, V < 90 м/с.
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Для передач из материала твердостью > 58 НЯС успешно себя 
показали исходные контуры с пониженной высотой зубьев: 
\  = 0,75 т, /*у = 0,9т.

Передачи с зацеплением Новикова чувствительны к измене
нию межосевого расстояния, которое ведет к уменьшению разме
ров площадок контакта. Поэтому требуются более точные до
пуски на глубину врезания и на межосевое расстояние, более 
жесткие валы и их опоры.

Передачи Новикова нашли применение в редукторах общего 
назначения, в редукторах вертолетов и др.

Геометрические параметры. Коэффициент осевого перекры
тия, обеспечивающий непрерывность зацепления (см. рис. 11.28,
К  = ъ2),

+ Д£>

где Кр — целое число шагов Рх на ширине зубчатого венца Ь2.
Передачи в редукторах общего назначения выполняют с 

Кр -  1, Д£ =0,15...0,25. Для повышения несущей способности и
плавности работы в редукторах турбин и прокатных станов при 
симметричном расположении зубчатых колес относительно опор
принимают К Р = 2, 3, 4.

Расчетная ширина зубчатого венца определяется по формуле 
Ъм> = типп ер /втр . Диаметры окружностей: делительной ¿/ =

= тп д/совР, вершин с1а = <7 + \гащ ,, впадин d f  = d -  Щтп; меж

осевое расстояние ан, =0,5т,1 {т,\ +Д2 )/со8 р.
Для передач ДЛЗ, согласно ГОСТ 15023-76, Ь* =0,9, 

Ь} =1,05.

Значения нормальных модулей стандартизованы: тп = 1,6; 2; 
2,5; 3,15; 4; 5;...; 16 мм.

Угол наклона [3 зубьев равен 10...22°, для шевронных —  
25.„30°.

При ежедневной многочасовой работе число зубьев шестерни 
рекомендуют принимать =14...22, при кратковременной рабо
те гх =10... 15 (подрезание отсутствует).
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При неизменном межосевом расстоянии уменьшение числа 
зубьев ведет к увеличению модуля и повышению контактной 
прочности и прочности при изгибе.

При выборе угла (3 необходимо учитывать, что относительная 
ширина колеса =^ Ы \  < 1,2 при твердости материала <320НВ.

Силы в зацеплении (окружная, радиальная, осевая) находятся 
по формулам для косозубых эвольвентных передач, нарезанных 
без смещения инструмента (см. п. 11.5).

Расчет на прочность. Расчет основан на допущении, что по
сле приработки поверхностей имеет место линейный контакт по 
высоте зуба. По аналогии с эвольвентными передачами выполняют 
расчет на контактную прочность (с использованием формулы Гер- 
ца) и на прочность при изгибе.

Расчетные контактные напряжения сопоставляют с допускаемы
ми. При твердости материала зубчатых колес <320 НВ

о н = 3750,
ТУ *К т Кт К,яр -Р" (11.52)

где Т\ —  расчетный момент на шестерне, Н • м, равный макси
мальному моменту по циклограмме (см. рис. 11.21), при кото
ром число циклов перемен напряжений N  >0,02А1^с (см. п. 11.11);
с1\, 2 \ —  соответственно делительный диаметр, мм, и число зубь
ев шестерни; К нр —  коэффициент, учитывающий неравномер
ность распределения нагрузки в зоне контакта по длине зуба, 
приближенно определяют так же, как в эвольвентных передачах 
(см. п. 11.8); К ш  —  коэффициент, учитывающий динамиче
скую нагрузку в зацеплении (при проектировочном расчете 
определяют из табл. 11.3 для эвольвентных передач),

Кт  = \ + а н г< У -У }*> \ (11.53)

(коэффициент аш  =0,0018 и 0,004 для 7-й и 8-й степени точности 
соответственно; V — окружная скорость, м/с); Кри — коэффици
ент, учитывающий угол наклона Р и передаточное число и,
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К £ —  коэффициент, учитывающий осевое перекрытие (при 
£р *1, 15; 2,15; 3,2 коэффициент Ке =2, 4, 6 соответственно);

[° ]я  —  допускаемые напряжения, МПа, которые вычисляют
по формулам для эвольвентных передач при твердости <320НВ 
(см. п. 11.11).

При проектном расчете из формулы (11.52) определяют диа
метр делительной окружности, принимая последовательно не
сколько значений г\.

Расчет зубьев на выносливость при изгибе. Проверочный рас
чет выполняют по условию прочности:

2000TlZ?KFiiK FVYmYn
_  j-xv тг To -La -bn> d{KEKp cosj p

(11.54)

Op2 ~ CTF1 ^ F ll^ F \< № l  •

Момент Т\, Н- м, находят по циклограмме (см. рис. 11.21) при 
Ж > 5 1 0 4 циклов, коэффициенты Крр = К Н$, Кру — по зависи
мости (11.53), в которой =ару = 0,003 и 0,006 для 7-й и 8-й
степени точности соответственно. Коэффициент, учитывающий 
влияние модуля зацепления,

Ут = 0 ,68т°’2.

Значения коэффициента Кр , учитывающего влияние геометрии
мест касания профилей зубьев, в зависимости от отношения приве
денного радиуса кривизны к модулю даны ниже:

р /т .......... 50 100 200 300 400 600
Кр .......... 1,5 2,2 3,3 3,9 4,5 5,0

Отношение р/т  = l,475z! и/[(и  +1)sin2 (3cos(3].

Коэффициент Yp, учитывающий форму зуба, зависит от экви
валентного числа зубьев (zv = z /cos3 (3):

Z y ............. 10 20 30 40 60 80
Y p ............ 2,3 2,08 1,98 1,93 1,87 1,85
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Допускаемые напряжения [о]^ при изгибе зубьев выбирают 
так же, как для эвольвентных передач (твердость < 320 БОВ).

Прочность зубьев при максимальной нагрузке по циклограмме 
с числом перемены напряжений N  < 5 • 104 проверяют по зависи
мостям для эвольвентных передач.

11.15. Планетарные передачи

Общие сведения. Планетарным называется механизм, кото
рый состоит из зубчатых колес и в котором геометрическая ось 
хотя бы одного из колес подвижна.

Простая планетарная передача (рис. 11.30, а) содержит: га, гь — 
центральные колеса с внешними и внутренними зубьями; —  са
теллиты с внешними зубьями, которые зацепляются одновременно с 
2а и 2}, {т. — числа зубьев колес, пп. — число сателлитов, здесь пп. = 3); 
к — водило, на котором расположены оси сателлитов (на рис. 11.30 
водило соединено с тихоходным валом).

в

Рис. 11.30. Планетарные передачи:
а —  конструктивная схема; 6 —  кинематическая схема передачи; в, г —  диффе
ренциальные передачи (суммирующая и раскладывающая скорости вращения)
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Принцип работы планетарных передач: при закрепленном коле
се гъ {(Ль -  0) вращение колеса za (соа) вызывает вращение сателлита zg 
относительно собственной оси со скоростью cog. Качение сателлита 
по гь перемещает его ось и вращает водило со скоростью со/,.

Сателлит совершает вращение относительно оси водила со 
скоростью tOg = tOg — co/j и вместе с водилом (переносное движе
ние). Его движения аналогичны движению планет, поэтому пере
дача называется планетарной.

Основными звеньями планетарной передачи являются звенья, 
которые воспринимают внешние моменты. На рис. 11.30, а основ
ные звенья — za, z^  h, т. е. два центральных колеса (2К ) и водило 
{И). Такую передачу сокращенно обозначают 2K-h  [26]. Внешние 
моменты: Та — на ведущем валу, Th —  на ведомом (тихоходном) 
валу, Ть — на колесе Zb, соединенном с корпусом.

Любое основное звено планетарной передачи может быть 
остановлено.

Дифференциальной называют передачу, в которой все основ
ные звенья подвижны. При этом можно суммировать движение 
двух звеньев на одном или раскладывать движение одного звена 
на два остальных.

На рис. 11.30, в показано суммирование движений звена za (дви
гатель Д1) и звена гь (двигатель Д2) на водиле h. Между двигателем 
Д2 и колесом гь поставлена дополнительная передача z\, Z2, чтобы 
получить необходимый вращающий момент на колесе гь (см. ниже). 
Такую схему применяют в системах автоматического управления.

На рис. 11.30, г приведен дифференциал заднего моста авто
мобиля, выполненный по схеме рис. 11.30, а, но с коническим ко
лесом {za, гь —  два центральных колеса, h — водило, в котором 
размещены оси сателлитов zg). Водило получает вращение от ко
нической передачи z\,Z 2. Здесь вращение водила h раскладывается 
между колесами za и z* обратно пропорционально моментам со
противления, например при повороте автомобиля. Это облегчает 
управление машиной и уменьшает износ покрышек. При одинако
вых моментах сопротивления на колесах все зубчатые колеса 
дифференциала вместе с водилом вращаются как одно целое.

Планетарные передачи по сравнению с обычными имеют 
такие преимущества, как меньшие габариты и масса, поскольку 
вращающий момент передается по нескольким потокам (сател
литам). В некоторых схемах можно получить большие переда
точные отношения при малом числе колес. Следует помнить, 
что с увеличением передаточного числа КПД уменьшается.
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К недостаткам передач можно отнести необходимость повы
шенной точности изготовления, большое число подшипников ка
чения, наличие долбяка для нарезания колес с внутренними зубья
ми (необходимость использования), так как размеры долбяка при 
переточках изменяются.

Наиболее распространенные схемы передач представлены в 
табл. 11.8.

С х е м а  1. Эта одноступенчатая передача (2К—к —  два цен
тральных колеса и водило) наиболее распространена, поскольку име
ет высокий КПД и технологичную конструкцию. Наибольшее пере
даточное отношение одной ступени иьак= 9... 12 для ги =\2...2А
(см. условие соседства). Для получения передаточных отношений 
и > 16 соединяют последовательно две передачи или более.

Общее передаточное отношение редуктора равно произведе
нию последовательно соединенных передач:

ир =щи2 ...ип. (11.55)

После распределения передаточного отношения между ступе
нями каждую ступень рассчитывают отдельно.

С х е м а  2 (2К-К). Передача имеет высокий КПД, сравнимый с 
КПД схемы 1, но более сложное по конструкции водило, так как у 
сателлита два зубчатых колеса {гё, г/) с большой разностью диа
метров. Оптимальные передаточные отношения м = 9_17. При
этом масса редуктора меньше массы двухступенчатого по схеме 1.

С х е м а  3 (2К-К). Передача позволяет получить большие пере
даточные отношения в одной ступени (до 10000 при четырех коле
сах и с малой разностью чисел зубьев зацепляющихся колес). Одна
ко с увеличением передаточного отношения резко падают КПД и 
плавность вращения тихоходного вала (из-за ошибок изготовления 
по шагу возможны кратковременные остановки вала). Эта передача 
требует высокой степени точности изготовления колес.

Недостатком схемы является также высокая нагруженность 
подшипников сателлитов. Относительная частота вращения колец 
подшипника соответствует частоте вращения быстроходного вала, 
а нагрузка на них — нагрузке тихоходного звена.

С х е м а  4 {К-Ь-У ). Основные звенья: одно центральное коле
со гъ, водило /г (ведущее), вал V. Механизм служит для 
передачи вращения с эксцентрично расположенного сателлита на 
вал V.
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Таблица 11.8
Распространенные схемы планетарных передач
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В схеме 4 разность зубьев колес мала, поэтому контактные 
напряжения в зацеплении невелики и размеры передачи определяют 
из условия выносливости зубьев на изгиб. Для уменьшения размера 
передачи вместо эвольвентного зацепления колес применяют це
вочное. Профиль зубьев (эпициклоиду) выбирают так, чтобы одно
временно в зацеплении участвовала половина цевок в виде осей или 
осей с втулками. Нагрузочная способность обычно лимитируется 
подшипником сателлита 2 ,̂ так как высокая частота вращения соче
тается с большими нагрузками от тихоходного звена.

При высокой точности изготовления редуктор работает бес
шумно с высоким КПД, его габариты соответствуют волновой 
зубчатой передаче, но при этом он имеет большую массу.

С другими часто применяемыми схемами можно ознакомиться 
в работах [21, 23, 27].

Кинематика планетарных передач. Передаточное отноше
ние обозначают буквой и с индексами, например: иьак. Нижние
индексы указывают направление передачи движения, верхний 
обозначает неподвижное звено, относительно которого рассмат
ривается движение.

Для определения передаточного отношения рассмотрим диф
ференциальный механизм, основные звенья которого имеют по
ложительные угловые скорости соа, со/,, со/, (см. рис. 11.30, а). Пусть 
угловая скорость механизма равна со/,. Тогда звенья будут иметь 
скорости со,,-СО/,, СО/,—СО/,, © /,-© /,=0, водило неподвижно. Та
кой механизм называют обращенным. Для него передаточное от
ношение в соответствии с формулой Виллиса

А _  ЮА _  п а п И 
и аЬ ~  ~  ’

СО/, -  СО/, пь -  пк
(11.56)

где п —  частота вращения основных звеньев; со = лп/30.
Передаточное отношение иаь = (—со„ / со̂  )(со„ / со/,) имеет знак

«—» для внешнего зацепления (разное направление угловых скоро
стей) и знак «+» для внутреннего (см. рис. 11.30, а):

иаИ = (~2В /2а X V 2* ) = -  ■Ч Ьа ■ (11.57)

С х е м а  1 (см. табл. 11.8). Остановлено колесо Ь (СО/, = 0). Из 
При СО/, = 0  по формуле (11.56)
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Ua h =(£,a / < » h = l - U a = l  + Zh/ z a. (11.58)

Закреплено колесо а (со„ = 0). Определяем

ubh =ЫьЫи = i — = l + zaA/>- (11.59)

С х е м а  2 (см. табл. 11.8). При Cû/,=0 u^b = {zbj z f  ) (-zgj z a),

Uah=(Îia/<Üh=l-Uab=i+ (Zb /Zf ) ( Zg /Za)- (П-60)

Формулы для расчета передаточных отношений передач, вы
полненных по другим схемам, приведены в табл. 11.8.

Частоту вращения основных звеньев находят по формулам 
(11.58), (11.59). При расчете на прочность зацеплений и подшип
ников сателлитов частоту вращения определяют относительно во
дила, т. е. nt = ng -  nh. Формулу Виллиса можно записать для лю
бых трех звеньев механизма. Относительную частоту вращения 
сателлита g  определяем из соотношений

— --- -=Uga = - — ; ng - n h = - — (na - n h), (11.61)
~ Щ zg  zg

где na и щ известны (одно задано, другое находим по (11.58)- 
(11.60)).

Пример. Передача имеет параметры: гЛ=80, га = 20, 2^=30,
пк = 40 мин '. Согласно уравнению (11.58), па =40(1+80/20) = 200 мин \  
Тогда

- z a(na- n h)

zg

-20(200-40) 30
30

= -106,7 мин \

При расчетах на прочность частоту вращения принимают по аб
солютному значению.

Вращающие моменты на основных звеньях (Та, Ть, Г/,). 
Вращающие моменты необходимо знать для расчета передач, сил в 
зацеплении, элементов крепления и т. п. Любую планетарную пе
редачу можно расчленить на простые составляющие из трех ос
новных звеньев.

При установившемся движении система зубчатых колес нахо
дится в равновесии. Для нее можно записать два уравнения равно
весия:
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Д  + Д  + Д  -  0;
ТаО)а +  Д о)/, +  Д  СО/, =  0.

(11.62)

При СО/, = 0 момент на водиле

где У\ьак — КПД.
Первое из приведенных выше уравнений равновесия — урав

нение статики, второе —  уравнение баланса энергии между веду
щим и ведомым звеньями (на основании закона сохранения энер
гии). Один из трех моментов известен (задан на ведущем или 
ведомом валу). Два других находят из совместного решения двух 
уравнений.

На ведущем звене принимают момент со знаком «+», на ведо
мом — со знаком «-».

Например, при Д = -1 0 0  Н • м, иьак = 5, ц ьак =0,97, согласно 
уравнению (11.62), если КПД = 1, получим

С учетом потерь на трение Та =20,62 Н • м, Д  =79,38 Н • м.
Здесь знаки моментов на колесах а к Ь одинаковые, на ведомом — 
противоположные (знаки учитывают при определении направленны 
сил в зацеплениях).

Можно получить конечные формулы для определения момен
та на колесе Ь, подставив Д  в (11.62):

Однако в практических расчетах удобнее определять Ть непо
средственно по (11.62), как это сделано ранее в примере.

КПД планетарных передач. Потери мощности складываются 
из потерь на трение в зацеплениях и подшипниках сателлитов, на 
размешивание масла (гидравлические). При высоких скоростях 
водила учитывают аэродинамические потери:

-100 = - Д  -5; Д  = 20 Н м; 
20-100  + Д  =0; Д  =80 Н • м.

Д = Д 0 д « „ -  !)•

Лр =  ЛзЛгЛа • (11.63)
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Здесь rip учитывает КПД редуктора, Г|3 — потери в зацеплении и
опорах, Tir, Г|а —  гидравлические (см. п. 11.13) и аэродинамиче
ские потери соответственно.

Потери мощности на трение в зацеплении и опорах сателлитов 
зависят только от скорости относительно водила. Например, для 
схемы 1 (см. табл. 11.8)

Др = Др (сов -  СО/, ) = Та (юв -  С0А V ,

где Ртр —  мощность трения; Ттр = Ta\\ih —  момент трения; \|//г — 
коэффициент потерь.

Полная подводимая мощность на ведущем звене Ра =Та(ра. 
Подставив Ртр и Ра в известную зависимость (см. п. 11.13) 
Г\ = (Ра - Р тр) /Р а = \-Р тр/Ра, получим

т & = 1 (11. 64)
Uah

где \|/Л — коэффициент потерь для обращенного механизма,

V "  =4>ha g + W g b  + V n ;

V g b  —  коэффициенты потерь в зацеплениях, вычисляемые 

по зависимости (11.51); Vj/̂  — потери в подшипниках сателлитов,

7Дсо, -CO/J

(P, (О/ —  момент трения и угловая скорость /-го сателлита; 
со h — момент и угловая скорость выходного звена — водила). 

Вычисление момента трения на подшипниках 7} дано в п. 11.13. 
При проектном расчете можно принимать у = 0,005...0 ,01
(большие значения для схемы 3, приведенной в табл. 11.8).

Силы в зацеплении. Реакции опор сателлитов. Особенно
сти определения сил в зацеплении планетарной передачи связаны с 
распределением нагрузки между сателлитами (рис. 11.31). В пере
даче с тремя сателлитами момент Та на центральном колесе урав
новешивается силами в зацеплениях сателлитов:
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где ¿/и-я —  диаметр начальной окружности центрального колеса; 
Ра, Ра, Ра —  окружные силы в зацеплениях сателлитов.

В точной передаче окружные силы равны (см. рис. 11.31). В ре
альной передаче вследствие ошибок изготовления окружные силы 
распределяются неравномерно.

Рис. 11.31. Силы в зацеплениях сателлитов

Выравнивание нагрузки между сателлитами можно осуще
ствить, если исключить жесткие опоры центрального колеса. Для 
этого центральные колеса выполняют «плавающими» путем со
единения их с валом зубчатыми муфтами. Выравниванию нагрузки 
между сателлитами препятствуют силы трения и силы инерции.

Силы в зацеплении определяют через вращающие моменты на 
основных звеньях. Неравномерность распределения нагрузки меж
ду сателлитами учитывается коэффициентом Кп,.

Окружные и радиальные силы на основных звеньях определя
ют по зависимостям

20007 ;

с! п
_  20007;

Г1Ь -
И’ с1\\'Ь ПИ’

_  20007 ;  к
*  с!

ЛУ
ПWg И’ ( 11 .65 )

РГ = РЛ ^  р>н к РШ + р,ь>

где Та, Ть, Т„ — моменты на звеньях, Н м; Рш, Р(ь, Ptg —  окружные 
силы, Н; Т7,. — радиальная сила (для схемы 1 Рг взаимно уравновеше
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ны, см. табл. 11.8); dw = m zcos a t/cos a w —  диаметры начальных
окружностей соответствующих зубчатых колес; а,, ссн- —  углы ис
ходного контура и зацепления (для колес без смещения исходного 
контура a w = а  = 20°, dw = tnz — диаметр делительной окружно
сти); nw —  число сателлитов. При наличии механизма выравнивания 
нагрузки, например «плавающих» центральных колес, K w =
= 1,1. ..1,2, при отсутствии такого механизма K w = 1,5.. .2,0.

Реакции опор сателлитов находят по известным силам в за
цеплении так же, как в обычных передачах.

Особенности расчета планетарных передач. Числа зубьев 
колес. В отличие от обычных зубчатых передач расчет начинают с 
выбора чисел зубьев колес. Кроме заданного передаточного отно
шения необходимо, чтобы при сборке были удовлетворены условия 
соосности зубчатых колес, симметричного расположения сателли
тов и их соседства.

Например, для схемы 1 в табл. 11.8 по заданному передаточ
ному отношению uhah находят гь/ г а =u^h -1 .

Задавшись za, определяют z*. Рекомендуют выбирать za = 
= 21...24 для колес с твердостью <350НВ, za =18...21 при твер
дости 35.. .52 HRC, za < 18 при твердости >52HRC.

Условие соосности требует равенства межосевых расстояний 
различных пар зацепляющихся колес. Например, на рис. 11.30 
необходимо, чтобы awag = awgh.

Если колеса прямозубые и изготовлены без смещения исход
ного контура, то

m(za +z„) m(zh -  z  )
zs =

zb ~ Za ( 11.66)

Чтобы стало целым числом, гь и га должны быть либо не
четными, либо четными.

Если прямозубые колеса изготовлены со смещением исходно
го контура, то

m(za +z„) cosa m(zh - z „ ) Cos
cosa wag cosa

a

w g b

(11.67)
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Обычно назначают смещение для колеса za ( cos a wag < cos a ), a 
у колес zg и zh a wgi, = a . Тогда из (11.67) находят угол зацепления 

a wag и коэффициент смещения ха :

a wag

í
-  arccos

Z  +  Za g
\

cosa
y zb ~ zg y

m v a ^  -  inva
2 tg a ( z a -  Zz  )• ( 11.68)

Для выполнения при сборке условия симметричного располо
жения сателлитов каждое зубчатое колесо представляют в виде 
многоугольника с ребром, равным окружному шагу. Число зубьев 
центральных колес должно быть кратно числу сателлитов.

Для схемы 1 (см. табл. 11.8)

- = Ц ;
„  z„ +  z¡,

—  = Ц и л и ---------= Ц,
nw nw nw

где пхV — число сателлитов; Ц — любое целое число. 
Для схем 2 и 3, 4 соответственно

nw^gf
=Ц; z^zg ~ zf zb 

nw^gf
= Ц,

(11.69)

(11.70)

где С„у — наибольший общий множитель чисел зубьев и гу.
Если условие не выполняется, то принимают + 1, 2, ... и

возвращаются к началу расчета выбора числа зубьев.
Условие соседства требует, чтобы сателлиты не задевали друг 

друга:

2 а ^  т  — > ( й? Д ;

(га У г ^ т  —  >г§ +2.

При «и. = 3 максимальное передаточное отношение зависит от га.
Если га = 24 и 12, то и^ъ = 12,44 и 9,95 соответственно.

Расчеты на прочность. Их проводят для обращенного меха
низма (при остановленном водиле) по зависимостям для цилин
дрических зубчатых передач (см. п. 11.8-11.11).
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Межосевое расстояние для прямозубых передач

ам> = 450(и±1)з] к н т2

УЬаи21-°¥н

Передаточное число и = /  га для внешнего зацепления,
и = гь/ г„ — для внутреннего. Коэффициент К н = К НрКн у , как и
для цилиндрических передач, но окружную скорость определяют 
по формуле V = ш1п / 60 000, при относительном движении п =
= \па ~ пи\ ИЛИ П = \ п „ - П / ,  .

Вращающий момент Т2 = Тё =Таи К н,/п„ для внешнего зацеп
ления, Т2 =ТЬ = Та (гь / га ) — для внутреннего.

Допускаемые контактные напряжения [о]# находят так же,
как для цилиндрических передач, но при определении эквивалент
ного числа циклов нагружения по зависимости (11.39) частоту
вращения принимают относительно водила п=\щ - щ \ ,  «3 = ли,; 
для сателлитов Щ=\,  поскольку с колесами га и гь сателлит кон
тактирует разными боковыми сторонами.

Расчет зубьев на выносливость при изгибе проводят по фор
мулам (11.23), (11.24). Допускаемые напряжения для сателлитов 
(схемы 1, 4) определяют с учетом двустороннего приложения 
нагрузки на зуб (УА < 1).

11.16. Волновые зубчатые передачи

Общие сведения. Волновая передача — это механизм, в котором 
движение между звеньями передается перемещением волны дефор
мации гибкого звена. Волновая зубчатая передача (ВЗП) содержит: 
2 \ — гибкое колесо с внешними зубьями, которое выполнено в виде 
тонкостенного цилиндра, соединенного с тихоходным валом; г2 — 
жесткое колесо с внутренними зубьями, соединенное с корпусом; 
/г — генератор волн, состоящий из гибкого подшипника, напрессо
ванного на овальный кулачок (рис. 11.32, а), или из двух больших 
роликов (дисков), расположенных на эксцентриковом валу.

Размер генератора волн по оси 7  превышает диаметр выступов 
зубьев гибкого колеса на величину 2Ж0, а по малой оси X  он 
меньше этого диаметра. При деформировании гибкого колеса во
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Рис. 11.32. Волновая зубчатая передача:
а — конструктивная схема; б — процесс деформирования гибкого зубчатого 
венца; в — перемещения зубьев

время сборки зубья по большой оси генератора входят в за
цепление на полную высоту зуба /г</. По малой оси зубья переме
щаются к центру и выходят из зацепления. Между этими участка
ми зубья гибкого колеса погружены во впадины жесткого на 
разную глубину (рис. 11.32, б).

Необходимое максимальное радиальное перемещение РГо рав
но полуразности диаметров делительных окружностей:

=0,5(£/2 -¿ /|)  = 0,5т(д2 -г{ ). (11.71)
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При разности чисел зубьев г2 - г х=2  максимальное радиальное 
перемещение = т. При нарезании колес со смещением 0,94т<  
<Щ> <1,1 т.

Цель деформирования — получить большое число одновре
менно зацепляющихся зубьев и повысить нагрузочную способ
ность передачи. Для обеспечения многопарного зацепления выби
рают кулачок определенной формы, значение радиальной 
деформации и геометрию профиля зубьев.

Принцип работы ВЗП можно объяснить на примере силового 
взаимодействия звеньев (рис. 11.33). После сборки передачи резуль
тирующий вектор сил деформации /у, действует на гибкое колесо по 
большей оси генератора волн. При по
вороте генератора волн по ходу часовой
стрелки на бесконечно малый угол Дф
вектор результирующих сил поворачи
вается в ту же сторону, увеличиваясь по 
модулю |^ т| . Зубья гибкого колеса, пе
ремещаясь в радиальном направлении 
на величину АЖ, давят на зубья жестко
го колеса с силой Еп по нормали к их 
профилю. Эта сила раскладывается на 
окружную Ц 2 и радиальную /у2. На
зуб гибкого колеса действует такая же 
система сил, но в обратном направле
нии. Если жесткое колесо закреплено, то под действием сил И а гиб
кое колесо вращается в сторону, обратную направлению вращения 
генератора. Если закреплено «дно» гибкого колеса (см. рис. 11.32, а), 
то под действием сил Е\2 жесткое колесо вращается по направлению 
вращения генератора волн.

Рассмотрим работу передачи в режиме мультипликатора 
(ускорителя), когда остановлено «дно» гибкого колеса. При вра
щении жесткого колеса против хода часовой стрелки действует 
система сил в зацеплении, показанная на рис. 11.33.

На генератор волн в точке контакта по нормали к профилю ку
лачка давит сила И « /у1 с плечом е относительно оси вращения О.
Момент Ее вращает генератор волн, если угол ц больше угла трения.

Зависимость радиальных перемещений Ж точек обода гибкого 
колеса от угла поворота ф показан на рис. 11.32, в. Этот график

Рис. 11.33. К пояснению 
принципа работы ВЗП
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Глава 11. Зубчатые передачи

аналогичен волновой функции. На угол 2к приходится две волны, 
поэтому передачу называют двухволновой. При вращении генера
тора волна смещается по контуру гибкого колеса.

При больших передаточных отношениях применяют трехвол
новые передачи. В этих передачах имеют место большие напряже
ния изгиба в гибком колесе.

Многопарность зацепления определяет все преимущества этих 
передач по сравнению с обычными: меньшие массу и габариты, бо
лее высокую кинематическую точность, меньший мертвый ход, 
меньший шум.

Волновые передачи позволяют осуществлять большие переда
точные отношения в одной ступени: минимальное — 70 (ограничи
вается прочностью при изгибе гибкого зубчатого венца), максималь
ное— 300...320 (ограничиваются минимально допустимым значе
нием модуля, равным 0,15...0,20 мм). При этом КПД равен 85...78 %, 
как и в планетарных передачах при тех же передаточных отноше
ниях. В режиме мультипликатора КПД составляет 65...55 %.

К недостаткам ВЗП можно отнести сложность изготовления 
колес мелких модулей (0,15...0,20 мм) и гибких тонкостенных ко
лес (требуется специальная технологическая оснастка), ограни
ченные частоты вращения генератора волн вследствие возникно
вения вибрации.

Предельные кратковременные частоты вращения щ  (мин-1) 
при использовании жидкого смазочного материала определяют в
зависимости от диаметра делительной окружности с1\ = тг\ : 

пн = 550+ 4,82-105Д/, при (1\ < 480 мм; 
пк = 5,2- 105/ й?! при > 480 мм.

При пластичном смазочном материале и непрерывной работе 
предельные частоты вращения следует уменьшать в 4-5 раз.

Передаточное отношение волновых передач определяется так 
же, как и для планетарных, по уравнению Виллиса:

п\ ~ Ч  
п2 ~ Ч

~ и\,2 ( 1 1Л2)

где п\, П2, т  — частота вращения гибкого, жесткого колес и гене
ратора волн соответственно.

При неподвижном жестком колесе {пг — 0) из уравнения (11.72) 
делением числителя и знаменателя левой части на п\ найдем 
щ/пр.
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11.16. Волновые зубчатые передачи

(2) _ Ч  =
щuh, 1 “

^2 — z \
(11.73)

Знак «-» указывает на разное направление вращения ведущего и 
ведомого звеньев при закрепленном колесе л2.

Передаточное отношение и радиальное перемещение взаимо
связаны. Умножив и разделив на модуль выражение (11.73), полу
чим

z2 -  Zj т

Минимальное передаточное отношение ограничивается изгибной 
прочностью гибкого зубчатого колеса. При d\ = const с уменьшени
ем передаточного отношения возрастают требуемое радиальное пе
ремещение W() и, как следствие, напряжения изгиба.

Например, при и — 80 требуемое радиальное перемещение 
в 1,25 раза больше, чем при и = 100. Примерно в такой же пропор
ции увеличатся напряжения изгиба в гибком колесе и понизится 
допускаемый вращающий момент.

Кинематика передач. Кинематические схемы передач пока
заны на рис. 11.34. В передаче (см. рис. 11.34, а) жесткое колесо z2 
закреплено. Вращение передается от h к zi. Передаточное отноше
ние определяется по формуле (11.73).

Для схем на рис. 11.34, б и в  ведущим звеном является генера
тор волн /г, ведомым — жесткое колесо z2, колесо zi неподвижно. 
Тогда передаточное отношение

«а, 2 = n h / n T = z 2 / ( z 2 - z l ) . (11 -74)

Например, при zx = 200, z2 = 202 передаточные отношения 

различаются на единицу: uf'J = 100, u^ \  =101.
Схема на рис. 11.34, в используется для передачи движения из 

герметизированного пространства к жесткому колесу z2 через не
подвижное гибкое колесо zi (в космической и вакуумной технике).

Передачу с коротким гибким колесом (см. рис. 11.34, г) чаще 
применяют при z lM = z2m = z b  т. е. зацепление ZjM, z 2m используют
как подвижное шлицевое соединение. Тогда передаточное отно
шение определяют по (11.73) или (11.74) и КПД = 0,8...0,7. При

283



Глава 11. Зубчатые передачи

Рис. 11.34. Кинематические схемы ВЗП

этом принимают соответствующие смещения исходного контура 
колес.

Рациональные значения передаточных отношений для схем, при
веденных на рис. 11.34, а-в, лежат в пределах 70 < и < 320, КПД = 
= 0,85...0,75.

Числа зубьев колес. По условию сборки разность чисел зубьев 
колес должна быть кратной числу волн пу.

0 2 -^ 1  )/п„ = К г,

где К2 = 1, 2 — коэффициент кратности.
Подставив в (11.73) значение разности зубьев г2 —гх = К 2п 

получим зависимости для определения чисел зубьев колес:

*1 = и (2)
А,1 >ГК2; z2= z1+яи.i:z.

Для двухволновых передач при ии. = 2, К2 = 1

= 2 и ( 2)
И, 1 г2 = г] + 2. (11.75)
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11.16. Волновые зубчатые передачи

С повышением коэффициента кратности К2 увеличиваются 
числа зубьев колес и уменьшается модуль зацепления т при неиз
менных делительном диаметре колеса с1х = тгх и максимальном
радиальном перемещении До = К2т.

Мелкие модули ( т  <0,5 мм) повышают стоимость изготов
ление зуборезного инструмента, поэтому принимают К2 = 1, а 
при и <70 К2 > 2.

Критерии работоспособности. Приведем причины выхода из 
строя рассматриваемых передач.

1. Поломка гибкого колеса вследствие образования трещин 
усталости, появляющихся вдоль впадин зубьев.

2. Разрушение подшипников качения генератора волн. При ис
пытаниях передач до 8000 ч и частоте вращения генератора волн 
1400 мин изнашивались (раскатывались) дорожки качения подшип
ников с гибкими кольцами. Это приводило к увеличению радиальных 
зазоров, соизмеримых со значением До, к искажению формы дефор
мации и выходу из строя передачи.

3. Проскок генератора волн при больших вращающих момен
тах. Проскок связан с изменением формы генератора волн, гибкого 
и жесткого колес под нагрузкой вследствие их недостаточной 
радиальной жесткости. При этом зубья на входе в зацепление упи
раются вершинами друг в друга, жесткое колесо распирается, ге
нератор сжимается и происходит его проскок.

4. Изнашивание зубьев. Оно наблюдается больше на концах, об
ращенных к заделке гибкого колеса. При правильно выбранных де
формации и размерах зацепления износ является незначительным.

Расчет волновых зубчатых передач. Предварительно опреде
ляют размер гибкого колеса: В у — по критерию усталостной проч
ности и В П —  по критерию динамической грузоподъемности под
шипника генератора волн. Из двух полученных значений принимают 
наибольшее. Далее выполняют геометрические и прочностные расче
ты, корректируют предварительно выбранные размеры [21, 27].



Глава 12
ЧЕРВЯЧНЫЕ ПЕРЕДАЧИ

12.1. Общие сведения

Червячная передача — механизм для передачи вращения зацеп
лением при контакте витков червяка и зубьев червячного колеса 
(рис. 12.1). Червяк 1 — винт с трапецеидальной или близкой к ней по

Рис. 12.1. Схема червячной передачи с цилиндрическим червяком

форме резьбой. Червячное колесо 2 является косозубым зубчатым 
колесом с зубьями дуговой формы. Такая форма зубьев обеспечивает 
увеличение длины и повышение прочности зубьев при изгибе.

Червячные передачи применяют при необходимости передачи 
движения между перекрещивающимися (как правило, взаимно 
перпендикулярными) валами. При вращении витки червяка плавно 
входят в зацепление с зубьями колеса и приводят его во вращение. 
Передачи используют в станках, автомобилях, подъемно-транспорт
ных и других машинах.

Преимущества червячных передач: возможность получения 
большого передаточного числа в одной ступени, плавность и низкий
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уровень шума при работе, возможность получения точных и малых 
перемещений.

Недостатки: низкий КПД, необходимость изготовления зубьев 
колеса из дорогостоящих антифрикционных материалов, повышен
ные требования к точности сборки, необходимость регулирования и 
принятия специальных мер по интенсификации теплоотвода. Все 
недостатки обусловлены неблагоприятными условиями скольжения 
витка червяка по зубу червячного колеса.

12.2. Виды червяков
По форме тела червяки подразделяют на цилиндрические, глобо- 

идные и тороидные. Наибольшее применение находят цилиндриче
ские червяки как более простые в изготовлении, обеспечивающие 
достаточно высокую нагрузочную способность.

Профиль витков червяка можно варьировать, поскольку червяч
ные колеса изготовляют инструментом, являющимся аналогом чер
вяка. По форме боковой поверхности витка червяки подразделяют на 
архимедовы ^А ), конволютные (£Гф), эволъвентные (71), нелинейча
тые с поверхностью, образованной конусом ^ К ), с вогнутым про
филем витка (7Т).

При невысоких требованиях к нагрузочной способности и ресур
су в условиях мелкосерийного производства применяют архимедовы 
и конволютные червяки. Витки архимедовых червяков имеют прямо
линейный профиль в осевом сечении, в торцовом сечении витки 
очерчены архимедовой спиралью (рис. 12.2, а). Витки конволютных 
червяков имеют прямолинейный профиль в сечении, нормальном 
направлению витка (рис. 12.2, б). Нарезают архимедовы и конволют
ные червяки на универсальных токарно-винторезных станках. Для 
шлифования архимедовых червяков требуется круг, очерченный 
сложной кривой в осевом сечении, что ограничивает гос применение. 
Шлифование конволютных червяков конусными кругами с прямоли
нейными образующими на обычных резьбошлифовальных станках 
приводит к небольшому искривлению прямолинейного профиля вит
ка, поэтому такие червяки называют нелинейчатыми. Червячные фре
зы для нарезания червячных колес шлифуют так же, как и червяки, 
поэтому получают правильное зацепление.

Эвольвентные червяки представляют собой косозубые колеса 
с малым числом зубьев и очень большим углом их наклона 
(рис. 12.2, в). Профиль зуба в торцовом сечении очерчен эвольвен-
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Рис. 12.2. Основные виды червяков

Рис. 12.3. Схема обработки червяка с вогнутым профилем витка

той. Эвольвентные червяки с высокой твердостью поверхности 
шлифуют плоской стороной шлифовального круга.

Червяки с вогнутым профилем витка шлифуют кругом с торо- 
вой рабочей поверхностью (рис. 12.3).

12.3. Критерии работоспособности червячных передач
Причины выхода из строя червячных передач (в порядке убы

вания частоты появления отказов) следующие.
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12.4. Материалы червяка и червячного колеса

1. Изнашивание зубьев колеса. Ограничивает срок службы боль
шинства передач. Интенсивность изнашиваний увеличивается при 
использовании загрязненного смазочного материала, при неточном 
монтаже зацепления, при повышенной шероховатости рабочей по
верхности червяка.

2. Заедание при твердых материалах колес. Происходит в ярко 
выраженной форме со значительными повреждениями поверх
ностей и с последующим быстрым изнашиванием зубьев частицами 
колеса, приварившимися к червяку. В случае применений мягких 
материалов для колес заедание проявляется в менее опасной форме, 
возникает перенос («намазывание») материала колеса на рабочую 
поверхность червяка.

3. Усталостное выкрашивание. Наблюдается только на поверх
ности зубьев колес, изготовленных из материалов, стойких к заеда
нию.

4. Пластическое деформирование рабочих поверхностей зубь
ев колеса. Возникает при действии больших перегрузок.

5. Излом зубьев червячных колес. Происходит в большинстве 
случаев после изнашивания. Поломка зубьев колеса встречается 
крайне редко.

12.4. Материалы червяка и червячного колеса
Изготовление и червяка, и колеса из закаленных сталей не 

обеспечивает сопротивление заеданию и износостойкость, поэтому 
одну из деталей передачи выполняют из антифрикционного мате
риала, хорошо сопротивляющегося заеданию и изнашиванию.

Для червяка характерны относительно малый диаметр и зна
чительное расстояние между опорами, его жесткость и прочность 
обеспечивают изготовлением из стали.

Материалы червяка делят на группы: 1) улучшаемые; 2) поверх
ностно закаливаемые; 3) цементуемые под закалку; 4) подвергаемые 
азотированию и хромированию. Наиболее применяемый материал — 
сталь 18ХГТ, твердость поверхности после цементации и закалки 
56...63 НЯС. Используют также стали 40Х, 40ХН, 35ХГСА с поверх
ностной закалкой до твердости 45...55 НЯС. Во всех этих случаях 
необходимы шлифование и полирование червяка. Применение азоти
руемых сталей 38Х2МЮА, 38Х2Ю позволяет исключить шлифова
ние червяка. Улучшенные червяки используют лишь во вспомога
тельных малонагруженных передачах.
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Червячное колесо обычно выполняют составным: венец — из ан
тифрикционных, относительно дорогостоящих и малопрочных мате
риалов, центр — из стали, а при небольших нагрузках — из чугуна. 
Материалы венцов червячных колес подразделяют на группы (в по
рядке снижения сопротивления заеданию и усиленному изнашива
нию): 1) оловянные бронзы (БрОЮФ1, БрОЮН1Ф1, Бр05Ц5С6 и 
др.); 2) безоловянные бронзы и латуни (БрА9ЖЗЛ, БрА10Ж4Н4Л, 
ЛАЖМц66-6-3-2 и др.); 3)чугуны (СЧ15, СЧ20 и др.). Чем выше 
содержание олова в бронзе, тем она дороже, но сопротивление заеда
нию выше.

12.5. Основные параметры, 
геометрия червячных передач

Мощность Р\ на червяке при длительной работе обычно 
не превышает 30 кВт, при повторно-кратковременном режиме — 
до 200 кВт. Передаточные числа выбирают от 8 до 80, в кинемати
ческих передачах —  до 1000.

Основные геометрические параметры червяка представлены 
на рис. 12.4. В червячных передачах угол профиля а  обычно при
нимают равным 20°. Для архимедовых червяков его определяют в 
осевом сечении (а* =20°), для конволютных и эвольвентных —
в нормальном сечении (ап = 20°), для нелинейчатых а  находят как 
угол конуса производящей поверхности. Для передач с вогнутым 
червяком угол профиля в осевом сечении витка червяка, измерен
ный на делительном диаметре, равен 22°.

Рис. 12.4. Геометрические параметры на примере архимедова червяка
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12.5. Основные параметры, геометрия червячных передач

Расстояние между одноименными точками боковых сторон 
смежных витков червяка, измеренное параллельно оси, называют 
шагом Р  червяка, отношение Р/п — модулем т.

Червячные колеса нарезают фрезами, режущие кромки которых 
при вращении образуют поверхности, идентичные поверхности 
витков червяка. В целях сокращения номенклатуры зуборезного 
инструмента стандартизованы модули и коэффициенты диаметра 
червяка:

q= —  . (12.1)
т

Делительный диаметр червяка <1\ = qm.
Число витков (заходов) червяка г\ выбирают из установленных 

стандартом значений 1, 2 или 4. Современное оборудование позволя
ет нарезать многозаходные червяки с ^  > 12. Передачи большой
мощности не выполняют с однозаходными червяками в связи с низ
ким КПД.

Угол подъема витка червяка на делительном диаметре

(12.2)

где Р2 \ — ход витка червяка.
Высота головки и высота ножки витков (рис. 12.4)

К\ = Kim; hf  \ = hfim, (12.3)

где Н*1 =1 —  коэффициент высоты головки; Щ \ =1 + 0,2 сое у — 
коэффициент высоты ножки для эвольвентных червяков, Щ \ =1,2
для остальных червяков.

Диаметры вершин и впадин

(1а\ — (1\ -\-'2,На\\ с1у\ — с!\ -  2Нр\. (12.4)

Длину нарезанной части червяка Ь\ (см. рис. 12.4) определяют 
из условия нахождения в зацеплении максимально возможного 
числа зубьев колеса. Для фрезеруемых и шлифуемых червяков во 
избежание «завалов» на боковых поверхностях витков червяка на 
входе шлифовального круга во впадину и на выходе из нее длину 
нарезанной части увеличивают на 3т. У быстроходных червяков
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Глава 12. Червячные передачи

для исключения дисбаланса отношение Ь\ /  пт принимают равным 
целому числу.

Минимальное число зубьев червячных колес z2m¡п составляет 
для кинематических передач 17, в силовых передачах z2mm ~ 28. 
Наиболее желательно для силовых передач z2 =30...90. 

Делительный диаметр колеса (рис. 12.5)

d2 =mz2. (12.5)

Рис. 12.5. Геометрические параметры червячного колеса

Диаметры вершин с1а2 и впадин с1 р2 определяют в среднем се
чении колеса; для колес, нарезанных без смещения режущего ин
струмента:

ба2 = б2 + 2ка1т', бр2 = б2 -2Ь/\т. (12.6)

Наибольший диаметр колеса определяют по эмпирической 
формуле

с1ае2^<1а2-\------- - ,  (12.7)
г \ +  к

где к = 4 для передач ZT, к = 2 — для остальных.
Ширина колеса Ь2 <0,75с1а\ (при г \= \  или г \= 2 ) , Ь2 <

<0,67^1 (при г\ = 4 ). Увеличивать ширину червячного колеса не
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12.5. Основные параметры, геометрия червячных передач

целесообразно, так как длина линий контакта и передаваемая нагруз
ка возрастают при этом незначительно.

Межосевое расстояние передачи в общем случае обозначают 
через для передачи без смещения —  через а. Можно выра
зить а через диаметры червяка с1\ и червячного колеса ¿/2:

а = 1+ 2 =0,5 т(д + г2). (12.8)
2

Значения межосевых расстояний стандартизованы в целях 
унификации корпусных деталей редукторов.

Большинство передач изготовляют со смещением режущего 
инструмента (рис. 12.6). Передачи со смещением выполняют для 
получения стандартного межосевого расстояния или изменения 
числа зубьев колеса (на один-два зуба). Положительное смещение

Рис. 12.6. Червячные передачи:
а, б — без смещения (г = 0) и со смещением инструмента (х Ф 0) режущего ин
струмента
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приводит к увеличению межосевого расстояния:

аУ1/ = а + тх;
ам> = 0,5т(д + г2 + 2х).

(12.9)

При этом коэффициент смещения инструмента

х = —  -0 ,5 (д  + г2) . (12.10)
т

Рекомендуется коэффициент смещения х принимать в диапа
зоне 0...1 (допускается х в пределах +1). Предпочтительно исполь
зовать положительные смещения, при которых несколько повыша
ется нагрузочная способность передачи. Для передач с вогнутым 
профилем витка червяка ^ Т )  назначают большие коэффициенты 
смещения (0,5<х<1,5), предпочтительно х = 1. Значительное по
ложительное смещение для этих передач является дополнительным 
фактором повышения нагрузочной способности.

Нарезание колес со смещением выполняют тем же инструмен
том, что и при нарезании без смещения. В передачах со смещени
ем изменяется диаметр заготовки червячного колеса при неизмен
ном диаметре заготовки червяка. Для червяка передачи со 
смещением изменяются начальный диаметр

и длина нарезанной части при неизменных й \, с!а\, (1 р\ и Р. 
Угол подъема витка червяка на начальном цилиндре

У червячного колеса, нарезанного со смещением инструмента, 
все размеры, кроме делительного диаметра, отличаются от разме
ров колеса, нарезанного без смещения.

Диаметры вершин и впадин в сечении для всех передач

за исключением передач с эвольвентным червяком, для которых

¿/и., =т(д + 2х) ( 12.11)

(12.12)

(1а2 = т(г2 + 2 + 2х); 
й?у2 = яг(л2 - 2 ,4  + 2х),

(12.13)
(12.14)

с1/2 =т (г2 -  2 -0 ,4 со зу  + 2х). (12.15)
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12.6. Скольжение в червячной передаче. КПД передачи

Точность червячных передач. Установлено 12 степеней точ
ности червячных передач, для каждой из которых предусмотрены 
нормы кинематической точности, нормы плавности и нормы кон
такта зубьев и витков. В силовых передачах наибольшее примене
ние имеют 7-я (Уск< Ю м/с), 8-я (Пск < 5 м/с) и 9-я (Уск < 3 м/с) сте
пени точности.

12.6. Скольжение в червячной передаче. КПД передачи
Для червячных передач характерны высокая скорость скольже

ния Уск (рис. 12.7) и ее неблагоприятное направление относительно 
линии контакта (рис. 12.8):

Гск= К -У 2, (12.16)

Л <7Н; | Л |
где У\ = —  окружная скорость, м/с, на начальном диаметре

червяка; V, = ^ 2 п2
60000

—  окруж

ная скорость, м/с, на делительном 
диаметре колеса.

Скорость скольжения на
правлена по касательной к линии 
витка червяка (см. рис. 12.7):

= —- — . (12.17)
сову*,

Зуб колеса Виток червяка

Рис. 12.7. Определение скорости 
скольжения

Условием отсутствия заеда
ния и интенсивного изнашивания является реализация режима 
жидкостной смазки между витками червяка и зубьями колеса. Это 
условие выполняется при наличии в зоне контакта клиновидного 
зазора в направлении вектора скорости скольжения. При скольже
нии поверхностей вдоль линии контакта масляный слой образо
ваться не может.

В отличие от зубчатых в червячных передачах часть поверхно
сти зуба колеса имеет зону, в которой скольжение происходит 
вдоль линий контакта. На рис. 12.8 цифрами 1—3 отмечены по
следовательные положения линий контакта в процессе зацепле
ния и направления скорости скольжения Уск в некоторых точках.
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Глава 12. Червячные передачи

Рис. 12.8. Положения линий контакта и направления скорости скольже
ния на зубе колеса

Зона, в которой направление Уск почти совпадает с направлением
линий контактна, заштрихована.

Неблагоприятное направление вектора скорости скольжения 
является причиной низкого КПД червячного зацепления г|3. Коэф
фициент полезного действия червячного зацепления определяют 
аналогично КПД резьбовой пары, которая по кинематическим 
свойствам аналогична червячной передаче:

*§7'У
4Е(У* + ф1)’

(12.18)

где ф! — приведенный угол трения, уменьшающийся с повышением 
скорости скольжения, так как при этом улучшаются условия образо
вания масляного слоя между витком колеса и его зубом.

С увеличением числа заходов червяка возрастает КПД пере
дачи, но уменьшается передаточное число.

12.7. Силы, действующие в зацеплении
Силы в зацеплении принимают приложенными в полюсе за

цепления и направляют по трем взаимно перпендикулярным осям 
(рис. 12.9). Для наглядности изображения сил червяк и червячное 
колесо на рис. 12.9 условно выведены из зацепления.

Окружная сила на колесе, равная по модулю осевой силе на 
червяке,
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12.8. Расчетная нагрузка. Коэффициент нагрузки

200072
d2

( 12.19)

Окружная сила на червяке равна 
осевой силе на колесе:

Ffl —Ра2 ~
20007]

dw\
( 12.20)

Радиальная сила, раздвигающая чер
вяк и колесо,

FA = F r2= F a tgax =F,22 ^ .  (12.21)
cos yw

В этих зависимостях Т2, Т\ —  вра
щающие моменты на валах колеса, чер
вяка, Н- м; а х — угол профиля витка чер
вяка в осевом сечении; d2,d w, —  Рис. 12.9.Схема сил в чер-
делительные диаметры, мм; а„ — угол вячном зацеплении
профиля витка червяка в нормальном 
сечении.

12.8. Расчетная нагрузка. Коэффициент нагрузки

В реальной червячной передаче силы, действующие в зацепле
нии, превышают теоретические вследствие неизбежных ошибок 
изготовления червяков и червячных колес, а также вследствие про
гибов валов червяка и колеса под нагрузкой, что приводит к увели
чению межосевого расстояния. Для учета указанных факторов ис
пользуют расчетную нагрузку, получаемую умножением номи
нальной нагрузки на коэффициент нагрузки К > 1:

К = КрКу , ( 12.22)

где Кр — коэффициент концентрации нагрузки по длине зубьев коле
са; Ку— коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку.

Концентрация нагрузки в основном вызывается прогибом вала 
червяка в связи со значительным расстоянием между опорами, а 
диаметр выполняют относительно небольшим во избежание сни

297



Глава 12. Червячные передачи

жения КПД. Вследствие прогиба вала червяка нарушается пра
вильное зацепление между витками червяка и зубьями колеса.

Хорошая прирабатываемость материалов червячной пары 
уменьшает неравномерность нагрузки по линиям контакта. При 
постоянной нагрузке Хр = 1, при переменной нагрузке Аф =
= 1,05... 1,20 (большие значения при малых д и больших ¿г).

Коэффициент Ку учитывает ошибки изготовления червяка и 
червячного колеса, он зависит от окружной скорости Кг колеса. 
В связи с плавностью работы червячной передачи и невысокой 
окружной скоростью колеса (обычно Кг < 3 м/с) принимают 
Ку = 1. При большей окружной скорости колеса значение Ку 
определяют так же, как и для косозубых цилиндрических колес 
с твердостью поверхности <350 НВ.

12.9. Допускаемые напряжения
При определении допускаемых контактных напряжений и 

напряжений изгиба по условию сопротивления усталости для чер
вячных колес из бронзы следует учитывать, что кривые усталости для

П
бронз имеют очень длинные наклонные участки — до 25 • 10 циклов 
нагружения. Поэтому за исходные принимают допускаемые напря- 
жения при 10 циклах для расчета по контактным напряжениям и при 
106 циклах — для расчета по напряжениям изгиба.

Допускаемые контактные напряжения при длительной рабо
те передачи определяют для червячных колес в зависимости от 
основной причины выхода из строя. Для материалов венца колеса 
первой группы —  оловянных бронз —  основным условием являет
ся сопротивление контактной усталости. В этом случае при шли
фованных червяках с твердостью поверхности более 45 НЯС

[ст]я=0,9ствСк 8 / - ^ - ,  (12.23)
V К НЕ

п
где 0,9 а в — допускаемое напряжение при 10 циклах; а в —  вре
менное сопротивление для бронзы при растяжении; Су —  коэф
фициент, учитывающий интенсивность изнашивания и зависящий 
от скорости скольжения Уск в зацеплении.
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12.9. Допускаемые напряжения

Эквивалентное число циклов нагружения

Ti Л
т1 шах у

4
ищ< 25-107, (12.24)

где Д, Hj, — вращающий момент на колесе, частота вращения
колеса, мин \  и время работы, ч, при режиме /; Ттзх — максималь
ный длительно действующий вращающий момент; к — число сту
пеней на графике нагрузки (см. рис. 11.21).

Эквивалентное число циклов нагружения определяют по ана
логии с расчетом для зубчатых передач, используя условие сумми
рования повреждений и уравнение кривой усталости.

Для материалов венца колеса второй и третьей групп (безоло- 
вянных бронз и чугунов) допускаемые контактные напряжения 
находят из условия сопротивления заеданию и усиленному изна
шиванию в зависимости от скорости скольжения VCK, м/с.

Для безоловянных бронз

[а]я =300-25И ск, (12.25)

для чугунов

[а]я  =175-35Иск. (12.26)

Из зависимостей (12.29) и (12.30) следует, что материалы вто
рой и третьей групп нельзя применять для венца колеса при высо
ких скоростях скольжения.

Предельные допускаемые контактные напряжения при провер
ке на пиковую нагрузку: для оловянных бронз [а]Ятах = 4 а Т, для
безоловянных бронз [ст]Ятах = 2 стТ, для чугунов [ст]Ятах = 1,65ств.

Допускаемые напряжения изгиба при длительной работе для 
бронзовых колес нереверсивных передач

I ю 6
[g]f = (0,25gt + 0,08а .) 9 — , (12.27)

V N fe

где а Т, ств —  пределы текучести и прочности бронзы при растя
жении; NfE — эквивалентное число циклов нагружения при рас
чете на изгиб,
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к (  г  V
ИРе = б о Д  — -  ищ . (12.28)

1=1 V ^ г п а х  )

Смысл параметров, входящих в зависимости (12.28) и (12.24), 
аналогичен.

Для чугунных колес при нереверсивной работе

[сф = 0,4ств. (12.29)

При реверсивной работе передачи допускаемые напряжения сни
жают на 20 %.

Предельные допускаемые напряжения изгиба при проверке на 
пиковую нагрузку принимают для бронз [ст]ртах =0,8сгТ, для чу-
гунов [с]/гтах — 0,6(ТВ.

12.10. Расчет червячной передачи 
по контактным напряжениям

Основное значение для червячных передач имеют расчеты на 
сопротивление контактной усталости, усиленному изнашиванию и 
заеданию. Расчет передачи проводят по контактным напряжениям, 
причину выхода из строя учитывают при выборе допускаемых 
напряжений.

Несущая способность передач с цилиндрическими червяками 
основных типов примерно одинакова (кроме передач с вогнутым 
профилем витка червяка), поэтому расчеты для передач с архиме
довым червяком распространяют на передачи с другими цилин
дрическими червяками.

В качестве исходной принимают формулу Герца для началь
ного линейного контакта двух цилиндров по их образующим:

ст/у Чп
л ^ - Ю / ^ + О - И г ) / ^ ]  Ре’ (12.30)

где (Ыь Ц2 и Е \,Е 2 — коэффициенты Пуассона и коэффициенты
упругости материалов червяка и червячного колеса; qn — нор
мальная распределенная нагрузка; р Е — приведенный радиус кри-
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12.10. Расчет червячной передачи по контактным напряжениям

Plp2 ,визны, Ре = —  ( pi, р2 —  радиусы кривизны витков червяка и
Pl +  р2

зубьев червячного колеса).
Зубья червячного колеса имеют криволинейный профиль, 

близкий к эвольвентному. Для них, как и в случае косозубого ци
линдрического колеса, радиус кривизны выражают через радиус 
кривизны эквивалентного прямозубого колеса (рис. 12.10):

d2 sin а„
р2 = ----------- .

2cos2 yvv

Рис. 12.10. К определению радиуса кривизны зуба колеса

Витки архимедова червяка в осевом сечении имеют прямоли
нейный профиль, тогда pi = оо и

d2 sin а„
Рг Рг (12.31)

2 сое2 у„
Ширину колеса Ь по дуге начальной окружности выражают 

через начальный диаметр червяка dŵ и угол охвата 28 червяка 
зубьями колеса (см. рис. 12.5):

25
b = ndw\ 360'

Длина линий контакта для одного зуба с учетом его наклона
Ъ

/« =
cosyW

Одновременно в зацеплении с витками червяка находятся не
сколько зубьев, поэтому суммарная длина линий контакта
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h  = 0,75/1еа = 0,75 лй?wl
28sa

360°cosуW

где sa — коэффициент торцового перекрытия в средней плоскости 
червячного колеса. При расчетах принимают 28 = 100° и sa =2. 
Тогда суммарная длина линий контакта

( 1 2  3 2 )

cosyw

Нормальная погонная нагрузка qn =FnK /l£. Используя выра-
Ftl

жения для Fn —----------------  (см. формулу (11.14)) и для 1Е из
cosylvcosa„

(12.32), получают
Ft2K

1,3dw\ coscxn
(12.33)

Подставив в зависимость (12.30) выражения для qn, рЕ, 
с1п,\, й?2 и 7̂ 2 из (12.33), (12.31), (12.11), (12.5) и (12.19), а также 
выразив модуль из (12.9) т = 2а„/{22 +q + 2х) и приняв а„ =20°,
получают зависимость для проверочного расчета червячной пере
дачи по контактным напряжениям:

а н =
5400(^ + 2*)

¿2
z2 + q + 2х 
(q + 2x)aw

-i3
КТ2 <[о]н . (12.34)

В проектном расчете из (12.39) выражают межосевое расстоя
ние передачи, полагая * = 0:

г
&W — ¿2 Л

+ 1
Г

V Ч \

5400д
гг\?\н

\

У
К Г .

На этапе проектного расчета параметры передачи q и г 2 обыч
но неизвестны, поэтому как первое приближение принимают 
q = 0,25 г2 и получают

(12.35)

302



12.11. Расчет червячной передачи по напряжениями изгиба зуба колеса

В дальнейшем, после округления а№ до ближайшего стандарт
ного значения и определения т, q и х ,  проводят проверочный рас
чет по (12.34).

При действии пиковой нагрузки проверяют статическую 
прочность рабочих поверхностей зубьев колеса. Максимальные 
контактные напряжения

где Т̂ тах —  максимальный вращающий момент на валу колеса.
В передачах с вогнутым профилем витков червяка ZT 

(рис. 12.11, б) линии контакта располагаются под большими угла
ми к вектору скорости скольжения, чем в передачах с другими ви
дами цилиндрических червяков. Это обеспечивает лучшие условия 
для образования масляного клина. Для передач ZT характерны 
также большие приведенные радиусы кривизны и расположение 
линии зацепления ближе к основанию зуба колеса. Несущая спо
собность таких передач значительно выше, чем обычных с цилин
дрическим червяком.

Расчет передач с вогнутым профилем витков червяка выполняют 
по общим для червячных передач зависимостям, уменьшая вращаю
щий момент на колесе его делением на коэффициент

где Уск — скорость скольжения в зацеплении, м/с.

12.11. Расчет червячной передачи по напряжениям
изгиба зуба колеса

В большинстве случаев напряжения изгиба не определяют 
размеры передачи и являются значимыми только при больших 
числах зубьев колес {7.2 > 90).

Расчет ведут для зубьев колеса, поскольку витки червяка зна
чительно прочнее. За основу принят расчет косозубых цилиндри
ческих колес. Повышенная прочность зубьев червячных колес 
(примерно на 30 %) связана с их дуговой формой и естественным 
смещением во всех сечениях, кроме среднего (см. рис. 12.5).

(12.36)

Дгт — 1 + 0,06Р^К < 1,6,
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Рис. 12.11. Схемы передачи с эвольвентным червяком (а) и червяком с вогнутым профилем витка (б): 
1-3 — положения линий контакта витка червяка и зуба колеса



12.12. Тепловой расчет и охлаждение передач

С учетом изложенного расчетные напряжения изгиба у осно
вания зубьев

Ъ2К  совуиУ/гар = ------ ----------- < [а]/г.
1,3т2 (д + 2х)

(12.37)

Максимальные напряжения изгиба при действии пиковой 
нагрузки

шах = а „ % ^ [ о Ь  
■‘■2

гпах (12.38)

12.12. Тепловой расчет и охлаждение передач
Значительное тепловыделение при работе червячной передачи 

приводит к нагреву масла. Превышение предельной для масла 
температуры [/]тах ведет к потере им защитных свойств и опасно
сти заедания в передаче. Современные смазочные материалы со
храняют свои свойства до [¿]тах »110 °С. Расчет при установив
шемся тепловом состоянии проводят по уравнению теплового 
баланса:

= (12.39)
Количество теплоты, выделяющейся при непрерывной работе 

передачи в единицу времени, Дж/с,

ГГ = 103(1-г|)Д , (12.40)

где ц — КПД передачи без учета потерь на привод вентилятора; 
Р\ — мощность на червяке, кВт.

Количество теплоты, отводимой с поверхности корпуса пере
дачи и через основание в единицу времени, Дж/с,

ЦГХ= К Т{1Ы-1 0)А $  + У), (12.41)

где КТ —  коэффициент теплоотдачи с поверхности корпуса, рав
ный 12...18 Вт/(м2 -°С ); ¿м, /о —  соответственно температура мас
ла и окружающего воздуха, °С; А — площадь поверхности тепло
отдачи корпуса передачи (без учета площади основания), м2; \|/ — 
коэффициент, учитывающий теплоотвод через основание (при 
установке корпуса на металлическом основании ц/ достигает 0,3, 
при бетонном основании \|/ « 0).
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Глава 12. Червячные передачи

Из выражений (12.39), (12.40) и (12.41) определяют темпера
туру масла:

—
103(1-л)Л
К ТА{\ + V]/)'

(12.42)

Если ¿м >[0тах> предусматривают отвод избыточной теплоты.
Этого достигают оребрением корпуса (увеличивается А), искусствен
ной вентиляцией (возрастает Кт), водяным охлаждением масла.

Расположение ребер выбирают из условия лучшего обтекания их 
воздухом: при естественном охлаждении ребра располагают верти
кально, при искусственном —  вдоль направления потока воздуха от 
вентилятора.

Вентилятор устанавливают на валу червяка, коэффициент тепло- 
отдачи обдуваемых стенок достигает 30 Вт/(м • °С). Водяное охла
ждение обеспечивает отвод большого количества теплоты, коэф
фициент теплоотдачи с поверхности труб — до 200 Вт/(м2 • °С).



ЦЕПНЫЕ ПЕРЕДАЧИ

Глава 13

13.1. Общие сведения

Цепная передача —  механизм, состоящий из ведущей 1 и ве
домой 2 звездочек и охватывающей их цепи 3 (рис. 13.1). В состав 
передачи также часто входят натяжные и смазочные устройства,

Рис. 13.1. Схема цепной передачи

ограждения. Возможно применение нескольких ведомых звездо
чек. Цепь состоит из шарнирно соединенных звеньев, за счет чего 
обеспечивается гибкость цепи. Передачи используют в сельскохо
зяйственных, подъемно-транспортных, текстильных и полиграфи
ческих машинах, мотоциклах, велосипедах, автомобилях, нефте
буровом оборудовании.

Преимущества цепных передач: возможность применений в зна
чительном диапазоне межосевых расстояний; меньшие, чем у ре
менных передач, габариты; отсутствие проскальзывания; высокий 
КПД; относительно малые силы, действующие на валы; возмож
ность передачи движения нескольким звездочкам; возможность лег
кой замены цепи.

Недостатки: неизбежность изнашивания шарниров цепи ввиду 
отсутствия условий для жидкостного трения; непостоянство
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Глава 13. Цепные передачи

скорости движения цепи, особенно при малых числах зубьев звездо
чек; необходимость более точной, чем для клиноременной передачи, 
установки валов; необходимость смазывания и регулирования.

13.2. Типы цепей
Цепи по назначению подразделяют на три группы: 1) грузо

вые —  для закреплений грузов; 2) тяговые — для перемещения гру
зов в машинах непрерывного транспорта (конвейерах, подъемниках, 
эскалаторах и т. п.); 3) приводные — для передачи движения.

Основные типы цепей: грузовые круглозвенная (рис. 13.2, а) 
и пластинчатая шарнирная (рис. 13.2, б); тяговая пластин
чатая (рис. 13.2, в); приводные роликовая однорядная (рис. 13.2, г), 
роликовая двухрядная (рис. 13.2, б), роликовая с изогнутыми пласти
нами (рис. 13.2, е), зубчатые с внутренними (рис. 13.2, ж) и боковы
ми (рис. 13.2, з) направляющими пластинами; фасоннозвенные крюч
ковая (рис. 13.2, и) и втулочно-штыревая (рис. 13.2, к). Грузовые и 
тяговые цепи подробно рассматривают в курсе подъемно- 
транспортных машин, в данном курсе главное внимание уделяется 
приводным цепям.

и к

Рис. 13.2. Основные типы цепей
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13.2. Типы цепей

Основной геометрической характеристикой цепи является шаг 
Р  — расстояние между осями соседних шарниров. Большинство 
стандартных цепей имеют шаг, кратный одному дюйму (25,4 мм).

Наиболее широко применяют роликовые цепи (рис. 13.3), кото
рые образуются из последовательно чередующихся внутренних и 
наружных звеньев. Внутренние звенья состоят из пластин 1 и за
прессованных в их отверстия гладких втулок 2, на которых свобод
но вращаются ролики 5. Наружные звенья состоят из пластин 3 и 
запрессованных в их отверстия валиков 4. Концы валиков при сбор
ке расклепывают. Благодаря натягу в соединениях наружных пла
стин с валиками и внутренних пластин с втулками и зазору между 
валиком и втулкой образуется шарнирное соединение. Для повыше
ния сопротивления усталости значения натягов принимают суще
ственно большими, чем предусмотрено стандартными посадками. 
Пластическое деформирование пластин в зоне отверстий, неизбеж
ное при столь больших натягах, значительно (в 1,6-1,7 раза) повы
шает сопротивление усталости пластин. Многорядные цепи с чис
лом рядов от двух до восьми (см. рис. 13.2, д) собирают из деталей с 
такими же размерами, как у однорядных, кроме валиков, имеющих 
соответственно большую длину. Нагрузочная способность цепей 
почти прямо пропорциональна числу рядов, что позволяет в переда
чах с многорядными цепями уменьшить шаг, радиальные габариты 
звездочек и динамические нагрузки при работе передачи.

1 2 3
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Глава 13. Цепные передачи

А- Л

V /У

При больших динамических, в частности ударных, внешних 
нагрузках, частых реверсах применяют роликовые цепи с изогнуты
ми пластинами (см. рис. 13.2, е). В связи с тем, что пластины рабо
тают на растяжение и изгиб, цепи обладают повышенной податливо
стью при растяжении.

При работе цепных передач в условиях, вызывающих повы
шение трения в шарнирах (запыленные и химически активные 
среды), используют открытошарнирные пластинчатые цепи 
(рис 13.4). Являясь открытым, шарнир такой цепи самоочищается от

попадающих в него абразивных частиц. 
Наружные звенья (пластины 1) этой це
пи не отличаются от аналогичных звень
ев роликовой цепи. Внутренние звенья 
образуются из пластин 2, имеющих от
верстия в форме восьмерки, и фасонных 
валиков 4, заменяющих втулку. Валик 3 
свободно проходит через отверстие в 
пластине 2 и контактирует вдоль обра
зующей с фасонным валиком 4. Замена 
тонкостенных втулки и ролика не только 
снижает стоимость цепи, но и повышает 
сопротивление усталости ее деталей.
Благодаря этому открытошарнирные це

пи оказались значительно долговечнее роликовых при работе в тя
жело нагруженных передачах.

Зубчатые цепи (см. рис. 13.2,.ж из) к настоящему времени вы
теснены более дешевыми и технологичными прецизионными роли
ковыми цепями, которые не уступают зубчатым по кинематической 
точности и шумовым характеристикам. Зубчатые цепи используют 
преимущественно для замены разрушившихся цепей в старом обо
рудовании. Ввиду ограниченности применения зубчатые цепи не 
рассматриваются.

Концы роликовых и открытошарнирных цепей соединяют в 
замкнутый контур с помощью соединительных и переходных зве
ньев. Соединительное звено, используемое при четном числе зве
ньев цепи, отличается от обычного наружного тем, что одну из его 
пластин надевают на концы валиков свободно и фиксируют на вали
ках замками и шплинтами. В случае необходимости использования 
цепи с нечетным числом звеньев применяют изогнутые переходные 
звенья, которые являются слабым местом цепи.

Рис. 13.4. Конструкция от
крытошарнирной цепи
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13.4. Материалы, термическая и химико-термическая обработка...

В обозначении приводных цепей указывают число рядов цепи 
(если оно больше одного), тип цепи, ее шаг и разрушающую 
силу. Пример обозначения в соответствии с ГОСТ 13568-75: 
2ПР-25,4-114000 —  двухрядная приводная роликовая цепь с ша
гом Р  = 25,4 мм и разрушающей силой /^  = 114000 Н .

13.3. Критерии работоспособности цепных передач
Цепные передачи выходят из строя по следующим причинам.
1. Изнашивание шарниров, приводящее к удлинению цепи, 

увеличению шага цепи и, как следствие, к нарушению ее зацепле
ния с зубьями звездочек.

2. Усталостное разрушение пластин по проушинам, характер
ное для закрытых быстроходных тяжелонагруженных передач, 
работающих при хорошем смазывании, когда износ шарниров не 
является определяющим.

3. Проворачивание валиков и втулок в пластинах в местах за
прессовки, связанное с низким качеством изготовления.

4. Усталостное выкрашивание и разрушение роликов.
5. Недопустимое провисание ведомой ветви цепи, характерное 

для передач с нерегулируемым межосевым расстоянием при от
сутствии натяжных устройств.

6. Изнашивание зубьев звездочек.
Ресурс цепных передач в стационарных машинах должен со

ставлять 10... 15 тыс. ч, чаще всего он ограничивается долговечно
стью цепи.

13.4. Материалы, термическая 
и химико-термическая обработка деталей цепей

Пластины цепей должны обладать высоким сопротивлением 
усталости, поэтому их изготовляют из среднеуглеродистых каче
ственных или легированных сталей 40, 45, 50, 40Х, 40ХН, ЗОХНЗА, 
термообработка —  объемная закалка с низким отпуском, твердость 
40... 50 НЯС.

Основное требование, предъявляемое к деталям шарниров 
(валикам и втулкам), — износостойкость рабочих поверхностей. 
Валики и втулки преимущественно выполняют из цементуемых 
сталей 15, 20, 15Х, 12ХНЗ, 18ХГТ и др., после цементации или га
зового цианирования детали закаливают до твердости поверхности
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Глава 13. Цепные передачи

56...65 НЯС. Термо диффузионное хромирование деталей шарни
ров повышает ресурс цепи по износу в 3—12 раз по сравнению с 
цементацией.

Твердость поверхности роликов должна быть не ниже 
43,5 НЫС.

13.5. Основные параметры цепных передач
Мощность цепных передач достигает 100 кВт, межосевые рас

стояния —  до 8 м.
Частота вращения звездочек и скорость цепи. Эти параметры 

ограничиваются силой удара в зацеплении, износом шарниров и шу
мом передачи. Скорость цепи обычно составляет около 15 м/с, но в 
передачах высокого качества (точных) при эффективном смазывании 
достигает 35 м/с.

Средняя скорость цепи, м/с,
г\П\Р 
60 000 ’

(13.1)

где г\, п\ —  число зубьев малой звездочки и частота ее вращения, 
мин-1; Р — шаг цепи, мм.

Передаточное отношение. Определяют из условия равенства 
средней скорости цепи на звездочках (см. рис. 13.1):

г\П\Р = г2П2Р.

Отсюда передаточное отношение

п Iи = —
п2

*2
2\

(13.2)

где 22 , «2 — число зубьев большой (ведомой) звездочки и частота 
ее вращения, мин 1.

Передаточное отношение ограничивается габаритами переда
чи, диаметром большой звездочки, недостаточным углом охвата 
цепью малой звездочки. Обычно и < 7.

Число зубьев звездочек. Число зубьев звездочек ограничива
ется износом шарниров, динамическими нагрузками и шумом пе
редачи. Чем меньше число зубьев звездочки, тем больше износ, 
так как угол поворота звена при набегании цепи на звездочку и 
сбегании с нее равен 360°/г.
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Минимальное число зубьев малой звездочки для силовых пере
дач общего назначения выбирают по эмпирической зависимости

21тт = 2 9 -2м . (13.3)
При низких частотах вращения г\тю может быть уменьшено 

до 13. Для высокоскоростных передач с V > 20 м/с принимают

2\тт — 35.
Число зубьев большой (ведомой) звездочки

г2 = г]и. (13.4)

По мере изнашивания шаг цепи увеличивается и ее шарниры 
поднимаются по профилю зуба звездочки на больший диаметр, что 
в конечном счете может привести к выходу цепи из зацепления со 
звездочкой. При этом предельно допустимое увеличение шага це
пи тем меньше, чем больше число зубьев звездочки. Поэтому мак
симальное число зубьев большой звездочки

22шах=120. (13.5)

Предпочтительно принимать нечетное число зубьев звездочек 
(особенно малой), что в сочетании с четным числом звеньев цепи 
способствует равномерному изнашивания шарниров цепи и зубьев 
звездочек. По этой же причине желатель
но выбирать число зубьев малой звездоч
ки из ряда простых чисел.

Делительные диаметры звездочек.
Определяют по расположению центров 
шарниров цепи на зубьях звездочек. Из 
рассмотрения треугольника А ОВ на схе
ме малой звездочки цепной передачи 
(рис. 13.5) следует

Р /2  = </,8т((р1/2 )/2 ,

где ф] —  угловой шаг, фт = 360°/г\ Рис. 13.5. Схема малой 
звездочки

— число зубьев малой звездочки).
Тогда делительные диаметры малой и большой звездочек, мм,

Р
8т(180°/д1)’

Р
8т(180°/д2)

(13.6)
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Межосевое расстояние и длина цепи. Минимальное меж
осевое расстояние назначают исходя из условий:

1) размещения звездочек
0,5(Д>! + Д .2 ),

где Д ,1, Д ,2 — наружные диаметры звездочек;
2) а) > 120°, где а) — угол охвата цепью малой звездочки. 
Оптимальное межосевое расстояние

а = (30...50)Р. (13.7)

При а < 30Р наблюдается ускоренное изнашивание шарниров 
цепи в связи с повышенной частотой входа каждого шарнира в за
цепление. При а > 50Р даже небольшой износ каждого шарнира 
вызывает значительное удлинение цепи, что приводит к увеличе
нию шага цепи и нарушению ее зацепления с зубьями звездочек. 
Обычно межосевое расстояние ограничивают значением

«max =80 Р. (13.8)

Число звеньев получают делением длины цепи на шаг. Число 
звеньев цепи W зависит от межосевого расстояния а, шага Р  и чисел 
зубьев звездочек^ и z2:

2\ + z 2 
2

2 а + —  
Р

+
/ \ 2 
/  Z 2 -  Zi Л

V 2 7Г /
(13.9)

Полученное значение ]У округляют до ближайшего большего 
четного числа. Четное число звеньев цепи позволяет избежать 
применения переходных звеньев при соединении концов цепи.

Межосевое расстояние (без учета провисания цепи) определя
ют из (13.9):

Р
а = — 

4
w _ a i ± n + l

1
- 8

С 7 _ 7 Л2z2 Z1
V 2 п J

. (13.10)

Цепь должна иметь некоторое провисание во избежание по
вышенной нагрузки на цепь и валы от силы натяжения и радиаль
ного биения звездочек. Для этого межосевое расстояние умень
шают на (0,002... 0,004) а.
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Окружная сила на звездочках, Н,

_ 2-103Г1 _ 103Д
<11 V,

(13.11)

где Т\ —  вращающий момент на ведущей звездочке, Н • м; с1\ — 
делительный диаметр ведущей звездочки, мм; Р\ —  мощность на 
ведущей звездочке, кВт; ¥\ — скорость цепи, м/с.

13.6. Расчет цепных передач
Предварительный расчет. Определяют статическую разру

шающую силу проектируемой цепи

F; = FtS, (13.12)

где 5 — коэффициент безопасности, зависящий от степени ответ
ственности передачи, точности определения действующих нагру
зок и коррозионного воздействия на передачу. Минимальные зна
чения коэффициента безопасности: при отсутствии коррозии 
£  = 6...10, при активной коррозии £  = 18...50.

По найденному значению Fp в стандартах на приводные цепи
находят несколько вариантов цепи, для которых разрушающая си
ла несколько больше требуемой (/ф > /ф'). Найденные варианты
различаются шагом, числом рядов и типом цепи. Предваритель
ный расчет, как правило, не позволяет выбрать оптимальный вари
ант, а лишь определяет область возможных решений.

Основной расчет. Проводят по условию износостойкости шар
ниров цепи. Давление в шарнирах не должно превышать допускаемо
го в данных условиях эксплуатации. Давление р  в шарнирах и путь 
трения Б/  связаны эмпирической зависимостью

= С, (13.13)

где С — некоторая постоянная величина для конкретных условий 
эксплуатации; т — показатель степени, зависящий от вида трения 
в шарнирах (при обильном смазывании т да 3, при недостаточном 
смазывании т=  1.. .2).

Условное давление в шарнирах цепи в предположении нуле
вого зазора между валиком и втулкой и равномерного распределе
ния давления в шарнире
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Глава 13. Цепные передачи

р = ^ - < [ р ]  (13.14) 
А

где Кэ — коэффициент эксплуатации; К, — окружная сила на звез
дочках, Н; А —  площадь проекции шарнира на диаметральное се
чение, мм2; [р] —  допускаемое давление, МПа.

Площадь проекции шарнира

А = М , (13.15)

где —  диаметр валика; Ъ — длина втулки (см. рис. 13.3). Для 
стандартных цепей А определяют по таблицам в зависимости от 
шага Р.

Коэффициент эксплуатации

К э —  К , , К аК нК р С1К сыК р СЖК т .реж- (13.16)

Здесь коэффициент Кд учитывает динамичность внешней нагруз
ки: при спокойной нагрузке Кд -  1, при нагрузке с толчками Кд = 
= 1,2.. .1,5, при сильных ударах Кд = 1,8. Коэффициент Ка учитыва
ет влияние межосевого расстояния: чем больше а, тем реже каждое 
звено входит в зацепление со звездочкой и тем меньше износ в 
шарнирах; при а = (30...50)/) принимают К а =1; в других случаях

Ка = у[Ьо[ъ, где /о = 1ГР —  длина цепи при а = 40Р (IV —  число 
звеньев цепи; Р  — шаг цепи; Ь — длина рассчитываемой цепи). 
Коэффициент Кн учитывает влияние наклона линии, соединяющей 
оси звездочек передачи к горизонту: чем больше наклон передачи, 
тем меньше допустимый суммарный износ цепи; при угле наклона
у  <45° Кн = 1, при \|/>45° Кн =0,15^/у. Коэффициент Крег учи
тывает влияние регулирования цепи: для передач с регулируемым 
положением оси одной из звездочек Крег = 1, для передач с нерегу
лируемым положением звездочек Крег = 1,25. Коэффициент .Кем 
учитывает влияние характера смазывания: при непрерывном сма
зывании в масляной ванне или от насоса Кем -  0,8, при регулярном 
капельном или внутришарнирном смазывании КСм = 1, при нерегу
лярном смазывании Ксм =1,5. Коэффициент Креж учитывает влия
ние режима работы передачи; из зависимости (13.13), принимая во 
внимание пропорциональность пути трения и числа смен Кем рабо
ты передачи в сутки, получают Креж = л/уУсм . Коэффициент Кт
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учитывает влияние температуры окружающей среды (при -25 °С < 
< Т < 150 °С принимают Кт = 1, при экстремальных условиях 
Кт> 1).

Если расчетом получено значение коэффициента Кэ > 3, сле
дует принять конструктивные меры по улучшению условий рабо
ты передачи.

Проверочные расчеты. Проводят при значительных отличи
ях реальных условий эксплуатации от средних. Проверку на проч
ность при пиковых перегрузках выполняют для передач землерой
ных, сельскохозяйственных и других машин, при работе которых 
возникают неучитываемые предельные состояния (встреча с не
прогнозируемым препятствием). Условие прочности

Fmax = knFt < Fp, (13.17)

где kn — кратность кратковременной перегрузки.
Для тяжело нагруженных быстроходных передач (при скорос

ти цепи V > 2 0  м/с) проводят расчет деталей на сопротивление 
усталости. По этому критерию разрушающую силу определяют 
раздельно для пластин Fyь валиков Fy2, втулок F y3 и роликов Fy4. 
Допускаемая окружная сила на звездочках по условию сопротив
ления усталости

f ; = 5 = - ,  С илв)

где Fy min — меньшая сила из Fy\, Fy2 , Fy3 и Fy4 ; S  —  коэффициент 
безопасности.

Точное определение ресурса цепи по износу шарниров весьма за
труднительно. Интенсивность изнашивания шарниров цепей при из
менении конструктивных, технологических и эксплуатационных 
факторов в пределах, характерных для реальных машин, изменяется 
от 0,00001 до 1000 мкм на 1 м пути трения. Поэтому расчет привод
ных цепей на износ по единой зависимости пока невозможен.

13.7. Силы, действующие в ветвях передачи
В ведущей ветви цепи в процессе стационарной работы пере

дачи действует постоянная сила F\, состоящая из окружной силы 
F, и силы натяжения ведомой ветви Fy.

F\ =F, +F2. (13.19)
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Сила натяжения ведомой ветви
F2 =F0 +Fn,

где Fo, Fu —  силы натяжения цепи от силы тяжести и от центро
бежных сил.

Натяжение от силы тяжести при горизонтальном (и близком к 
нему) положении линии, соединяющей оси звездочек, определяет
ся как для гибкой нерастяжимой нити:

w т\ Sa
F° W '

где гп\ — погонная масса цепи, кг/м; g  —  ускорение свободного 
падения, м/с2; а —  межосевое расстояние, м; /  — стрела провиса
ния цепи, мм.

При вертикальном (и близком к нему) положении линии, со
единяющей оси звездочек,

F0 = m\ga.

Натяжение цепи от действия центробежных сил определяют 
по аналогии с ременными передачами:

Fn =mxV2,

где V —  скорость цепи, м/с.
Если ветви ремней параллельны, сила, действующая на валы, 

Fi = F\ + F¿. В общем случае, если ветви цепи не параллельны, то
силу, действующую на вал, определяют, как и для ременной пере
дачи, из треугольника ОАВ (см. рис. 14.9). Расчетная сила, дей
ствующая на валы передачи,

Fl = KFt ,

где кв — коэффициент, учитывающий массу цепи (для горизонталь
ной передачи кв = 1,15, для вертикальной — кв = 1,05).

13.8. Переменность скорости цепи
При работе цепной передачи движение цепи определяется 

движением шарнира звена, вошедшего последним в зацепление 
с ведущей звездочкой (рис. 13.6). Скорость шарнира Уш, м/с, 
при постоянной угловой скорости ведущей звездочки соь с-1:
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Уш = 500со1£/) ,

где (11 — делительный диаметр малой (ведущей) звездочки, мм.
В произвольном угловом положении звездочки, когда веду

щий шарнир повернут относительно перпендикуляра к ведущей 
ветви цепи под углом а  , скорость цепи

V =  Уш сое а.

\

/со2

Угол а  изменяется в пределах от 0 до cp1/2  = Tt/zi, поэтому 
скорость цепи изменяется от ¥ш до Vm eos (л/ z,).

Поперечная скорость цепи

К  = K¡ sin а.
Мгновенная угловая скорость ведомой звездочки

V
0)2 = -------------- ,

500tíf2 cosp

где с12 — делительный диаметр большой (ведомой) звездочки, мм; 
Р —  угол поворота шарнира на ведомой звездочке (относительно 
перпендикуляра к ведущей ветви цепи), угол Р изменяется в пре
делах О Т  О  Д О  п /  22 ■

Мгновенное передаточное отношение
001 о/гсоври =
оо2 d\ cosa

(13.20)
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Из зависимости (13.20) следует: 1) передаточное отношение не 
постоянно; 2) равномерность движения тем выше, чем больше 
число зубьев звездочек (тогда co sa  и eos(3 ближе к единице, ос
новное влияние оказывает увеличение числа зубьев малой звез
дочки).

Непостоянство скорости цепи вызывает динамические нагруз
ки и удары, что не позволяет использовать цепные передачи в при
водах с высокими требованиями по кинематической точности 
вращения валов.

Пример. Рассчитать передачу роликовой цепью от тихоходного вала 
редуктора к приводному валу конвейера. Вращающий момент на ведущей 
звездочке, расположенной на тихоходном валу редуктора, Тх = 420 Н • м.
Частота вращения ведущей звездочки л, = 60 мин-1. Передаточное отноше
ние и -  3. Межосевое расстояние а * 1200 мм.

Передача расположена под углом 40° к горизонту, смазывание пери
одическое, работа односменная, положение валов передачи не регулиру
ется.

Решение. 1. Предварительное значение шага однорядной цепи опре
деляем по эмпирической формуле, основанной на геометрическом и си
ловом подобии размерного ряда цепей по ГОСТ 13568-97:

Р = 4 , 5 ^  = 4 ,5л/420 = 33,7 мм.

Ближайшее значение шага и соответствующую ему площадь проек
ции шарнира находим из табл. 13.1: Р = 31,75 мм, А = 260 мм2.

Таблица 13.1
Основные параметры приводных роликовых цепей

Типоразмер цепи Р, М М А, мм2 Ь, мм
ПР-8-4,6 8,0 и 3,00
ПР-9,525-9,1 9,525 28 5,72
ПР-12,7-10-1 12,7 17,9 2,40
ПР-12,7-9 12,7 21 3,30
ПР-12,7-18,2-1 12,7 40 5,40
ПР-12,7-18,2-2* 12,7 50 7,75
ПР-15,875-23-1 15,875 55 6,48
ПР-15,875-23-2’ 15,875 71 9,65
ПР-19,05-31,8* 19,05 105 12,70
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Окончание табл. 13.1

Типоразмер цепи Р, мм А, мм2 Ь, мм

ПР-25,4-60* 25,4 180 15,88
ПР-31,75-89* 31,75 260 19,05
ПР-38,1-127* 38,1 395 25,40
ПР-44,45-172,4’ 44,45 475 25,40
ПР-50,8-227* 50,8 645 31,75

]|С

Цепи могут быть двух- и трехрядными.

Обозначения: Л — площадь проекции шарнира; 5 ВН — 
внутренними пластинами цепи.

расстояние между

2. Рассчитываем минимально допустимого числа зубьев малой (ве
дущей) и большой (ведомой) звездочек:

Z] min = 29 -  2и = 23;
z2 = Z\U = 69.

3. Вычисляем коэффициент эксплуатации (см. формулу (13.16)):
К э =1,2-1,25-1,5 = 2,25,

где КА = 1,2 (небольшие колебания нагрузки в транспорте); Ка -  1 (меж
осевое расстояние (30...50)/*); Кн = 1 (наклон передачи менее 45°); 
Крег - 1,25 (положение звездочек не регулируется); Кш = 1,5 (смазывание

передачи нерегулярное); Креж — 1 (работа односменная); КТ — 1 (темпера
тура окружающей среды менее 150 °С).

4. Находим делительный диаметр малой звездочки:

Р 31,75
d\ ------------ -—  ------------ -----= 233,17 мм.

sin(180°/zi) sin(180°/23)

5. Рассчитываем окружную силу на звездочках:
2 • 103Г] 2 • 103 • 420

Ft = =3602 Н.
</, 233,17

6. Вычисляем условное давление в шарнирах цепи:

K3Ft 2,25-3602
Р = = 31,17 МПа <[р],

А 260
где [р] = 34,6 МПа — допускаемое давление в шарнирах (табл. 13.2).
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Таблица 13.2

Допускаемое давление в шарнирах цепи в зависимости от шага 
и частоты вращения ведущей звездочки

Шаг Р, мм
Значение [р], МПа,

при частоте вращения малой звездочки, мин“-1
50 200 400 600 800 1000 1200

12,7...15,875 35 31,5 28,5 26 24 22,5 20
19,05...25,4 35 30 26 23,5 21 19 17,5
31,7...38,1 35 29 24 21 18,5 16,5 15
44,45...50,8 35 26 21 17,5 15 — —

7. Находим делительный диаметр большой звездочки:
Р 31 75

d2 = ------------ -—  = ------------ ---- = 697,58 мм.
sin(180°/z2) sin(180°/69)

8. Рассчитываем диаметр окружностей выступов звездочек:
dai =  Р (0 ,5 + ctg 180°/z!) = 31,75(0,5 + ctg 180°/23) = 246,87 мм; 
da2 = Р(0,5 + ctg 180°/z2) = 31,75(0,5 + ctg 180°/69) = 712,73 мм.

9. Вычисляем ширину зуба звездочки:
Ъх = 0,9РВН -0,15 = 0,9 -19,05 -0,15 = 17 мм.

10. Выбираем число звеньев цепи:

z, + z2 2 а 
W = - ---- -  + — + ¿2 ~¿1 

2л
Р
а

23 + 69 2 1200 (69-23^31,75
+ --------------+  ---------------  1---------- ----

31,75 2 к )  1200
= 123.

Принимаем W - 124.
11. Уточняем межосевое расстояние:

а* Р Z \  + z2 I(„ , Z i+ zH 2 /  \ 2 
f Z2 “  Z1 1

— W ---------- + Л W ---------- - 8 —
4 2 V1 2 ) К 2 n )

23 + 69-------- +
2

'6 9 -2 3  у
, 2я )

—1216 мм.

Полученное значение уменьшаем на Д = 0,003а* = 3,65 мм. Оконча
тельное значение межосевого расстояния а = а* -  А = 1212 мм.

12. Определяем силу, действующую на валы передачи:

Fz = ksF¡ =1,15 -3602 = 4142 Н.



Гла ва  14
РЕМЕННЫЕ ПЕРЕДАЧИ

14.1. Общие сведения
Ременная передача (рис. 14.1) состоит из ведущего 1 и ведомо

го 2 шкивов и надетого на них ремня 3. В состав передачи могут 
также входить натяжные устройства и ограждения. Возможно 
применение нескольких ремней и ведомых шкивов. Основное

Рис. 14.1. Схема ременной передачи

назначение —  передача механической энергии от двигателя пере
даточным и исполнительным механизмам, как правило, с пониже
нием частоты вращения.

14.2. Классификация передач
По принципу работы различают передачи трением (большин

ство передач) и зацеплением (зубчато-ременные). Передачи зубча
тыми ремнями по своим свойствам существенно отличаются от 
передач трением и рассматриваются особо в п. 14.13.

Ремни передач трением по форме поперечного сечения под
разделяют на плоские, клиновые, поликлиновые, круглые, квад
ратные.
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Глава 14. Ременные передачи

Условием работы ременных передач трением является наличие 
натяжения ремня, которое можно осуществить следующими спосо
бами: ^предварительным упругим растяжением ремня; 2 )переме
щением одного из шкивов относительно другого; 3) натяжным роли
ком; 4) автоматическим устройством, обеспечивающим регулиро
вание натяжения в зависимости от передаваемой нагрузки.

При первом способе натяжение назначают по наибольшей 
нагрузке с запасом на вытяжку ремня, при втором и третьем спо
собах запас на вытяжку выбирают меньше, при четвертом — 
натяжение изменяется автоматически в зависимости от нагрузки, 
что обеспечивает наилучшие условия для работы ремня.

Клиновые, поликлиновые, зубчатые и быстроходные плоские 
ремни изготовляют бесконечными замкнутыми. Плоские ремни 
преимущественно выпускают конечными в виде длинных лент. 
Концы таких ремней склеивают, сшивают или соединяют метал
лическими скобами. Места соединения ремней вызывают дина
мические нагрузки, что ограничивает скорость ремня. Разруше
ние этих ремней происходит, как правило, по месту соединения.

Преимущества ременных передач трением: возможность пере
дачи движения на значительные расстояния, возможность работы с 
высокими скоростями, плавность и малошумность работы, предо
хранение механизмов от резких колебаний нагрузки и ударов, защи
та от перегрузки в результате проскальзывания ремня по шкиву, 
простота конструкции, отсутствие необходимости системы смазыва
ния, малая стоимость.

Недостатки: большие габариты; значительные силы, действу
ющие на валы и опоры; непостоянство передаточного отношения; 
малый срок службы ремней в быстроходных передачах; необхо
димость защиты ремня от попадания масла.

14.3. Конструкция и материалы ремней
Ремни должны обладать высокой прочностью при переменных 

напряжениях, износостойкостью, максимальным коэффициентом 
трения на рабочих поверхностях, минимальной изгибной жестко
стью.

Конструкцию ремней отличает наличие высокопрочного несу
щего слоя, расположенного вблизи нейтральной линии сечения. По
вышенный коэффициент трения обеспечивается пропиткой ремня 
или применением обкладок.
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а б в г д

Рис. 14.2. Сечения ремней

Плоские ремни (рис. 14.2, а) отличаются большой гибкостью 
благодаря малому отношению толщины ремня к его ширине. 
Наиболее перспективны ремни, изготовленные из синтетических 
материалов, ввиду их высокой прочности и долговечности. Несу
щий слой этих ремней выполняют из капроновых тканей, поли
эфирных нитей. Материал фрикционного слоя —  полиамид или 
каучук.

Такие ремни изготовляют бесконечными и используют, как 
правило, при скорости более 30 м/с. При меньших скоростях могут 
использоваться конечные прорезиненные или бесконечные 
кордшнуровые и кордтканевые ремни. Прорезиненные ремни со
стоят из тканевого каркаса, имеющего от трех до шести слоев, и 
наружных резиновых обкладок. Кордшнуровые ремни состоят из 
несущего слоя с одним рядом синтетического кордшнура, связу
ющей резины и тканевых обкладок. Кордтканевые ремни имеют 
несущий слой из двух слоев обрезиненной вискозной ткани.

Клиновые ремни (рис. 14.2, б) имеют 
трапециевидное сечение с боковыми ра
бочими сторонами, соприкасающимися с 
канавками на шкивах. Благодаря клино
вому действию ремни этого типа обла
дают повышенным сцеплением со шки
вами. Рассмотрим элементарный участок 
ремня. Для этого участка силу натяже
ния можно приближенно принять посто
янной. Из рис. 14.3 следует, что сила 
с1Рп, нормальная к поверхности канавки
шкива, значительно больше силы натя
жения й/Р:

Ф=40°

Рис. 14.3. Силы, действую
щие на участок клинового 
ремня

2 з т ( с р / 2 )
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Глава 14. Ременные передачи

Тогда сила трения

8 т2 0 ° '
Клиновые ремни при том же натяжении обеспечивают при

мерно в 2,0-2,5 раза большую силу трения по сравнению с плос
кими. Вследствие большой высоты сечения в клиновых ремнях 
возникают значительные напряжения при изгибе ремня на шкивах. 
Эти напряжения являются переменными и вызывают усталостное 
разрушение ремня.

Клиновые ремни выпускают трех типов: нормального сечения, 
узкие и широкие (для вариаторов), которые различаются по пло
щади сечений. Узкие ремни допускают большее натяжение и более 
высокие скорости (до 40 м/с), передают в 1,5-2,0 раза большую 
мощность по сравнению с ремнями нормального сечения. В насто
ящее время применение узких ремней становится преобладающим. 
Ремни выпускают различными по площади поперечного сечения. 
Это позволяет уменьшить диаметральные размеры передачи. Чис
ло ремней в комплекте обычно от двух до восьми и ограничивает
ся неравномерностью распределения передаваемой нагрузки меж
ду ремнями.

Поликлиновые ремни (рис. 14.2, в) представляют собой беско
нечные плоские ремни с продольными клиновыми ребрами на внут
ренней поверхности. Эти ремни сочетают гибкость плоских ремней 
и повышенное сцепление со шкивами, характерное для клиновых 
ремней.

Клиновые и поликлиновые ремни выпускают прорезиненны
ми с несущим слоем из синтетических шнуров. Для шнуров корда 
применяют полиамидные и полиэфирные волокна, для передач 
с особо высокой нагрузкой — кевлар. Ремни с кордом из кевлара 
имеют высокую прочность, практически не вытягиваются (модуль 
упругости при растяжении Е  = 2500 МПа в отличие от 
£’ = 300...600МПа для корда из других волокон). Выпускают так
же кордтканевые клиновые ремни с несколькими слоями ткани, 
они имеют меньший модуль упругости и лучше работают при 
ударной нагрузке.

Многопрофильные ремни состоят из двух-четырех клиновых 
ремней, соединенных между собой тканевым слоем, и применяют
ся вместо комплектов клиновых ремней.
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Круглые ремни (рис. 14.2, г) выполняют из резины или кожи 
диаметром З...12мм, используют для передачи небольших мощ
ностей в приборах и бытовой технике.

Ремни квадратного сечения (рис. 14.2, д) применяют для пе
редачи небольших мощностей в приборах.

14.4. Основные геометрические соотношения

При проектировании ременных передач определяют (рис. 14.4) 
угол между ветвями ремня у, угол охвата ремнем малого шкива а 1,

Рис. 14.4. Геометрические параметры ременной передачи

длину ремня Ь и межосевое расстояние а (при использовании беско
нечных ремней). Расчетные диаметры шкивов и длины ремней нахо
дят по нейтральному слою поперечного сечения ремня.

Угол между ветвями ремня устанавливают из треугольника 
0 \А 0 2'- з т (у /2 )  = А /а, где А = -с!\)/2 . Тогда угол между вет
вями ремня, рад,

y = 2arcsin— « — . (14.1)
а а

Угол охвата ремнем малого шкива, град,

а , =180о-у ° * 1 8 0 ° -  —  57,3°. (14.2)
а

Минимальный угол охвата a )mjn для плоскоременной переда
чи должен быть равен 150°, для клиноременной —  120°.
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Длина ремня (без учета его деформации на шкивах) определя
ется как сумма длин прямолинейных участков и длин дуг охвата 
ремнем малого и большого шкивов:

т _ У п ( ( 1 2 + с 1 \ )  <12 - ( 1 \Ь = 2а сое— + —^ ---- 1-4- + ч— ----- -
2 2 2

(14.3)

Используем разложение в ряд Маклорена с точностью до пер-
Увых двух членов: сое— « 1 —
2 2

1 Гу^
2 )

. Приняв с1\ + й?2 — полу

чим зависимость для определения длины ремня:

А2
Ь&2а + га/ср +

а
(14.4)

Для бесконечных ремней следует уточнить предварительно 
заданное межосевое расстояние из (14.4):

а _ Ь + - ^ ( £ - т а ? ср)2 -8 А 2. (14.5)

14.5. Взаимодействие ремня со шкивами. 
Критерии расчета ременных передач

Передача работает с неизбежным упругим скольжением ремня 
по шкивам, так как силы натяжения ведущей У7) и ведомой вет
вей ремня при передаче полезной нагрузки различны (рис. 14.5). 
Тогда, согласно закону Гука, различаются и относительные удли-
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14.5. Взаимодействие ремня со шкивами. Критерии расчета...

нения ветвей &\ и £2 . Натяжение ремня по ведущему шкиву умень
шается, ремень укорачивается и проскальзывает по шкиву. На ведо
мом шкиве ремень удлиняется и вновь проскальзывает. Скольжение 
происходит не по всей дуге охвата а , а на ее части Р, называемой ду
гой скольжения. Сила трения между ремнем и шкивами действует, в 
основном, на дугах скольжения.

Со стороны набегания ремня находится дуга сцепления, на ко
торой ремень движется совместно со шкивом, без проскальзывания. 
Окружная скорость каждого шкива равна скорости набегающей вет
ви ремня. По мере роста нагрузки на передачу дуга скольжения уве
личивается, и, когда она достигает всей дуги охвата, начинается бук
сование передачи.

Рассмотрим характер изменения участка ремня единичной дли
ны на ведущей ветви. В момент входа участка ремня в контакт со 
шкивом он испытывает относительное удлинение £1 под действием 
силы натяжения Е]. В момент схода со шкива участок ремня испы
тывает относительное удлинение £2 под действием силы натяжения 
/*2 . Таким образом, во время движения вместе со шкивом длина
участка ремня уменьшается и ремень проскальзывает относительно 
шкива. Это явление проскальзывания ремня на шкиве вследствие 
различной упругой деформации в ведущей и ведомой ветвях назы
вают упругий скольжением.

Упругое скольжение ремня равно разности относительных 
удлинений ветвей ремня:

^у = £ 1 -£ 2. (14.6)

Выразив £1 и £2 в соответствии с законом Гука для участка 
ремня единичной длины через силы Г) и F2, площадь сечения А и 
модуль упругости Е  ремня, получим

(14.7)

Основные критерии расчета ременной передачи: 1) тяговая спо
собность или сцепление ремня со шкивом; 2) долговечность ремня. 
Если нарушается первое условие, возникает буксование передачи; 
если не выдержано второе условие, требуется частая замена ремней. 
Для проведения расчета передачи необходимо определить силы и 
напряжения в ремне.
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14.6. Кинематика ременных передач
Окружные скорости, м/с, на шкивах (см. рис. 14.1)

у  _ ™1\П\ .  у  ш12п2
1 60-1000’ 2 60-1000’

(14.8)

где 4 ^ 2  — диаметры ведущего и ведомого шкивов, мм; щ, п2 — 
частоты вращения шкивов, мин"*1.

Окружная скорость на ведомом шкиве У2 меньше скорости на 
ведущем У\ вследствие скольжения:

У2 =( 1 - ^ У , .  (14.9)

Передаточное отношение
щи = —
п2

<̂2 (14.10)

Обьшно упругое скольжение находится в пределах 0,01...0,02 
и возрастает с увеличением нагрузки.

14.7. Силы и напряжения в ремне
Окружная сила на шкивах, Н,

2 -103 71 _ 103Р1
</, ~ ~ уГ ’

(14.11)

где 7) —  вращающий момент, Н • м, на ведущем шкиве диамет
ром с1\, мм; Р\ — мощность на ведущем шкиве, кВт.

В то же время 71 = 71 — 7*1, где 71, 7*1 — силы натяжения ве
дущей и ведомой ветвей ремня под нагрузкой. Сумма натяжений 
ветвей при передаче полезной нагрузки не изменяется по сравне
нию с начальной: 71+7*2 =27*0. Решив систему двух уравнений, 
получим

о ~ .  (14.12)

Сила начального натяжения ремня 7*о должна обеспечивать 
передачу полезной нагрузки за счет сил трения между ремнем и 
шкивом. При этом натяжение должно сохраняться долгое время-
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Yi i

dF
[7

X

da

при удовлетворительной долговечности 
ремня. С увеличением силы Fq несущая 
способность ременной передачи возрас
тает, однако срок службы уменьшается.

Соотношение сил натяжения веду- Л 
щей и ведомой ветвей ремня без учета 
центробежных сил определяют по урав- JF+dF
нению Эйлера, выведенному для нерас- Рис 14 6 Силы_ действую_
тяжимой нити, скользящей по цилин- цще на элемент ремня 
дру. Запишем условия равновесия по
осям X  и 7  элемента ремня с центральным углом da  (рис. 14.6).

. d a  d a  d a  ^Примем, что sin— « —  и cos— «1. Тогда при /  X  = 0

dFn - ( F  + dF )— - F —  = 0, (14.13)

при ^ 7  = 0

F  + d F - F - f d F n =0, (14.14)

где dFn —  нормальная сила реакции, действующая на элемент 
ремня от шкива; /  —  коэффициент трения ремня по шкиву. Из 
(14.13) имеем

dFn = F da-dF — .

Подставим значение dFn в (14.14), пренебрегая членом 
¿/осdF ----  в связи с его малостью. Тогда dF  = f F d a  и

dF̂
F

= f  da. (14.15)

Проинтегрируем по дуге скольжения, подставив пределы 
Fu F2, 0, Р:

Fl dF РJ —  = f \ d a ,  l n ^ - I n F2 = f  p.
f 2 0
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После потенциирования имеем

(14.16)

где Р —  угол, охватывающий участок дуги, на котором происхо
дит упругое скольжение; при номинальной нагрузке Р ~ а].

Выражение (14.16) показывает, что отношение Р^/Р^ зависит
от коэффициента трения ремня на шкиве и угла р. Однако эти ве
личины являются случайными, в условиях эксплуатации могут 
принимать различные значения из числа возможных, поэтому си
лы натяжения ветвей в особых случаях уточняют экспери
ментально.

Обозначив q = е /Р , с учетом Р \—Е \=  Р( имеем

^  = (14.17)
4 - 1  4 -1

Ремни обычно неоднородны по сечению. Условно их рассчи
тывают по номинальным (средним) напряжениям, относя силы ко 
всей площади поперечного сечения ремня и принимая справедли
вым закон Гука.

Нормальное напряжение от окружной силы Р,

(14.18)

где А —  площадь сечения ремня, мм2.
Нормальное напряжение от предварительного натяжения 

ремня

Со = 4 -  (14-19)А

Нормальные напряжения в ведущей и ведомой ветвях

СГ1 (14.20)

Центробежная сила вызывает такие же нормальные напряже
ния в ремне, как во вращающемся кольце:
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СТц=10-6у1Г,2, (14.21)

где Сц — нормальные напряжения от центробежной силы в 
ремне, МПа; У\ —  скорость ремня, м/с; у! —  плотность материала

Л

ремня, кг/м .
При изгибе ремня на шкиве диаметром относительное удли

нение наружных волокон ремня как изогнутого бруса равно 2у/с1, 
где у  — расстояние от нейтральной линии в нормальном сечении 
ремня до наиболее удаленных от него растянутых волокон. Обыч
но толщина ремня 8 = 2у. Наибольшие напряжения изгиба возни
кают на малом шкиве:

а „ = £ | .  (14.22)
а |

Максимальные суммарные напряжения действуют на дуге 
сцепления ремня с малым (ведущим) шкивом:

<7щах —  <71 "Ь СГИ +  СТц. ( 1 4 . 2 3 )

Эти напряжения (рис. 14.7) используют в расчетах ремня на 
долговечность, так как при работе передачи в ремне возникают 
значительные циклические напряжения изгиба и в меньшей мере 
циклические напряжения растяжения вследствие разности натяже
ния ведущей и ведомой ветвей ремня.

Рис. 14.7. Эпюры напряжений в ремне
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14.8. Расчет ременной передачи по тяговой способности.
КПД передачи

Тяговая способность повышается с увеличением угла охвата а.), 
коэффициента трения /  ремня на шкиве, силы начального натяже
ния Го и уменьшается с ростом скорости ремня ¥\ из-за действия 
центробежных сил, отрывающих ремень от шкива. Однако с увели
чением силы Г0 нагрузка на валы возрастает, а долговечность рем
ня уменьшается. Это ограничивает предельное значение .

Расчет на тяговую способность основан на использовании кри
вых скольжения (рис. 14.8), которые строят в координатах коэффици
ент тяги —  относительное скольжение. Коэффициент тяги

(14.24)

Он характеризует уровень нагруженности передачи вращающим 
моментом и не зависит от ее размеров. Отсюда можно определить 
напряжения в ремне от окружной силы а, = 2 аоф.

Относительное скольжение находят из формулы (14.9):
V, -V ,

(“ .25)
п

Кривые скольжения получают экспериментально: при постоян
ных Го и У\ постепенно повышают полезную нагрузку —  окружную 
силу на шкивах / 4  и измеряют относительное скольжение. Испыта
нны ременных передач проводят при следующих типовых условиях: 
V] =10 м/с, (XI =180°. До некоторого критического значения коэф-

0,04

0,03

0,02

0,01

0

Пч ^ \ \
\1

/'
1 Л
1
1
1

0,2

П

0,4 0,6 \  / Ф
ФА Фгпах

Рис. 14.8. Кривые скольжения и КПД ременной передачи
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фициента тяги ф* кривая скольжения имеет прямолинейный харак
тер, так как скольжение вызывается упругими деформациями ремня, 
которые пропорциональны коэффициенту тяги.

При дальнейшем росте нагрузки кроме упругого скольжения 
возникает дополнительное проскальзывание и суммарное скольже
ние возрастает быстрее, чем нагрузка. Затем кривая скольжения 
резко поднимается вверх, и при предельном значении коэффициен
та тяги фтах наступает полное буксование, т. е. шкив вращается при 
неподвижном ремне. При этом угол (3 достигает значения угла охва
та 0 ,1.

При работе передачи возникают потери: на упругий гистерезис; 
на скольжение ремня по шкивам в окружном направлении; на пре
одоление аэродинамических сопротивлений; на трение в подшипни
ках. В клиноременной передаче ввиду значительной высоты профи
ля добавляются потери на радиальное скольжение и поперечное 
сжатие ремня в канавке. Наибольшая доля потерь приходится на ги
стерезис при изгибе, особенно для клиноременных передач. Потери 
при изгибе и аэродинамические не зависят от нагрузки на передачу, 
поэтому КПД передачи при малых нагрузках низок. Коэффициент 
полезного действия достигает максимума при ф/{ (см. рис. 14.8), за
тем начинает уменьшаться в связи с потерями на буксование. Кри
вую изменения КПД получают экспериментально.

Кривые скольжения и КПД показывают, что оптимальная 
нагрузка ременной передачи лежит в зоне критического коэффициен
та тяги, где КПД наибольший. При меньших нагрузках возможности 
передачи используются не полностью. Переход за критическое зна
чение коэффициента тяги допустим только при кратковременных 
перегрузках. Работа в этой области связана с повышенным износом 
ремня, потерями энергии в передаче и снижением скорости на ведо
мом шкиве. Средние значения ф*, полученные из испытаний при ти
повых режимах, для клиновых ремней составляют примерно 0,7, для 
плоских синтетических —  0,5, для прорезиненных —  0,6. Оптималь
ные значения окружной силы и передаваемой мощности находят по 
формулам

Д = 2щ  До;

т  = 2Ф,З Д
1000 1000

(14.26)
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14.9. Расчет долговечности ремня
При вращении шкивов ремень испытывает переменные цик

лические напряжения а и,сть <Т2 (см- рис. 14.7), приводящие к
усталостным повреждениям ремня и выходу его из строя. Уравне
ние кривой усталости Велера для ремней приближенно имеет вид

°£ахАГЕ =С. (14.27)

Здесь т, С —  постоянные, определяемые экспериментально; сттах — 
максимальные нормальные напряжения в ремне; АТе —  эквива
лентное число циклов нагружения за срок службы ремня,

3 600
5 (14.28)

где гш — число шкивов в передаче; Ь/, — ресурс ремня, ч; —
коэффициент, учитывающий разную деформацию изгиба ремня на 
меньшем и большем шкивах; Ь —  длина ремня, м. При передаточ
ном отношении и = 1 £,■ = 1, с увеличением передаточного отно
шения влияние изгиба на большем шкиве уменьшается, а увели
чивается. Расчет ремней на долговечность требует накопления 
экспериментальных данных о параметрах кривых усталости, в свя
зи с чем в настоящее время этот расчет пока применяют не для 
всех типов передач.

14.10. Расчет плоскоременных передач
Плоскоременные передачи рассчитывают по тяговой способ

ности с использованием кривых скольжения. Долговечность ремня 
учитывают при выборе диаметра меньшего шкива, межосевого 
расстояния и допускаемой удельной окружной силы [/?] на еди
ничной ширине ремня.

Номинальная удельная окружная сила р 0 = , передавае
мая единицей ширины ремня, зависит от материала ремня и опре
деляется по таблицам [21]. Допускаемая удельная сила

= (14.29)
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где Са,С у,С р  — коэффициенты, учитывающие отличие условий 
работы передачи от базовых. Коэффициент влияния угла охвата 
ремнем малого шкива Са уменьшается с уменьшением ом, коэф
фициент влияния центробежных сил Су уменьшается с ростом V]. 
Режим работы и сменность работы передачи учитывают коэффи
циентом Ср. Ширина ремня, мм,

(14.30)

14.11. Расчет клиновых и поликлиновых передач
Современными стандартами предусматривается сравнительно 

небольшое число сечений клиновых и поликлиновых ремней. Так, 
в порядке возрастания размеров имеется шесть нормальных сече
ний (Z, А, В, С, D, Е) и четыре узких сечения клиновых ремней 
(SPZ, SPA, SPB, SPC), а также три сечения (К, Л, М) поликлино
вых ремней. Для ремней этих сечений накоплен достаточный объ
ем данных о параметрах кривых усталости, поэтому расчет бази
руется одновременно на тяговой способности (см. выражение 
(14.17)) и долговечности ремня, определяемой кривой усталости 
(14.27). Решив совместно (14.17), (14.20), (14.23) и (14.27) с учетом 
(14.21) и (14.22), получим зависимость для допускаемого напря
жения от окружной силы:

q - \ f C ]/m 
<7 V N e

(14.31)

На основании результатов испытаний принято д = 5 (ф = 0,67), 
т -  5, ресурс ремня Ьк — 24000 ч. Параметр С приведен в катало
гах. Тогда для типовой горизонтальной передачи с двумя шкивами 
и передаточным отношением и -  1 из (14.31) определяют исходное 
полезное напряжение Ст/о- Допускаемые полезные напряже-ния для 
клиноременных передач при заданных условиях работы

[а], = а,оСаС/>, (14.32)

где Са , Ср —  коэффициенты (учитывают те же факторы, что и 
для плоскоременных передач). Число ремней
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ъ
АС2[а ] /

(14.33)

где С2 —  коэффициент, учитывающий неравномерность распреде
ления нагрузки между ремнями; А —  площадь поперечного сече
ния ремня.

Для поликлиновой передачи число ребер на ремне
10/у

4 о[су] /
(14.34)

где А ю — площадь поперечного сечения ремня с 10 ребрами.

14.12. Силы, действующие на валы передачи
Если ветви ремней параллельны, то на вал действует сила 

^  = 2^о. В общем случае, если ветви ремня не параллельны, силу, 
действующую на вал, определяют из треугольника ОАВ (рис. 14.9):

Ъ  = Р? + Г22 + 2Р1Р2 соьу «  2 ^ с о з у /2 .  (14.35)

Рис. 14.9. Силы, действующие на вал передачи

В передачах без регулирования натяжения ремня обычно ре
мень натягивают на шкивы без точного контроля, поэтому рассчи
тываемую силу ^  увеличивают в 1,5 раза.

14.13. Зубчато-ременная передача
Зубчатые ремни выполняют бесконечными плоскими с высту

пами на внутренней поверхности, которые входят в зацепление с 
зубьями на шкивах (рис. 14.10). Преимущества передач: относи
тельно малые габариты; постоянство передаточного числа; высо-
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Л ± Г1 Ш  V
а

Рис. 14.10. Зубчатые ремни трапецеидального (а) и полукруглого (б) 
профилей

кий КПД; малые силы, действующие на валы. Их применяют при 
высоких скоростях (до 50 м/с), передаточных числах до 12, мощ
ностях до 100 кВт. Недостаток заключается в том, что привод не 
защищен от перегрузок вследствие проскальзывания ремня.

Ремни изготовляют двух видов: литьевые (длиной до 800 мм) и 
сборочные из армированного металлотросом либо стеклокордом 
неопрена или полиуретана. Зубья ремня выполняют с трапеце
идальным или полукруглым профилем (см. рис. 14.10, б). Полу
круглый профиль обеспечивает более равномерное распределение 
напряжений в ремне, возможность повышения нагрузок на 40 %, 
более плавный вход зубьев в зацепление.

Основной геометрический параметр передачи —  модуль 
т -  Р/п, где Р  — шаг ремня. Для ремней с трапецеидальным зубом 
нормализованы модули в диапазоне от 1 до 10 мм, ремни с полу
круглыми зубьями выпускают с модулем 3, 4 и 5 мм.

Число зубьев меньшего шкива принимают от 10 до 26 в зави
симости от частоты вращения шкива и модуля. Число зубьев 
большего шкива

г2 = г\и, (14.36)

где и = щ /п 2 — передаточное отношение.
Предварительное значение длины ремня при заданном меж

осевом расстоянии а вычисляют по формуле (14.4). Число зубьев 
ремня

(14.37)
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Полученное значение гр округляют до ближайшего нормали
зованного и определяют окончательное значение длины ремня:

Ь = гРР. (14.38)

Межосевое расстояние уточняют по (14.5).
Основной критерий расчета передачи — сопротивление уста

лости зубьев ремня. Модуль ремня

т = к з Г ^ ^ - ,  (14.39)
V «1

где к —  коэффициент, учитывающий профиль ремня (для ремней с 
трапецеидальной формой зубьев к = 35, для ремней с полукруглой 
формой зубьев к -  25); Р\ —  мощность на ведущем шкиве, кВт;

СР — коэффициент режима работы (зависит от внешней динами
ки, определяемой механизмом в целом; его принимают в диапа
зоне 1,3...2,4, при этом большие значения для оборудования, рабо
тающего с ударами и имеющего приводные двигатели с большими 
кратковременными перегрузками); п\ —  частота вращения веду
щего шкива, минЛ

Полученное значение модуля округляют до нормализованно
го. Ширина ремня, мм,

ь = 7>1|/Сн 
[р ] ’

(14.40)

* [0*Р'Ср игде г Р = ---- —----  — расчетная сила, передаваемая ремнем, Н У

У  _  ш1\Щ 
~ 60 000

ности распределения окружной силы между зубьями из-за ошибок 
изготовления по шагу (обычно \|/ = 1,1... 1,2); С„ — коэффициент, 
учитывающий наличие натяжного или направляющего ролика; 

а 1го = г \ -----------число зубьев ремня, находящихся в зацеплении с ма-
360°

лым шкивом (а! — угол охвата ремнем малого шкива, град); к —  вы
сота зуба ремня, мм; [р\ — допускаемое среднее давление на зубьях 
ремня, МПа.

скорость ремня, м/с; \|/ — коэффициент неравномер-
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Справочные данные, необходимые для расчета зубчато-ремен
ной передачи, приведены в [21].

Пример. Рассчитать передачу от электродвигателя к коробке скоро
стей токарного станка. Мощность электродвигателя Р,л = 3 кВт. Частота
вращения электродвигателя иэд = 1410 мин'1. Частота вращения ведомого
вала п2 — 700 мин"1. Работа односменная. Обеспечить минимальные разме
ры передачи.

Решение. 1. Выбираем профиль ремня и диаметр малого шкива. Рас
сматриваем расчет передачи узкими клиновыми ремнями как наиболее 
распространенной. Номинальный вращающий момент, развиваемый 
электродвигателем на быстроходном шкиве,

Р 321 =9550—  = 9550----- = 20,3 Н м.
п.лд 1410

По таблице 14.1 принимаем профиль SPZ и диаметр малого шкива 
di -  63 мм.

Таблица 14.1

Основные параметры узких клиновых ремней (ГОСТ 1284.1-89)

Профиль
ремня А, мм2 L, мм d\ min 5 м м 7 ],Н -м

SPZ 56 630...3550 63 < 150
SPA 93 800...4500 90 90...400
SPB 159 1250...8000 140 300...2000
SPC 278 2000...8000 224 > 1500

Обозначения: А — площадь поперечного сечения ремня; Ь 
расчетная длина; Т\ — вращающий момент на малом шкиве.

— предельная

2. Проверяем скорость ремня:

И0\П\
60-1000

л -63-1410 

60-1000
4,55 м/с.

Скорость ремня не превышает допускаемую, равную 40 м/с.
3. Выбираем диаметр большого шкива:

d2 =  dlu( 1 - $ у ) =  63^ ^  (1 -  °>01) =  125>6 ^

Округляем d2 до ближайшего стандартного значения: d2 = 125 мм.
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4. Выбираем межосевое расстояние. Оптимальное межосевое рассто
яние вычисляем по формуле

а = 1,2г/2 = 1,2 • 125 = 150 мм.

Значения и в зависимости от а /й 2 приведены ниже:

и ............. 2 3 4 5 >6
а /  с12 ....... 1,5-1,2 1 0,95 0,9 0,85

5. Определяем длину ремня:

Ь = 2а + пс1с„ + Д2
а

= 2-150 + л(63 + 125) (125-63)+
4-150

= 601,7 мм.

Округляем длину ремня до ближайшего стандартного значения по ряду 
длин ремней, совпадающему с рядом нормальных линейных размеров 
Я20. Принимаем £ = 630 мм. По табл. 14.1 проверяем соответствие при
нятого значения диапазону длин ремней профиля SPZ.

6. Уточняем межосевое расстояние:

а = ----^  ср + -^ (Ь -п с1 ср)2 -8Д 2 —

6 3 0 - 7 1 ( 6 3  +  1 2 5 ) 1 /---------------------------- -- ------ ; --------------- г= ---------2---------- + —Л/630-л(63 + 125)2 -  8(125-63)2 =164,4 мм.
4 4 7 8

7. Определяем мощность, передаваемую одним ремнем в типовых 
условиях.

Согласно рис. 14.11, Р0 = 1 кВт.
8. Вычисляем мощность, передаваемую одним ремнем в реальных 

условиях:

[7 | ] -  Р 0С а С р С 1 . С и .

Угол охвата ремнем малого шкива 
2Да  = 180°-------57,3 = 158,4°; Са = 1,24(1-« г“/110 ) =0,946.
а

Коэффициент режима работы СР при односменной работе равен 1, 
при двухсменной — 0,87, при трехсменной — 0,72. В данном случае 
Ср = 1.

Коэффициент длины ремня СЛ =у[ъ[Ьо =0,856. Согласно рис. 14.11, 
Ь0 = 1600 мм.
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Рис. 14.11. Мощность, передаваемая одним клиновым ремнем 
в типовых условиях

Значения коэффициента передаточного числа Си приведены ниже:

и ............. 1 1,1 1,2 1,4 1,8 >2,5
Си ............ 1 1,04 1,07 1,1 1,12 1,14

В данном случае Си =1,13. Тогда
[Л] = 1-0,946-1 • 0,856-1,13 = 0,92 кВт.

9. Определяем требуемое число ремней:

г —
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При 2 = 1  принимают С2 = 1,0, при 2 -  2...3 С2 = 0,95, при 
г -  4...6 С2 =0,9, при 2 > 6 С2 = 0,85. Пусть С2 =0,9, тогда

2 = -----------=3,62.
0,92-0,9

Округляем значение 2 до ближайшего большего целого, окончательно 
число ремней 2 = 4.

10. Находим слиу, действующую на валы.
Напряжение от предварительного натяжения сто для узких клиновых 

ремней принимаем равным 3 МПа, площадь сечения ремня А находим по 
табл. 14.1. Сила предварительного натяжения

Г0 = о0Л = 3-56 = 168 Н.

Угол между ветвями ремня

2А
7 = —  

а
2-31
164,4

0,377.

Сила, действующая на валы,

27^2созу = 1650 Н.
2



ПЕРЕДАЧА ВИНТ-ГАЙКА

Передачи винт-гайка предназначены для преобразования вра
щательного движения в поступательное, и наоборот. В этих переда
чах используют пары винт-гайка скольжения (рис. 15.1, а) или ка
чения (рис. 15.1, б, рис. 15.9).

Преимуществами передач винт- 
гайка являются большой выигрыш 
в силе, высокая точность перемеще
ний, малая металлоемкость, что поз
воляет широко использовать их в 
грузоподъемных механизмах, на
пример в винтовых домкратах, меха
низмах подач станков и приводах 
роботов, а также в измерительных и 
регулировочных механизмах.

К недостаткам следует отнести 
низкий КПД в передачах скольже
ния и сложность изготовления дета
лей в передачах качения.

Передачи скольжения сохрани
ли широкое применение вследствие простоты конструкции и отра

ботанной технологии получения 
резьбы. В целях повышения КПД в 
передачах винт-гайка скольжения 
используют резьбы, имеющие по
ниженный приведенный коэффи
циент трения (см. п. 2.4). К ним 
относят трапецеидальные и упор
ные резьбы (рис. 15.2) с углами 
рабочего профиля соответственно 
15 и 3°. Трапецеидальную резьбу

Глава 15

Рис. 15.2. Виды сечений витка 
резьбы:
а — трапецеидальной; б — упорной

Гайка
а

Рис. 15.1. Передача винт-гайка: 
а — скольжения; б — качения
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Глава 15. Передача винт-гайка

в основном диапазоне диаметров выполняют мелкой, средней и 
крупной. Основное применение находит средняя резьба. Мелкую 
резьбу применяют в механизмах, где требуется повышенная точ
ность перемещений, крупную резьбу используют, если передача 
плохо защищена от пыли и грязи.

Упорные резьбы применяют при действии на передачу большой 
односторонней нагрузки, например в прессах или нажимных устрой
ствах прокатных станов.

Пара винт-гайка должна обладать высокими износостойкостью и 
сопротивлением заеданию. Поэтому обычно используют стальные 
винты в сочетании с бронзовыми, реже чугунными гайками.

Для винтов обычно применяют конструкционные улучшенные 
стали, например сталь 45 или 50; если при изготовлении винтов 
предусматривают закалку (с последующим шлифованием), то пред
почтительными являются стали 65Г и 40Х. В целях уменьшения ко
робления (искажения размеров) вместо закалки применяют азотиро
вание; в этом случае используют стали типа 40ХФА, 18ХГТ. При 
азотировании достигается наибольшая твердость поверхности, что 
обеспечивает повышенную износостойкость передачи.

Гайки выполняют из оловянных бронз, например БрОЮФ1, в 
менее ответственных конструкциях — из цинкового антифрикци
онного сплава ЦАМ 10-5, а при малых скоростях и нагрузках ис
пользуют антифрикционный чугун.

Передача винт-гайка может быть выполнена с вращающимся 
винтом и поступательно перемещаемой гайкой (наиболее распро
страненное исполнение), с вращающим
ся и одновременно поступательно пере
мещаемым винтом при неподвижной 
гайке (простые домкраты, рис. 15.3), а 
также с вращающейся гайкой и посту
пательно перемещаемым винтом.

Для очень медленных перемеще
ний применяют винты с дифференци
альной резьбой (рис. 15.4), т. е. с дву
мя резьбами одного направления, но с
разными шагами —  Р\ и Р2. При по
вороте винта 1 на один оборот по
движный узел 2 перемещается на ве
личину, равную разности шагов резьб, 
которая может быть очень малой. Рис. 15.3. Винтовой домкрат
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1 2

Рис. 15.4. Передача винт-гайка дифференциального типа

Рис. 15.5. Передачи винт-гайка скольжения

Простые гайки скольжения выполняют в форме втулок с 
фланцем (рис. 15.5, а) при действии нагрузки в одном направлении 
и с дополнительным резьбовым креплением с торца (рис. 15.5, б), 
если нагрузка двусторонняя.

Для точных перемещений узлов в обоих направлениях гайки 
изготовляют составными из двух половин (полугаек). Полугайки 
при регулировании смещаются одна относительно другой в осевом 
направлении (рис. 15.5, в), выбирая зазоры между витками резьбы 
винта и гайки.

347



Глава 15. Передача винт-гайка

Зависимость скорости поступательного перемещения V (м/с) 
одного элемента пары винт-гайка от частоты вращения п (мин ') 
другого может быть представлена в виде

60-1000’

где z — число заходов винта; Р  — шаг резьбы, мм.
При числе заходов г больше двух пара винт-гайка может быть 

использована в механизмах с обратимым движением, т. е. для пре
образования поступательного движения во вращательное.

Важной характеристикой передачи винт-гайка является ее КПД, 
который определяют по отношению работы, затраченной на поворот 
гайки относительно винта без учета сил трения 7̂ '(3, к работе гайки
на том же перемещении, но с учетом сил трения 7̂ ,(3, где Р —  угол
поворота гайки. Считая перемещение в обоих случаях одинаковым, 
КПД можно вычислить через соотношение соответствующих вра
щающих моментов:

Подставив в это уравнение момент завинчивания без учета сил 
трения (ср' = 0) Гр = 0,5Fí/2 tgv)/ и с учетом сил трения в резьбе,
равный Тр = 0,5Г7/2 tg(v|/ + ср') (см. формулу (2.3)), получим

tg(У + Ф')
(15.1)

Формула (15.1) показывает, что г\ передачи винт-гайка сколь
жения возрастает при увеличении угла подъема \|/, что обеспечива
ется при использовании многозаходных резьб. В этом случае хо
довая резьба может быть несамотормозящейся и использоваться не 
только для преобразования вращательного движения в поступа
тельное, но и наоборот. Это становится возможным, если угол 
подъема \|/ больше угла трения ср'.

Основной причиной отказа передач винт-гайка является износ 
витков резьбы. Для обеспечения необходимого сопротивления из
нашиванию передачи следует ограничить давление в резьбе р :
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И
К(12Н\г *[Р1

где И — осевая сила, действующая на винт; с12 —  средний диаметр 
резьбы; Н\ —  рабочая высота профиля; г — число витков резьбы 
на высоте гайки Н Г.

Выразив Н\ и г через Р {Н ] =\|//,Р и г = Н Т/Р )  и введя обо
значение \|1Н = Нг/с1 2 , получим

Р  ____________________________________

т^2
Отсюда средний диаметр резьбы

Р

ЩьУн[Р]
(15.2)

Для трапецеидальной резьбы коэффициент \|/д равен 0,5, для 
упорной — 0,75.

Значения \|/я  выбирают обычно в пределах 1,2...2,5, большие
значения —  для резьб меньших диаметров.

Допускаемое давление [/?] зависит от большого числа факто
ров: материала гайки и винта, их механических и физико-химических 
свойств, шероховатости поверхностей, вида покрытия, типа сма
зочного материала. Характеристики смазочного материала самым 
существенным образом влияют на эксплуатационные характери
стики и надежность передач винт-гайка.

К сожалению, из-за недостатка экспериментальных данных 
учесть перечисленные факторы при расчете передач винт-гайка в 
настоящее время не представляется возможным. Допускаемое давле
ние [р\ условно определяют только в зависимости от термообработки 
винта, обычно изготовленного из стали, и материала гайки. В частно
сти, для пар закаленная сталь-бронза [р\ = 10... 15 МПа, незакаленная 
сталь-бронза — 7.. .8 МПа, незакаленная сталь-чугун — 5 МПа.

После определения диаметра с12 по формуле (15.2) находят 
ближайшую стандартную резьбу с диаметром <12 ст ^  ¿2 .

При проектировании механизмов, в которых обратимое дви
жение должно быть исключено, например в домкратах, проводят
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расчет, подтверждающий выполнение условия самоторможения 
(см. п. 2.4).

Короткие винты проверяют на прочность по сжатию (растя
жению) и кручению, а длинные —  дополнительно на устойчивость 
при продольном изгибе.

Условие устойчивости винта по Эйлеру проверяют по крити
ческой силе

> /+

Здесь Е  —  модуль упругости материала винта; А — приведенный 
осевой момент инерции сечения винта, учитывающий повышение 
жесткости за счет витков резьбы,

тк!з4 (
" б 4 \

0,4 + 0,6
(1Ъ у

где с1, йз —  наружный и внутренний диаметры резьбы винта; 5 = 
= 3...4 — коэффициент запаса; ц/ — приведенная длина (р. — коэф
фициент приведенной длины винта, учитывающий способ закрепле
ния винта).

Формула Эйлера применима при р/>100г, где г = л /// Дз —
радиус инерции сечения винта (Аз — площадь сечения по внут
реннему диаметру резьбы г / з ) .

Винты любой длины можно проверять по объединенному 
условию прочности и устойчивости по формуле

И
<7 = —  < [ст]сжф, (15.3)

А3

где [а ]«  —  допускаемое напряжение на сжатие; ср —  коэффици
ент понижения допускаемого напряжения, который определяют в 
зависимости от гибкости стержня \xlji (нижний ряд значения ср 
относится к сталям повышенного качества):

ц//| 0 30 50 60 70 80 90 100 120 140 160

1.00 0,91 0,86 0,82 0,76 0,70 0,62 0,51 0,37 0,29 0,24 
Ф

1.00 0,91 0,83 0,79 0,72 0.65 0,55 0,43 0,30 0,23 0,19
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Сильнонагруженные винты проверяют на прочность по экви
валентному напряжению

где Т  —  момент, скручивающий винт; РГз —  момент сопротивления 
кручению сечения винта по диаметру резьбы ¿/3.

Передачи винт-гайка качения применяют в механизмах точ
ных перемещений, в следящих системах и ответственных силовых 
передачах. Их преимуществами являются сравнительно высокий 
КПД, высокая жесткость (с предварительным натягом полугаек), 
малый износ по сравнению с передачами скольжения.

Основное применение имеют шариковинтовые передачи 
(ШВП) (рис. 15.6). Они состоят из винта и гайки со специальной 
резьбой (рис. 15.7), в которой располагаются шарики. Обычно шари-

Рис. 15.6. Шариковая пара винт-гайка с пакетом регулировочных про
кладок:
1 — полугайка; 2 — винт

ки перемещаются по замкнутой траектории, образуемой канавкой в 
пределах одного витка резьбы (рис. 15.8). Для возврата шариков в 
гайке выполнены каналы и специальные вкладыши 1.

Для повышения осевой жесткости передачи и точности пози
ционирования гайки предусматривают возможность предваритель
ного натяга путем взаимного смещения полугаек с помощью про
кладок (см. рис. 15.6) либо путем взаимного поворота полугаек с их 
последующей фиксацией. При использовании профиля «стрельча
тая арка» (рис. 15.7, б) предварительный натяг обеспечивают под
бором диаметра шариков.
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а
Рис. 15.7. Профили резьбы: 
а — полукруглый; б — «стрельчатая арка»

Рис. 15.8. Устройство возврата шариков

В качестве материалов для винтов и гаек используют легиро
ванные стали (18ХГТ, ХВГ и др.), которые после химико-терми
ческой обработки достигают твердости 60 НЯС.

К основным критериям работоспособности ШВП можно от
нести: ^сопротивление контактной усталости и контактную ста
тическую прочность рабочих поверхностей; 2) износостойкость 
резьб и шариков; 3) осевую жесткость; 4) КПД.

Для проверки ШВП по критерию контактной усталости 
проводят расчет с использованием зависимости, связывающей ре
сурс Ь (в миллионах оборотов винта) с осевой нагрузкой F :

г С. \ 3
ас

I F /
9

где Сас = СаКрКаКт —  расчетная динамическая грузоподъем
ность (Са —  динамическая грузоподъемность (табл. 15.1); Кр —  ко-
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эффициент вероятности безотказной работы; = 0 ,8_1,0 —  ко
эффициент точности передачи (возрастает с повышением точно
сти); Кт —  коэффициент качества выплавки сталей (обычно 
К т = 1, а для сталей электрошлаковой и вакуумной выплавки Кт 
соответственно принимают равным 1,4 и 1,7)).

Таблица 15.1

Параметры шариковых передач винт-гайка

Средний
диаметр
Ор№, мм

Шаг 
резьбы 
Р, мм

Диаметр
шарика
Д р, мм

Грузоподъемность, Н
статическая

С0а
динамичес

кая Са
25 5 3 28 100 16 580
32 5 3 37 500 17 710
40 5 3 49 400 19 170
40 6 3,5 56 400 23 700
40 10 6 85 900 54 700
50 5 3 62 800 20 640
50 10 6 112 500 57 750
50 12 7 119 900 65 400
63 10 6 149 700 62 030
80 10 6 197 700 66 880
80 20 10 297 600 143 400
100 10 6 251 100 71 840
100 20 10 386 400 151 800

Зависимость коэффициента Кр от вероятности безотказной ра
боты приведена ниже:

Вероятность безотказной работы......  90 95 99 99,5 99,9
Коэффициент К р ................................. 1,0, 85 0,57 0,46 0,25

При использовании сталей твердостью ниже 60 НЯС расчет
ная динамическая грузоподъемность значительно снижается, со
ставляя при твердости 50 НЯС половину, а при 35 НЯС — лишь 
20 % значений, приведенных в табл. 15.1.

Контактная статическая прочность обеспечивается, если 
наибольшая осевая нагрузка Г,шх не превышает статическую гру
зоподъемность Со«, т. е.
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Рис. 15.9. Планетарный роликовинтовой механизм (ПРВМ)

± шах — а  •

Планетарный роликовинтовой механизм (ПРВМ) (рис. 15.9) со
стоит из винта 1, резьбовых роликов 4, совершающих планетарные 
движения, и гайки 3. Ролики зацепляются резьбой с винтом и гайкой. 
На каждом конце ролика выполнены зубчатые венцы 2, каждый из 
которых входит в зацепление с внутренними зубчатыми венцами 5, 
установленными на обоих торцах гайки. Гайка и винт имеют много- 
заходную резьбу, ролики —  однозаходную. Углы подъема витков 
резьбы на гайке и роликах одинаковы по значению и направлению. 
Для этого резьба гайки имеет число заходов, равное отношению 
средних диаметров с12 резьбы гайки и роликов. В совокупности с зуб
чатым зацеплением это исключает осевое перемещение роликов от
носительно гайки при их вращении вокруг собственной оси.

Ролики установлены в двух сепараторах 6, расположенных на 
торцах гайки. Угол подъема резьбы винта по среднему диаметру 
может отличаться от угла подъема резьбы гайки и роликов. При 
этом направление витков резьбы винта может быть как одинаковым 
с резьбой роликов в зоне сопряжения резьб, так и противополож
ным. В обоих случаях витки резьбы роликов беспрепятственно вхо
дят во впадины между витками резьбы винта, обеспечивая сопря
жение резьб.

К преимуществам ПРВМ по сравнению с ШВП следует отнести 
высокую плавность и быстроходность благодаря отсутствию канала
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возврата, а также более высокие нагрузочную способность и жест
кость.

Основным недостатком механизма, затрудняющим его широ
кое использование, являются технологические трудности при из
готовлении резьбовых элементов передачи.

В качестве основных расчетных критериев при проектирова
нии ПРВМ используют сопротивление изнашиванию.

Пример. Рассчитать винтовой домкрат (см. рис. 15.3) грузоподъемно
стью F  = 20000 Н. Высота подъема груза /„=600 мм. Материал винта —
сталь 45 (нормализация, от = 270 МПа), гайки — бронза БрА9ЖЗЛ. Резьба
винтовой пары трапецеидальная, не допускающая самопроизвольного дви
жения вниз. Коронка домкрата установлена на упорном шарикоподшипнике, 
трением в котором можно пренебречь.

Решение. 1.Из условия износостойкости резьбы по формуле (15.2) 
определяем средний диаметр резьбы винта:

F
Л1|//,Ч/Я[р]

20000
3,14-0,5-1,8-7

31,8 мм.

Коэффициент высоты гайки фя принимаем равным 1,8, допускаемое 
давление [/?] = 7 МПа. По ГОСТ 24738-81 выбираем резьбу с наружным
диаметром ¿/ = 36 мм и предпочтительным шагом Р - 6  мм. Для этой
резьбы средний диаметр ¿/2 — 33 мм и внутренний диаметр ¿/3 = 29 мм.

2. Возможность применения выбранного шага проверяем по усло
вию самоторможения ф < ср':

V = arct8 — Г  =  arctB ,  ЛЛ „  =3,31°, 
n d  2 3,14*33

где \|/ — угол подъема винтовой линии по среднему диаметру. 
Приведенный угол трения ф' = апЛ£/', тогда

cos 15°

Для смазанных поверхностей пары сталь-бронза принимаем 
У = 0,1. Находим ф' = 5,71°.

Условие самоторможения выполняется.
3. Проверяем винт на прочность.
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Глава 15. Передача винт-гайка

Винт на участке между коронкой и гайкой нагружен напряжениями 
сжатия от силы Г  и кручения от момента в резьбе Тр:

4И о = -----
кд з2

т -

4-20000 
3,14-292 
5,24-104 
0,2-293

= 30,3 МПа;

МПа;

Тр = 0, 57ч/2 (\|/ + ф') =  0,5 • 20 000 • 3 3 • (3,310 + 5,71 °) =

= 5,24-104 Н-мм.
Эквивалентные напряжения определяем по формуле

а Е =  -ч/а2 + 3 т 2 < [а ]; 

а Е  = л/30,32 +3-10,72 =35,5 МПа;

[ст] = ^  = —  = 90 МПа.
£ 3

С учетом возможной трехкратной нагрузки принимаем Б = 3.
Условие прочности выполняется.
4. Проверяем винт на устойчивость. В формуле (15.3) напряжение 

сжатия ст = 30,3 МПа. Определяем гибкость ц//г. При Нг/А2< 2 и сво
бодном опирании груза на торец винта принимаем коэффициент приве
денной длины винта ц = 1.

В предположении, что упругий поворот винта в гайке происходит 
относительно средней ее части, расчетная длина

/ = /н + 0,5у#£/2 = 600 + 0,5-1,8-33 = 630 мм.
Радиус инерции

где

7 = пс!з

~ 6 4
0,4 + 0,6 с! л

к

¿ = м Щ ,

3,14-294 
64

36N
0,4 + 0,6— =3,97-104 мм4, 

29 )
А тт</з2 ЗД4-292 ,Аз = ------= ------------= 660,2 мм4,

следовательно,

/ = 3,97 -104 = 7,75 мм.
660,2

После подстановки находим отношение
ц /_ Ь 6 3 0 _  ^
I 7,75

Коэффициент понижения допускаемого напряжения ср = 0,7 (см. фор
мулу (15.3)). Условие устойчивости выполняется, так как 30,3 < 90 • 0,7.



Гл а ва  16 
ВАЛЫ И ОСИ

16Л. Общие сведения

Вращающиеся детали, такие как зубчатые колеса, шкивы, 
звездочки, блоки, муфты, удерживаются в пространстве с помо
щью валов и осей.

Валы и оси обычно имеют форму тел вращения. Валы вращают
ся и передают вращающий момент.

Оси не передают вращающий момент и могут либо вращаться, 
либо не вращаться. На неподвижных осях вращающиеся детали 
устанавливают на подшипниках.

По форме геометрической оси валы подразделяют на прямые 
(рис. 16.1, а-д) и коленчатые (рис. 16.1, е). Последние применяют 
для преобразования возвратно-поступательного движения (порш
ней) во вращательное (коленчатого вала), и наоборот. Применяют 
гибкие валы с легко изменяемой формой оси вращения. Их ис
пользуют в зубоврачебных бормашинах и т. п.

Коленчатые, гибкие, а также кулачковые валы относятся к 
специальным и не изучаются в настоящем курсе.

16.2. Конструкции и материалы

В данном разделе рассмотрены только прямые валы и оси, полу
чившие наибольшее распространение. По конструкции они могут 
быть постоянного диаметра (см. рис. 16.1, а) или ступенчатыми (см. 
рис. 16.1, б-д). Чаще всего валы и оси выполняют ступенчатыми, хо
тя валы и оси постоянного сечения более просты в изготовлении.

Форма валов и осей по длине зависит от распределения дей
ствующих сил и моментов, технологии изготовления и условий 
сборки. Эпюры изгибающих моментов и поперечных сил по длине 
валов и осей, как правило, не постоянны; вращающий момент
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Рис. 16.1. Основные типы валов и осей

обычно передается не по всей длине вала. По условиям равно- 
прочности и технологичности целесообразно конструировать валы 
и оси ступенчатыми, близкими по форме к балкам равного сопро
тивления (форма балки равного сопротивления показана штрихо
вой линией на рис. 16.1, б).

В поперечном сечении валы и оси могут быть сплошными 
(рис. 16.2, а), полыми (рис. 16.2, б), со шпоночными (рис. 16.2, в) или 
шлицевыми (рис. 16.2, г) канавками.

Применение полых валов и осей позволяет существенно сни
зить массу. Например, при равной прочности сплошного и полого 
валов с отношением диаметра отверстия к наружному диаметру 
0,75 масса полого вала почти в 1,5 раза меньше [43].
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16.2. Конструкции и материалы

Рис. 16.2. Формы поперечного сечения валов и осей

Рис. 16.3. Цапфы валов и осей под подшипники скольжения

Концевые опорные участки валов и осей называют цапфами 
(шипами). Цапфы валов и осей, когда в опорах установлены подшип
ники скольжения, выполняют цилиндрическими (рис. 16.3, а и б) или 
коническими (рис. 16.3, в). В большинстве случаев цапфы валов и 
осей для подшипников скольжения имеют цилиндрическую форму с 
закругленным переходом (галтелью) и заплечиком (буртиком) для 
односторонней фиксации в осевом направлении (см. рис. 16.3, а). 
В случае необходимости двусторонней осевой фиксации вала (оси) 
в одной опоре цапфа снабжается дополнительным буртиком (см. 
рис. 16.3, б).

Цапфы валов и осей для подшипников качения выполняют ци
линдрическими с заплечиком, служащим для односторонней фикса
ции в осевом направлении (рис. 16.4, а). Для двусторонней фиксации 
внутреннего кольца подшипника дополнительно предусматривают 
гайки (рис. 16.4, б), стопорные пружинные кольца (рис. 16.4, е) и др.

Участки валов и осей под посадку ступиц деталей, насаживае
мых на валы и оси, выполняют цилиндрическими или коническими. 
Чаще применяют цилиндрические посадочные поверхности как бо
лее технологичные. Конические посадочные поверхности, как пра
вило, применяют для концевых участков валов.

Большое влияние на прочность, сопротивление усталости, 
надежность валов и осей оказывает форма переходных участков 
между соседними ступенями разных диаметров. Галтели должны
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Рис. 16.4. Цапфы валов и осей под подшипники качения

Рис. 16.5. Переходные участки валов и осей

иметь максимально возможные радиусы закруглений. Наиболее рас
пространенная форма перехода —  галтели постоянного радиуса 
(рис. 16.5, а и б); желательно, чтобы радиус закругления Я был боль
ше 0,1й? (с/ —  диаметр вала). В особых случаях применяют галтели 
переменного радиуса кривизны р (рис. 16.5, в). Правильным подбо
ром кривизны галтели можно существенно снизить концентрацию 
напряжений и повысить несущую способность валов и осей. Сниже
нию концентрации напряжений способствует также применение раз
грузочных выточек (см. рис. 16.5, а). Технологическую канавку 
(рис. 16.5,г) шириной 3...5 мм и глубиной 0,25...0,50 мм для выхода 
обрабатывающего инструмента, например шлифовального круга, 
применяют в случае, когда определяющей является не сопротивление 
усталости, а жесткость валов.

Наряду с концентрацией напряжений, вызванной конфигура
цией деталей, на сопротивление усталости влияет качество по
верхностного слоя (микрогеометрия) и структура поверхностного 
слоя. Повышения предела выносливости достигают упрочнением 
материала валов и осей термической или химико-термической 
обработкой, обкаткой роликами, обдувкой дробью, а также шли
фованием и полированием [17, 22].
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Рис. 16.6. Способы восприятия осевых нагрузок и осевого крепления 
деталей на валах и осях

Значительные осевые нагрузки на валы передаются упором 
деталей в заплечики (рис. 16.6, а) или посадкой деталей с натягом 
(рис. 16.6,6), средние нагрузки —  гайками (см. рис. 16.6, в) или 
штифтами (рис. 16.6, г), легкие нагрузки — стопорными винтами 
(рис. 16.6, д), стопорными пружинными кольцами (рис. 16.6, ё) и др.

Основными материалами для изготовления валов и осей служат 
углеродистые и легированные стали. Для осей и валов, диаметры 
которых определяются, в основном, жесткостью, применяют угле
родистые конструкционные стали Ст4, Ст5 без термообработки. 
В ответственных и тяжело нагруженных конструкциях (когда кри
терием работоспособности является прочность) используют терми
чески обрабатываемые среднеуглеродистые и легированные стали 
40, 45, 40Х, 40ХН, 40ХН2МА, 30ХГТ, 30ХГСА и др. Валы из этих 
сталей в зависимости от решаемых задач подвергают улучшению 
(закалке с высоким отпуском) или поверхностной закалке (нагрев 
ТВЧ) с низким отпуском.

Быстроходные валы на опорах скольжения должны иметь 
весьма высокую твердость поверхности цапф; для этого их изго
товляют из цементуемых сталей 20Х, 12ХНЗА, 18ХГТ или азоти
руемых сталей типа 38Х2МЮА.
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Для изготовления валов, работающих в коррозионной среде, 
применяют коррозионно-стойкие стали и титановые сплавы.

Гладкие стальные валы и оси диаметром до 150 мм обычно изго
товляют из проката, валы большего диаметра и сложной формы — 
из поковок. Полые валы целесообразно изготовлять из стандартных 
стальных труб или специально заказываемого недоката труб (с утол
щенными стенками).

Валы и оси обычно подвергают токарной обработке в центрах и 
последующему шлифованию посадочных поверхностей (цапф, шеек) 
или шлифованию всей поверхности (высоконапряженные валы).

В последнее время появилась конструкция полых валов из 
композиционных материалов, получаемых намоткой.

Основными критериями работоспособности валов и осей яв
ляются прочность, жесткость и виброустойчивость.

16.3. Расчеты валов и осей на прочность

Конструирование и расчеты на прочность валов и осей нераз
рывно связаны. При разработке конструкции валов и осей приме
няют метод последовательных приближений. Первым шагом (эта
пом) являются определение по простейшим эмпирическим зави
симостям предварительных, ориентировочных значений диаметров 
валов и разработка первого варианта конструкции механизма (эс
кизный проект) [1]. На втором этапе составляют расчетную схему. 
Далее проводят проверочный (уточненный) расчет на сопротивле
ние усталости и доводят конструкцию вала (оси). На последнем эта
пе, по мере необходимости, выполняют расчеты на жесткость и 
виброустойчивость и разрабатывают окончательный вариант кон
струкции вала (оси) — технический проект, отвечающий всем кри
териям работоспособности.

Нагрузки и расчетные схемы. На валы и оси при эксплуата
ции действуют нагрузки в виде сосредоточенных и распределен
ных сил (радиальных и осевых), а также изгибающих моментов; на 
валы также действуют крутящие моменты.

Крутящий момент Мк (внутренний силовой фактор) в расчет
ном сечении вала равен вращающему моменту Т (внешней нагруз
ке на вал). Эти нагрузки могут быть постоянными или переменными.

По чертежу (эскизу) вала (оси) составляют расчетную схему 
(расчетную модель), в которой валы и оси приближенно рассматри
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вают как балки на шарнирных опорах, к которым прикладывают 
внешние силы и моменты, приводя их действие к двум взаимно 
перпендикулярным плоскостям — горизонтальной и вертикальной.

Напомним, что в расчетных схемах используют три типа опор: 
шарнирно-неподвижную, шарнирно-подвижную и защемление, или 
заделку. Защемление иногда применяют в опорах неподвижных 
осей. Подшипники, одновременно воспринимающие осевые и ради
альные силы, приближенно считают шарнирно-неподвижными опо
рами, а подшипники, воспринимающие только радиальные силы, — 
шарнирно-подвижными.

При использовании радиального подшипника качения заме
няющую его шарнирную опору располагают на середине ширины 
подшипника (рис. 16.7, а). Для радиально-упорного подшипника 
качения шарнир размещают на пересечении оси вала с нормалью, 
проведенной через середину контактных площадок тел качения с 
дорожкой качения наружного кольца подшипника; расстояние а 
между шарниром и торцом подшипника (рис. 16.7, б, в) может 
быть определено графически или аналитически [10]. Если в одной 
опоре предусматривают два подшипника качения, то шарнир раз
мещают согласно рис. 16.7, г.

Для валов и осей, опирающихся на подшипники скольжения 
длиной /, шарнир располагают согласно рис. 16.7, д.

Рис. 16.7. Расчетные схемы валов и осей
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Нагрузки от зубчатых колес, шкивов, звездочек передаются на 
валы (оси) по поверхности контакта и являются распределенными 
(рис. 16.7, е и ж). В расчетных схемах эти нагрузки для упрощения 
заменяют сосредоточенными силами, приложенными в середине ши
рины ступицы, а сечение вала (оси) в этом месте принимают за рас
четное (см. рис. 16.7, ё).

Предварительное определение диаметра вала. Диаметр вала 
(оси) предварительно оценивают с помощью эмпирических зависи
мостей, исходя из опыта проектирования подобных машин. Напри
мер, диаметр ведомого вала ступени цилиндрического зубчатого 
редуктора приближенно принимают равным 0,35...0,40 межосевого 
расстояния.

При отсутствии надежных эмпирических зависимостей для 
оценки диаметра вала используют приближенный расчет на кру
чение при пониженных допускаемых напряжениях:

Г-103
0,2[т] 9

где Г — вращающий (крутящий) момент, Н • м; [т] —  допускае
мые напряжения при кручении, [т]«15...30 МПа.

Диаметр с1 вала можно приближенно определить, ориенти
руясь на диаметр уже рассчитанного вала, с которым он соединя
ется муфтой. Если вал соединен с валом электродвигателя, то его 
диаметр принимают близким к диаметру вала электродвигателя: 
с1 « (0,8...1,2)б?эд.

Расчет валов (осей) на статическую прочность. Проверку 
статической прочности выполняют при условии отсутствия пла
стических деформаций, т. е. обеспечивают требуемый запас проч
ности по отношению к пределу текучести материала вала (оси). На 
статическую прочность валы (оси) рассчитывают по наибольшей 
кратковременной нагрузке, повторяемость которой мала и не мо
жет вызвать усталостного разрушения (например, нагрузка в пери
од пуска машины).

Составляют расчетную схему, по которой определяют реакции 
в опорах в горизонтальной и вертикальной плоскостях. В этих же 
плоскостях строят эпюры поперечных сил и изгибающих момен
тов, отдельно строят эпюры крутящего момента и осевых сил. По
скольку валы работают в условиях изгиба и кручения, а напряже
ния от осевых сил малы, эквивалентное напряжение в опасной
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точке сечения вала, согласно энергетической теории прочности, 
определяют по формуле

^экв —" \ / + Зт£ . (16.1)
Здесь а и = М и/ Г и, тк = Г/Жк — соответственно наибольшие на
пряжения в расчетном сечении вала от изгиба моментом М И и кру
чения моментом Т (1РИ, УРК —  осевой и полярный моменты сопро
тивления сечения вала (табл. 16.1); М н —  суммарный изгибающий 
момент, который получают геометрическим сложением моментов, 
действующих в горизонтальной и вертикальной плоскостях).

Таблица 16.1
Моменты сопротивления сечений валов

Форма сечения 
Круглое

Кольцевое

Со шпоночной 
канавкой

Со шлицами

Момент сопротивления

£ = К  =21К„

ш!ъ Ьк{1с1 - К)2
3 2  Ш
пс!3 М(2й?-/г)

Жк ~  16  Ш

1
з ю

[ т /4-6г(£>-<0(О + <02];
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Поскольку для сплошного круглого сечения вала диаметром с1 
РГК =21¥н и ЖИ = 7и/3/32 , представим (16.1) в виде

стзкв + 0,75Т2. (16.2)
па

Коэффициент запаса прочности для валов по пределу текучести 
5т = а т/сгэкв обычно принимают равным 1,3... 1,8; сгэкв вычисляют в
опасном сечении по формуле (16.1) или (16.2); стт принимают по 
справочникам или табл. 16.2. Опасное сечение определяют по эпю
рам моментов и размерам сечений вала; в случаях, когда максимум 
изгибающего момента и минимум диаметра вала расположены в раз
ных местах, проводят расчеты для двух сечений или более.

Таблица 16.2
Механические характеристики основных материалов

Сталь
Диаметр 

заготовки, 
мм, не более

Твердость
НВ,

не менее

-̂1 V« Ут
МПа

Ст5 Не ограничен 190 520 280 220 130 0 0
45 Не ограничен 200 560 280 250 150 0 0

120 240 800 550 350 210 0,1 0
80 270 900 650 380 230 0,1 0,05

40Х Не ограничен 200 730 500 320 200 0,1 0,05
200 240 800 650 360 210 0,1 0,05
120 270 900 750 410 240 0,1 0,05

20 60 145 400 240 170 100 0 0
20Х 120 197 650 400 300 60 0,05 0
12ХНЗА 120 260 950 700 420 210 0,1 0,05
12Х2Н4А 120 300 1100 850 500 250 0,15 0,1
18ХГТ 60 330 1150 950 520 280 0,15 0,1

Для осей коэффициент запаса прочности по пределу текуче
сти ¿'т = стх/ а и должен быть не менее 1,5; а и определяют в опас
ном сечении по максимальному изгибающему моменту.

Расчет на сопротивление усталости. Опыт эксплуатации по
казывает, что для валов (в меньшей степени для осей) основным 
видом разрушения является усталостное и поэтому расчет на со
противление усталости считают основным. Сопротивление уста
лости валов и осей при регулярных переменных напряжениях, т. е.
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при стационарном нагружении, обеспечивает требуемый запас 
прочности по отношению к пределу выносливости.

По известному номинальному напряжению в опасном сечении 
легко установить случаи, когда условия сопротивления усталости 
заведомо удовлетворяются. Расчет на сопротивление усталости 
проводить нет необходимости, если

стэкв < КдО-1 (16.3)

где а_! —  предел выносливости материала при изгибе со знакопе
ременным симметричным циклом изменения напряжений (см. 
табл. 16.2); — коэффициент влияния абсолютных размеров
(масштабный фактор, см. [1, 31, 33]); Ка —  эффективный коэффици
ент концентрации напряжений в опасном сечении (см. [1, 31, 33]); 
5 — коэффициент запаса прочности по пределу выносливости, вы
бирается в пределах 1,5...2,5.

Если условие (16.3) не выполняется, необходим расчет на уста
лостную прочность. При этом следует прежде всего установить ха
рактер цикла изменения напряжений, т. е. определить постоянные 
составляющие а,„, тт и переменные составляющие а а, та напряжений 
и закон их изменения. Предположительно устанавливают опасные 
сечения, исходя из эпюр моментов, размеров сечений вала (оси) и 
концентраторов напряжений. Обычно в опасных сечениях находятся 
максимумы изгибающих моментов и концентрации напряжений, а 
также минимумы диаметра вала. При расчетах на выносливость учи
тывают влияние вида и характера изменения напряжений, механиче
ские характеристики материала (см. табл. 16.2), размеры, форму и 
состояние поверхности вала (микрогеометрию и структуру).

Постоянные по значению и направлению в пространстве силы 
вызывают во вращающихся валах и осях циклические (перемен
ные) напряжения изгиба, изменяющиеся по симметричному циклу 
с амплитудой а а и средним напряжением (постоянной составляю
щей) о т:

В расчетах валов нереверсивных передач условно принимают, 
что вращающий момент и напряжения от кручения изменяются по
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отнулевому (пульсирующему) циклу; при этом амплитуду та и 
среднее напряжение тт определяют по формулам

В этом случае изгибающий Ми и вращающий Т моменты рассчи
тывают при действии наибольшей длительной нагрузки, из расчета 
исключают кратковременные перегрузки, которые не могут вы
звать усталостные разрушения.

Для каждого из установленных предположительно опасных 
сечений определяют коэффициент запаса прочности по пределу вы
носливости по формуле (16.4) и сравнивают с допускаемым значе
нием; запас сопротивления усталости считают достаточным, если

1,5...2,5 ; большие запасы сопротивления усталости принимают 
для ответственных конструкций и при менее достоверных сведе
ниях о нагруженности вала (оси) и механических свойствах мате
риалов:

(16.4)

Здесь 5а , —  коэффициенты запаса прочности соответственно по
нормальным и касательным напряжениям,

Т-1

•^игдТа +  Н^тТ/я

(16.5)

(16.6)

где а_ 1, т_1 —  пределы выносливости материала (см. табл. 16.2, а
также [4-6]), полученные при испытании гладких стандартных 
образцов малых диаметров соответственно при изгибе и кручении 
с симметричным знакопеременным стационарным циклом, когда 
амплитуда напряжений постоянна, а средние напряжения равны 
нулю; Кад, Кхд — суммарные коэффициенты, учитывающие влия
ние всех факторов на сопротивление усталости соответственно при 
изгибе и кручении:

К а/ К аа+КР - 1
9

К , / К Л + К Р -1
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(Ка, Кх —  эффективные коэффициенты концентрации напряжений 
(отношение предела выносливости, полученного в результате ис
пытаний гладких образцов, к пределу выносливости, полученного 
на образцах с концентратором напряжений) соответственно при 
изгибе и кручении [1, 1 0 ,  3 1 ,  3 3 ] ;  Кс/ — коэффициент влияния аб
солютных размеров поперечного сечения —  масштабный фактор 
(отношение предела выносливости образцов и деталей реальных 
размеров к пределу выносливости, полученному при испытаниях 
стандартных образцов малых диаметров) [1, 31]; Кр — коэффици
ент влияния шероховатости поверхности [10, 31]; К у — коэффици
ент влияния упрочнения, вводимый для валов и осей с поверх
ностным упрочнением (закалка ТВЧ, цементация, азотирование и 
т. п.) [21, 31, 33]); у а, V)/х —  коэффициенты чувствительности ма
териала к асимметрии цикла напряжении соответственно при из
гибе и кручении (см. табл. 16.2).

Если вал (ось) работает при нестационарных нагрузках, т. е. 
значения сил и моментов изменяются во времени, то расчет ведут 
по эквивалентному напряжению

где Ив — число циклов, соответствующее точке перегиба кривой 
усталости (точка перехода наклонной ветви кривой в горизон
тальный участок), которое приближенно принимают равным 
(3... 6) • 10 для валов небольших сечений и 10 для валов больших 
сечений; т — показатель степени кривой усталости при изгибе 
(для валов и осей из легированных сталей т — 9, из углеродистых 
сталей т = 6); я, —  общее число циклов нагружения при уровне 
напряжений о, (ступень нагружения); / —  номер ступени нагруже
ния; п — общее число ступеней нагружения. По эквивалентному 
напряжению, найденному по формуле (16.7), проверяют запас со
противления усталости, пользуясь формулами расчета на сопро
тивление усталости (16.4)-(16.6).

Если по расчету ое окажется больше уровня напряжений а, тах 
для ступени с максимальными нагрузками, это означает, что вал 
(ось) работает в зоне горизонтального участка кривой усталости и 
при расчете в качестве о Е следует принять а, тах.

При нестационарном нагружении эквивалентные касательные 
напряжения те находят аналогично тому, как определяют <3р.

(16.7)
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При известных значениях <5е коэффициент запаса прочности 
по пределу выносливости находят обычным методом (см. формулу

Уточненные методики расчета валов (осей) на прочность при 
переменных циклических нагрузках, изменяющихся произвольно, 
а также вероятностные расчеты на прочность, которые становятся 
весьма актуальными в связи со случайным характером действую
щих нагрузок, и характеристик сопротивления усталости матери
алов, изложены в работах [17, 33].

Упругие деформации валов (осей) неблагоприятно влияют на 
работу связанных с ними соединений (шлицевых, шпоночных и 
пр.), подшипников, зубчатых передач и других деталей и узлов.

При проектировании валов (осей) следует определить прогибы 
и углы поворота характерных сечений, например в опорах вала, 
местах установки зубчатых колес, и сравнить их с допускаемыми. 
Прогибы и углы поворота вычисляют, используя интеграл Мора 
или правило Верещагина; в табл. 16.3 приведены формулы для 
определения углов поворота 0 сечений и прогибов 8 оси двух
опорного вала постоянного сечения при действии сил в зубчатом 
зацеплении /у, Т7,, Ра и консольной силы Гк от муфты.

Суммарный угол поворота сечения вала на опоре А (см. 
табл. 16.3) от сил зацепления

Суммарный прогиб точки В оси вала от тех же сил вычисляют 
по формуле

где 0л/, влг, 0/1а —  углы поворота сечения вала на опоре А соответ
ственно от сил Т7,, Т7,., Га\ Ьщ, Ъвг, §ва — прогибы (радиальные сме
щения) точки В оси вала соответственно от сил Т7,, Т7,., Т7,. Аналогич
но определяют угол поворота сечения вала на опоре С.

Общие суммарные углы поворота сечений и прогибов оси вала 
получают суммированием соответствующих перемещений от сил в 
зацеплении и от консольной силы.

(16.4)).

16.4. Расчеты валов и осей на жесткость
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Таблица 16.3
Формулы для определения углов поворота 0 сечений 

и прогибов 5 оси двухопорного вала
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Допускаемые перемещения 0 (рад) колец вала в опорах в за
висимости от типа подшипников качения, установленных в опо
рах, приведены ниже.

Подшипники качения:
шариковые однорядные....................................... 0,0050
шариковые сферические......................................0,0500
с цилиндрическими роликами............................ 0,0025
с коническими роликами..................................... 0,0016

Подшипники скольжения..........................................0,0010

Допускаемые прогибы осей валов в месте посадки цилиндри
ческих зубчатых колес составляют 0,001т ( т  — модуль зацепления)
и 0,005т для конических, гипоидных и глобоидных передач.

16.5. Расчеты валов на виброустойчивость
Колебания валов с присоединенными деталями и узлами воз

никают под действием внешних периодически изменяющихся 
нагрузок.

Колебания около положения равновесия становятся опасными 
для вала и конструкции в целом, когда частота возмущающей силы 
равна частоте собственных колебаний системы, т. е. когда наступает 
резонанс. При этом существенно возрастают амплитуды колебаний, 
т. е. возрастают и деформации, и напряжения в вале, которые будут 
определяться, в основном, не внешней нагрузкой, а силами инерции 
колеблющихся масс.

Одна из основных задач расчета на колебания —  определение 
частот собственных изгибных и крутильных колебаний валов с при
соединенными массами, а также учет частот возмущающих сил и 
моментов, что является задачей курса «Теория механических коле
баний» и здесь не рассматривается.



Г л а в а  17

ПОДШИПНИКИ КАЧЕНИЯ

17.1. Общие сведения

Подшипник — опора или направляющая, которая воспринимает 
нагрузки и допускает относительное перемещение частей механизма 
в требуемом направлении. Основное назначение подшипников — 
поддерживать вращающиеся детали в пространстве, воспринимая 
действующие на них нагрузки.

Подшипники качения (рис. 17.1 и 17.2) обычно состоят из на
ружного и внутреннего колец, тел качения (шариков или роликов) и 
сепаратора, удерживающего тела качения на определенном расстоя
нии друг от друга. Иногда одно или оба кольца могут отсутствовать, 
и тогда тела качения катятся непосредственно по валу или корпусу.

Подшипники качения стандартизованы, они являются основ
ным видом опор валов и осей в машинах. Известны миниатюрные 
подшипники качения с диаметром внутреннего кольца с1 = 0,6 мм 
и с диаметром наружного кольца П -  2 мм, шириной В = 0,8 мм и 
массой 0,015 г, а также особо крупные, у которых соответственно 
¿1= 12 м, £) = 14 м, В = 45 мм и масса 130 т.

а б в г д е

Рис. 17.1. Шарикоподшипники
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Рис. 17.2. Роликоподшипники

Основные преимущества подшипников качения по сравнению 
с подшипниками скольжения: меньшие моменты трения при пус
ке, меньшие осевые габариты, простота обслуживания, малый рас
ход смазочного материала, полная взаимозаменяемость, низкая 
стоимость в связи с массовым производством, часто меньший рас
ход цветных металлов.

К недостаткам подшипников качения относят большие ради
альные габариты; значительные контактные напряжения, ограни
чивающие ресурс; переменную радиальную жесткость по углу по
ворота и повышенный шум из-за циклического перекатывания тел 
качения через нагруженную зону; меньшую способность демпфи
ровать колебания и амортизировать ударные нагрузки; ограничен
ную быстроходность; высокую стоимость подшипников при мелко
серийном производстве.

Классификация и обозначения подшипников. 1. По форме 
тел качения подшипники подразделяют на шариковые (см. 
рис. 17.1) и роликовые (см. рис. 17.2). В зависимости от формы 
ролики могут быть короткими и длинными, цилиндрическими, ко
ническими, бочкообразными, игольчатыми, полыми, витыми и др.

2. По направлению воспринимаемой нагрузки различают под
шипники:

радиальные (см. рис. 17.1, а и в, рис. 17.2, а-в), которые воспри
нимают радиальную или преимущественно радиальную нагрузку; 
подшипники (см. рис. 17.2, а и б), которые не могут воспринимать 
осевые нагрузки; подшипники (см. рис. 17.1, а и в, рис. 17.2, в), кото
рые могут достаточно хорошо работать только с осевой нагрузкой;

радиально-упорные (см. рис. 17.1,6 иг, рис. 17.2,г), предна
значенные для восприятия комбинированной нагрузки (радиальной и 
осевой);
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ш + + + + +

ш + + + + +

упорно-радиальные (см. рис. 17.1, д), служащие для восприя
тия осевой или преимущественно осевой нагрузки;

упорные (см. рис. 17.1, е), предназначенные для восприятия 
только осевой нагрузки.

3. В зависимости от числа рядов тел качения различают под
шипники одно-, двух- и многорядные.

4. По основному конструктивному признаку подшипники под
разделяют на самоустанавливающиеся (сферические), которые до
пускают работу с взаимным перекосом колец до 4° (см. рис. 17.1, в, 
рис. 17.2, в), и несамоустанавливающиеся — все остальные (допуска
емый угол взаимного перекоса осей колец — от 1 до 8');

5. По соотношению габаритных размеров подшипники подраз
деляют на серии. При одном и том же внутреннем посадочном диа
метре подшипники одного типа могут иметь различные наружные 
диаметры и ширину, т. е. различные серии по диаметру и ширине 
(рис. 17.3). В порядке возрастания наруж
ного диаметра установлены следующие 
серии диаметров, обозначаемые цифрами 
О, 8, 9, 1, 7, 2, 3, 4 и 5. Аналогично серии 
ширин (высот для упорных подшипников) 
имеют обозначения 7, 8, 9, 0, 1, 2, 3, 4, 5 
и 6. Таким образом, размерная серия под
шипников —  это сочетания серий диамет
ров и ширин, определяющие его габаритные размеры. С увеличени
ем габаритных размеров растет нагрузочная способность подшип
ника, но снижается предельная частота вращения.

6. Стандартом установлены следующие классы точности под
шипников (в порядке повышения): 8, 7, нормальный, 6Х, 6, 5,4, Т и 2. 
Класс точности определяет точность размеров и формы деталей под
шипников. В зависимости от класса точности и дополнительных тре
бований (к уровню вибрации, к значению радиального зазора, момен
та трения и др.) различают три категории подшипников в порядке 
ослабления требований: А, В и С. Наибольшее распространение 
имеют подшипники нормального класса точности. С повышением 
класса точности существенно возрастает стоимость изготовления 
подшипника. Так, подшипник класса точности 2 примерно в 10 раз 
дороже подшипника нормального класса точности.

7. По специальным требованиям выпускают подшипники теп
лостойкие, высокоскоростные, малошумные, коррозионно-стой
кие, немагнитные, самосмазывающиеся и др.

Рис. 173. Размерные се
рии подшипников качения
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8. По уровню допустимой вибрации различают подшипники с 
нормальным, пониженным и низким уровнем вибрации.

9. По уровню радиальных зазоров различают группы подшипни
ков с нормальными, повышенными или уменьшенными зазорами.

Обозначение подшипника наносят на торцовой поверхности 
колец. Основное обозначение может содержать до семи цифр. При 
отсчете справа налево первые две цифры определяют внутренний 
диаметр подшипника, третья и седьмая цифры — серию по наруж
ному диаметру и ширине, четвертая цифра —  тип, пятая и шестая 
цифры —  конструктивную разновидность. Внутренний диаметр 
подшипника в диапазоне 20...495 мм соответствует последнему 
двузначному числу условного обозначения, умноженному на пять. 
Слева от основного обозначения указывают класс точности под
шипника, если он отличен от нормального. Подшипники, изготов
ленные по специальным техническим требованиям, имеют справа от 
основного обозначения дополнительные знаки в виде букв и цифр. 
Буква А, например, обозначает повышенную грузоподъемность 
подшипника, а буква М — наличие модифицированного контакта.

Характеристики подшипников основных типов. Шарико
подшипники. Шариковый радиальный однорядный подшипник (см. 
рис. 17.1, а) предназначен для восприятия радиальной нагрузки и 
осевой, действующей в обоих направлениях. Сепаратор из двух ча
стей, обычно штампованный, скрепленный заклепками, центрируется 
по телам качения. Более дорогостоящие массивные сепараторы из 
бронзы применяют при повышенных частотах вращения и для круп
ногабаритных подшипников. Некоторые конструкции подшипников 
снабжены встроенными защитными шайбами или специальными 
уплотнениями, расположенными с одной или с обеих сторон под
шипника. Допускаемый угол взаимного перекоса осей колец — до 8'.

Шариковый радиально-упорный подшипник (см. рис. 17.1, б) 
предназначен для восприятия комбинированной нагрузки —  ради
альной и односторонней осевой. Нагрузочная способность этих 
подшипников выше, чем радиальных шариковых, благодаря боль
шему числу тел качения, которое удается разместить в подшипнике 
из-за наличия скоса на наружном или внутреннем кольце. Способ
ность подшипника воспринимать осевую нагрузку зависит от номи
нального угла контакта а  (угол между нормалью к площадке кон
такта наружного кольца с телом качения и плоскостью вращения 
подшипника). С увеличением а  осевая грузоподъемность подшип
ника повышается, а предельная частота вращения и допускаемая 
радиальная нагрузка снижаются. Сепараторы для этих подшипни
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ков выполняют, как правило, массивными. В настоящее время вы
пускают подшипники с номинальными углами контакта 15, 25 и 
36°, которые отличаются наличием скоса на внутреннем кольце и 
центрированием сепаратора по наружному кольцу. Это позволяет 
существенно повысить предельную частоту вращения вследствие 
более благоприятных условий смазывания. Допускаемый угол вза
имного перекоса осей колец до 4.. .6'.

Для восприятия осевых нагрузок в обоих направлениях ради
ально-упорные подшипники сдваивают, устанавливая их на валу по
парно по схеме О (рис. 17.4, а) или X (рис. 17.4,6). При больших 
осевых нагрузках в одном направлении и стесненных радиальных 
размерах, а также для скоростных опор используют последователь
ную установку подшипников по схеме Т («тандем», рис. 17.4, в).

а  а  а  а  а  а

Рис. 17.4. Сдвоенные шариковые радиально-упорные подшипники: 
а — по схеме О; б — по схеме X; <? — по схеме Т

Шариковый радиальный двухрядный сферический подшипник 
(см. рис. 17.1, в) допускает работу в условиях взаимных перекосов 
осей колец до 4° благодаря сферической поверхности дорожки 
качения наружного кольца. Подшипник воспринимает осевые си
лы в обоих направлениях. Сепараторы чаще всего штампованные. 
Эти подшипники могут иметь на внутреннем кольце коническое 
отверстие для установки на цилиндрическом валу с помощью ко
нических закрепительных втулок.

Шариковый радиально-упорный подшипник с разъемным 
внутренним кольцом (см. рис. 17.1, г) в зависимости от формы до
рожек качения имеет трех- или четырехточечный контакт шарика 
с кольцами, он предназначен для восприятия радиальной и осевой 
нагрузки в обоих направлениях. Существуют аналогичные под
шипники с разъемным наружным кольцом.
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Шариковый упорно-радиальный подшипник (см. рис. 17.1, д) 
предназначен для восприятия значительной осевой и некоторой 
радиальной нагрузки.

Упорный шариковый одинарный подшипник (см. рис. 17.1, е) 
предназначен для восприятия только осевых нагрузок. Размеры ко
лец различаются: тугое кольцо устанавливают на валу, свободное — 
в корпус. Частота вращения ограничена центробежными силами и 
гироскопическими моментами, действующими на шарики. Для 
восприятия двусторонней осевой нагрузки применяют двойные 
упорные подшипники. Допускаемый угол взаимного перекоса осей 
колец — до 2'.

Роликоподшипники. Роликовый радиальный подшипник с ко
роткими цилиндрическими роликами (см. рис. 17.2, а) предназначен 
для восприятия радиальных нагрузок. Роликоподшипники очень 
чувствительны к относительным перекосам колец. Перекосы вызы
вают концентрацию контактных напряжений на краях роликов (кра
евой эффект). Для снижения концентрации напряжений используют 
подшипники с модифицированным контактом: ролики или дорожки 
качения делают с небольшой выпуклостью (бомбиной), что приво
дит к повышению допускаемого угла взаимного перекоса осей ко
лец от 2 до 6', а ресурса — в 1,5-2,0 раза. Подшипники с бортами на 
обоих кольцах (см. рис. 17.2, б) могут воспринимать осевую нагруз
ку при условии, что она не более 0,2.. .0,4 радиальной в зависимости 
от серии подшипника. Расчеты допускаемых осевых нагрузок, кото
рые в этих подшипниках ограничиваются не контактными напряже
ниями, а силами трения на торцах роликов, приведены в [31]. Сепа
раторы этих подшипников штампованные или массивные.

Роликовый радиальный сферический двухрядный подшипник 
(см. рис. 17.2, в) отличается от радиального сферического двух
рядного шарикоподшипника большей грузоподъемностью, но 
меньшей быстроходностью. Допускаемый угол взаимного переко
са осей колец —  до 4°.

Роликовый радиально-упорный конический подшипник (см. 
рис. 17.2, г) предназначен для восприятия совместно действующих 
радиальной и односторонней осевой нагрузок. Сепаратор стальной 
штампованный или точеный. Обычно угол конуса наружного кольца 
а  = 10... 18°. Подшипники с большими углами конуса (а  = 25...30°) 
применяют только в качестве сдвоенных для восприятия больших 
осевых нагрузок. Нагрузочная способность радиально-упорных ро
ликоподшипников выше, чем радиально-упорных шариковых под
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шипников, но предельная частота и точность вращения ниже. Для 
восприятия значительных нагрузок при стесненных радиальных 
размерах эти подшипники сдваивают по схемам О, X, Т (см. 
рис. 17.4) или используют многорядные конические подшипники.

Игольчатый роликоподшипник (см. рис. 17.2, д) применяют 
при ограниченных радиальных размерах, а также при качательном 
движении. Для повышения нагрузочной способности подшипника 
иглы часто устанавливают без сепаратора, что позволяет увели
чить число игл. Для уменьшения диаметральных размеров широко 
используют игольчатые подшипники без внутреннего кольца. Осе
вые нагрузки эти подшипники не воспринимают.

Роликоподшипники с витыми роликами предназначены для ра
боты при ударных нагрузках и в загрязненной среде, но область их 
применения в связи с низкой нагрузочной способностью сужается.

Материалы деталей подшипников. Детали подшипников ра
ботают в условиях высоких контактных напряжений и поэтому 
должны иметь повышенные прочность и твердость, структурную од
нородность. Кольца и тела качения изготовляют из специальных 
подшипниковых сталей марок ШХ15, ШХ15-Ш, ШХ15-В, ШХ15СГ, 
ШХ15СГ-В, ШХ15СГ-Ш и др. В зависимости от марки стали твер
дость колец и роликов составляет 58...65 БЖ.С, шариков — 63... 
67 НЯС. Для подшипников, работающих при повышенных темпера
турах, твердость ниже. Это связано со специальным отпуском дета
лей при термообработке. При расчетах подшипников из стали марки 
8Х4В9Ф2, сохраняющей твердость 62 НЯС при высоких температу
рах, поправку на влияние температуры не учитывают.

Сепараторы изготовляют из мягкой углеродистой стали. Для 
массивных сепараторов используют бронзы, латуни, алюминиевые 
сплавы, металлокерамику, текстолит, полиамиды и другие пласт
массы.

17.2. Критерии работоспособности
Основной причиной выхода из строя подшипников качения, 

работающих в условиях хорошего смазывания без загрязнений, 
является усталостное выкрашивание рабочих поверхностей колец 
и тел качения. Это связано с циклическим изменением контактных 
напряжений при вращении колец подшипника.

Для подшипников машин, работающих в абразивной среде 
(транспортные, дорожные, строительные, горные и многие другие 
машины), причиной разрушения часто является изнашивание ра
бочей поверхности колец и тел качения.
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Разрушение сепаратора характерно для быстроходных под
шипников, особенно работающих с осевыми нагрузками или с пе
рекосом колец. Из-за неизбежной разноразмерности тел качения 
даже в пределах допуска происходят набегание одной части тел 
качения на сепаратор и отставание другой, что приводит к допол
нительным нагрузкам на сепаратор и его изнашиванию.

При ударах и перегрузках на рабочих поверхностях подшип
ников появляются вмятины, сколы бортов, происходит раскалыва
ние колец и тел качения.

Иногда отказы подшипников качения связаны с повышением 
температуры, которое приводит к потере необходимых свойств сма
зочного материала, структурным изменениям (отпуску) в материале 
колец и тел качения. Для некоторых механизмов (например, в стан
ках) большое значение имеют точность вращения и отсутствие виб
рации в опорах.

В настоящее время в зависимости от условий работы расчет 
(подбор) подшипников качения на заданный ресурс ведут по ди
намической грузоподъемности (критерий усталостного выкраши
вания), по статической грузоподъемности (критерий максималь
ных контактных напряжений), а также проверяют подшипник по 
предельной частоте вращения.

Расчеты по критерию износостойкости вследствие их сложно
сти пока не нашли широкого применения. Подходы к решению 
этой задачи изложены в работе [17].

17.3. Распределение нагрузки между телами качения
(задача Штрибека)

Для определения контактных напряжений в подшипнике каче
ния необходимо знать закон распределения сил между телами ка
чения. При решении этой статически неопределимой задачи пола
гают, что подшипник изготовлен идеально, зазоры, натяги и силы 
трения отсутствуют. Собственными деформациями колец, тел ка
чения, вала и корпуса пренебрегают. Под действием радиальной 
силы /у  тела качения нагружаются неравномерно (рис. 17.5, а).

Из условия равновесия следует, что

Иг =7^ +  27*] с о бу + 27^ сое(2у) + ...+  27^соз(лу), (17.1)

где 7ц> —  сила, действующая на наиболее нагруженное тело каче
ния; у — угол между смежными телами качения.
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Рис. 17.5. К определению наибольшей нагрузки на тело качения:
а — схема распределения сил между телами качения; б — схема перемещения 
точки А на внутреннем кольце в направлении действия нормальной силы

Сближение 8 кольца и тела качения под действием силы Т7 в 
результате контактных деформаций можно определить по форму
лам 8 = с/72/3, 8 = СрР для шарико- и роликоподшипников соот
ветственно, где с, с\ — коэффициенты, зависящие от материала и 
геометрии контактирующих поверхностей.

Из геометрических соотношений (рис. 17.5, 6)
= 80 cos у; 62 = 5 0cos(2y); 

8, = 80cos(/y), у = ^ ,
(17.2)

где Z —  число тел качения; / —  номер тела качения.
Для радиального шарикоподшипника сближения колец в 

направлении действия сил Т7,- соответственно

5o = cF02/3;

82 = cF22/3; ...

5,
(17.3)

Из уравнений (17.2) и (17.3) можно установить, что 

Fx = Fq cos3/2 у; F2 = F0 cos3/2 (2y); . . . ;  Fj = F0 cos3/2 (iy).
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Подставив эти значения в формулу (17.1), получим

1 + 2 ^  сое5/2 (/у) , 
1

где п —  половина числа тел качения в нагруженной зоне (п «Z /4). 
Введя обозначение

1 + 2 ^  соя5/2 (/у)
1

найдем

Расчеты показывают, что значение к мало зависит от Z. 
Например, для радиального шарикоподшипника к «4,37, для ро
ликоподшипника к « 4,06. С учетом влияния зазоров при Z > 8 для 
шарико- и роликоподшипников принимают к — 5.

17.4. Статическая грузоподъемность подшипника

Базовая статическая грузоподъемность подшипников —  это 
такая статическая нагрузка, превышение которой вызывает появ
ление недопустимых остаточных деформаций в деталях подшип
ника. Опыт показал, что при статическом нагружении подшипника, 
т. е. при отсутствии взаимного поворота колец, общая остаточная 
деформация в контактах менее 0,0001 диаметра тела качения не 
влияет на работоспособность подшипника. Поэтому при определе
нии статической грузоподъемности за расчетные напряжения при
нимают максимальные контактные напряжения, которые вызыва
ют общую остаточную деформацию кольца и тела качения в 
наиболее нагруженной зоне, приблизительно равную 0,0001 диа
метра шарика или расчетного диаметра ролика £)„,е. Для кониче
ских роликов Ом  равен среднему диаметру ролика, для бочкооб
разных — наибольшему.

В шарикоподшипниках начальный контакт между шариком и 
кольцами происходит в точке, которая в общем случае под нагрузкой
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превращается в небольшую площадку эллиптической формы. По 
формуле Герца, наибольшее контактное напряжение

где В — коэффициент, зависящий от геометрии контактирующих 
тел; £ 0 — сила, действующая на шарик; Епр = 2Е\Е2!{Е\ + Е2) —
приведенный модуль упругости (£ ь Е2 —  модули упругости мате
риалов контактирующих тел); 1/рпр= Х 1/р , —  сумма главных
кривизн в контакте ( р, —  главные радиусы кривизны).

В роликоподшипниках начальный контакт между роликом и 
кольцами происходит по линии, которая под нагрузкой превраща
ется в площадку, близкую к прямоугольной. Согласно формуле 
Г ерца, наибольшее контактное напряжение

где Lwe —  расчетная длина линии контакта ролика. Расчетные кон
тактные напряжения для шарикоподшипников (кроме сферических) 
составляют 4200 МПа, для роликоподшипников — 4000 МПа, для 
радиальных шариковых сферических двухрядных подшипников — 
4600 МПа.

Приняв данные напряжения за допускаемые, вычисляют базо
вую статическую грузоподъемность подшипника. На основании 
геометрического подобия подшипников одной серии приведенный 
радиус кривизны рпр выражают через диаметр тела качения D w или 
Dwe. Наибольшая сила F0, действующая на тело качения, пропор
циональна силе F,. и обратно пропорциональна числу тел качения Z 
(формула (17.4)). Подставив значения Fq, рПр и с?# = [а]# соответ
ственно в формулы (17.5) и (17.6), можно отметить, что допускае
мая статическая нагрузка для радиального шарикового подшипни
ка пропорциональна [a]//ZD,i, а для радиального роликового
подшипника —  [a ]2HZDweLwe. В окончательные формулы для вы
числения статической грузоподъемности вводят число рядов тел 
качения i и для радиально-упорных подшипников — множитель 
cos a  (a  — номинальный угол контакта).

Рпр ’
(17.5)

(17.6)
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Например, формула для определения статической грузоподъ
емности радиальных и радиально-упорных шарикоподшипников 
имеет вид

для радиальных и радиально-упорных роликоподшипников

Cor — j ’o i Z D cos ex.

Здесь /о  — коэффициент, зависящий от принятого уровня контакт
ных напряжений и геометрического параметра

, А ,f 2 = ----- cos а ,
DJ-Spw

где Dpw —  диаметр окружности, проходящей через центры тел ка
чения.

Для радиальных и радиально-упорных шарикоподшипников

D - dfa «0 ,61------- cosa
Jg D + d

(tí?, D —  внутренний и наружный диаметры подшипника);

/о  = 14,7 + 20 f g при f g < 0,09;
/о  =  18,7 -  23,3f g при fg  >0,09.

Для радиальных и радиально-упорных роликоподшипников

/о  = 4 4 (1 - / ,) .

Базовая радиальная статическая грузоподъемность Сог и базо
вая осевая статическая грузоподъемность Cqü вычислены для всех 
стандартных подшипников и указаны в каталогах.

При действии на радиальные и радиально-упорные подшип
ники одновременно радиальной Fr и осевой Fa нагрузок расчет 
ведут по эквивалентной радиальной статической нагрузке Рог, ко
торая вызывает такую же остаточную деформацию, как и действи
тельная нагрузка, при этом
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Р0г = шах {Х 0РГ+ 7оРа, Р, },

где Хо, Го —  коэффициенты статической радиальной и статической 
осевой нагрузки, значения которых приведены в табл. 17.1 (е — 
параметр осевого нагружения (см. и. 17.6)).

Таблица 17.1
Значения коэффициентов и У0

Подшипники
Однорядные Двухрядные

*0 Го *0 Го
Шариковые радиальные 0,6 0,5 0,6 0,5
Шариковые радиально
упорные

0,5 0,55 -0,351§а 1,0 1,1 -  0,70tgа

Конические радиально
упорные

0,5 0,33/е 1,0 0,66/е

Шариковые и роликовые 
самоустанавливающиеся

— — 1,0 0,66/е

Упорно-радиальные 2,3 tg а 1,0 — —

Упорные 0 1,0 — —

Для упорно-радиальных и упорных подшипников эквивалент
ная осевая статическая нагрузка

Рва =ХоК +УоРа-
При действии статической нагрузки должны выполняться сле

дующие условия: Рог < Со,- или Роа < Соа. Для подшипников опор, 
не требующих плавной работы, или в случае, когда во всех точках 
дорожек качения действуют контактные напряжения, статическая 
нагрузка может превышать статическую грузоподъемность под
шипника в 2 раза. При высоких требованиях к надежности и плав
ности работы статическую нагрузку понижают в 1,5 раза по срав
нению с базовой статической грузоподъемностью.

Статическая грузоподъемность сдвоенных подшипников равна 
удвоенной статической грузоподъемности одного подшипника.

Нагрузку условно считают статической, если частота враще
ния кольца подшипника менее 1 мин4 , а также при качательном 
движении.
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17.5. Кинематика подшипников качения
Для решения задач динамики, определения числа повторных 

контактов при расчете контактной усталости необходимо знать 
соотношения частот вращения деталей подшипника. С кинемати
ческой точки зрения подшипник (рис. 17.6, а) можно рассматри
вать как планетарный механизм (рис. 17.6, б), в котором роль во-

Рис. 17.6. К определению числа циклов повторных контактных нагру
жений:
а — радиально-упорный шарикоподшипник; б — кинематическая схема под
шипника

дила выполняет сепаратор, а тела качения являются сателлитами. 
В соответствии с теоремой Виллиса

пв Нс   А
«н -  «с А  ’

где ив, пп, пс —  частоты вращения соответственно внутреннего 
кольца, наружного кольца и сепаратора; Dn, А  —  диаметры 
окружностей расположения точек контактов тел качения на 
наружном и внутреннем кольце соответственно (см. рис. 17.6, а). 
Учитывая, что А  = Dpw + Dw eos а  и А  = Dpw -  Dw cosa, найдем
частоту вращения сепаратора:

И о= (1 -Л )» ./2  + (1 + Л )я ./2  (П.7)

(значения коэффициента f g см. в п. 17.4).
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Если внутреннее кольцо неподвижно (пи = 0), то за один обо
рот сепаратора наиболее нагруженная точка А на внутреннем 
кольце получает число циклов нагружения, равное числу тел каче
ния Z  (см. рис. 17.6, б). За один оборот наружного кольца сепара
тор делает (1 + / ё )/2  оборота и число циклов нагружения точки А
равно (1 + 2.

При неподвижном наружном кольце пс = ( \ - / ё )пъ/2  (см.
формулу (17.7)). Если бы сепаратор не вращался, то за один оборот 
внутреннего кольца точка А получила бы Я 2  циклов нагружения, 
так как нагруженная зона равна примерно 180°. В действительно
сти сепаратор вращается в ту же сторону, что и внутреннее кольцо, 
и за один оборот внутреннего кольца сепаратор поворачивается на 
(1- / ё )/2  оборота. Точка А за один оборот внутреннего кольца
испытывает [1 - (1 - /^ ) /2 ]2 /2  =(\ + / ё )1 /4  циклов нагружения,
т. е. вдвое меньше, чем в предыдущем 
случае.

В этом случае контактное напряже
ние в точке А при повороте внутреннего 
кольца увеличивается постепенно, до
стигая максимума на линии действия 
силы Рп и затем снова уменьшается 
(рис. 17.7, а).

Таким образом, при постоянном 
направлении силы работа подшипника с 
неподвижным наружным кольцом (см. 
рис. 17.7, а), более благоприятна, чем с 
неподвижным внутренним кольцом (см.
17.7, б), в связи с тем, что число повтор
ных контактов опасной точки А за один 
оборот кольца в этом случае вдвое мень
ше при меньших контактных напряжени
ях. В расчетах это учитывают коэффици
ентом вращения V (см. п. 17.6).

Рис. 17.7. Характер изме
нения контактных напря
жений точки А на внутрен
нем кольце за один оборот:
а, б — при вращении внут
реннего кольца и наружного 
кольца соответственно

17.6. Расчетный ресурс подшипников качения
Ресурс подшипника качения — число оборотов, которое сде

лает одно из колец относительно другого до появления признаков 
усталости материала колец или тел качения.
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Ресурс подшипников выражают в миллионах оборотов (L) или 
в часах (£/,), при этом

Lh =1061/(60 п),

где п —  частота вращения кольца подшипника, мин-1.
Экспериментально установлено, что кривая усталости может 

быть аппроксимирована степенной зависимостью
OftN  = const,

где оИ — максимальное значение контактного напряжения; N  — 
число циклов нагружения; т —  показатель степени (для шарико
подшипников т — 9, для роликоподшипников т = 20/3).

Используя формулы (17.4)—(17.6) и учитывая, что число цик
лов нагружения N  пропорционально ZL, получаем уравнение кри
вой усталости в более удобной для расчетов форме:

F /L  = const,

где р  — показатель степени (для шарикоподшипников р  — 3, для 
роликоподшипников /7=10/3).

Уравнение кривой усталости можно также представить в виде

FrLVp =С  или L ( С У
\F r;

(17.8)

Константу С называют базовой динамической грузоподъемно
стью подшипника. Базовая динамическая грузоподъемность под

шипника — это такая условная непо
движная постоянная по значению сила, 
которую подшипник может теоретиче
ски воспринимать в течение одного мил
лиона оборотов [8]. Действительно, при 
Ь = 1 значение С = Рг. Однако при этом 
контактные напряжения превышают до
пускаемые и при Ь = 1 значение Рг соот
ветствует только экстраполированному 
теоретическому участку кривой устало

сти (рис. 17.8). Формулы (17.8) справедливы при Рг < 0,5С. Значе
ния С для стандартных подшипников всех типоразмеров подсчи
таны и указаны в каталогах.

Рис. 17.8. Кривая усталос
ти подшипника
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Для подшипников, выполненных из стали ШХ15 по обычной 
технологии (без очистки металла в вакууме от неметаллических 
включений) и работающих в обычных условиях, базовый расчет
ный ресурс Хю (в миллионах оборотов), соответствующий 90 % 
вероятности безотказной работы, определяют по формуле

/
До —

с у
~Р

(17.9)
у

где Р  —  эквивалентная динамическая нагрузка, которая учитывает 
конкретные условия нагружения и конструкцию подшипника. Ин
декс 10 обозначает вероятность отказа: 100 — 90 = 10 %.

Формула (17.9) справедлива, если Р  < 0,5С и частота враще
ния п не более предельно допустимой для данного подшипника. 
При 1 < п < 10 мин-1 условно принимают п = 10 мин-1.

Эквивалентная динамическая нагрузка Р  — постоянная на
грузка (радиальная — для радиальных и радиально-упорных под
шипников, осевая — для упорных и упорно-радиальных), при ко
торой обеспечиваются такой же ресурс и надежность, как и при 
действительных условиях нагружения. Для радиальных и радиаль
но-упорных подшипников эквивалентная динамическая радиаль
ная нагрузка

Р = Рг ={ХУРг +УРа)КъКТ,
для упорных подшипников

Р  = Ра = Г аК БКт,
для упорно-радиальных

Р = Ра ={ХРг +УРа)КъКт.
В этих формулах Рг, Ра —  соответственно радиальная и осевая 

нагрузка; X, У — коэффициенты радиальной и осевой динамиче
ской нагрузки; V —  коэффициент вращения. При вращении внут
реннего кольца относительно вектора радиальной силы V = 1, при 
вращении наружного кольца V — 1,2. Для сферических подшипни
ков в любом случае V — 1. Коэффициент К Б = 1...3 учитывает ди
намичность нагрузки и равен отношению кратковременной пере
грузки к номинальной нагрузке. Температурный коэффициент 
Кт> 1 учитывает влияние температуры выше 100 °С. При темпера
туре ниже или равной 100 °С Кт = 1.

Для подшипников, работающих при повышенных температурах, 
используют стали с высокой температурой отпуска. В зависимости 
от температуры отпуска в условном обозначении добавляют знаки
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Т, Т1, Т2, ТЗ, Т4, Т5, Тб (температура отпуска соответственно 200, 
225, 250, 300, 350, 400 и 450 °С). Рабочая температура подшипника 
должна быть по меньшей мере на 50 °С ниже температуры отпуска.

Коэффициенты X  и 7  (табл. 17.2-17.4) зависят от конструкции 
подшипника и параметра осевого нагружения е. Параметр е равен 
предельному отношению /^/(ТТу), при котором осевая нагрузка не 
уменьшает ресурс подшипника. Это объясняется тем, что с повыше
нием осевой нагрузки при Га/(УГГ ) < е увеличивается дуга нагруже
ния и более равномерно распределяется нагрузка между телами каче
ния. Поэтому при выборе радиально-упорных подшипников следует 
стремиться к тому, чтобы отношение /^ / ( УГГ) было возможно бли
же к значению е. В шарикоподшипниках с малыми углами контакта 
(а  < 18°) под действием осевой нагрузки действительный угол кон
такта изменяется, поэтому е зависит также и от /^.

Т а б л и ц а  1 7 .2

Значения е,Хи У для радиальных и радиально-упорных
шарикоподшипников

а,
град е

Подшипники
однорядные двухрядные
F j { V F r ) > e F j { V F r ) < e F j ( V F r ) > e

X Y X У X У
0 0,28 (/„Г „/С 0.)°-в 0,56 0,44/ е 1,0 0 0,56 0,44/е

12 0 ,4 1 ( /Л /С 0г)°-17 0,45 0,55/е 1,0 0,62/е 0,74 0,88/е

15 0,46 (/„F„/C „r )°'" 0,44 0,56/е 1,0 0,63/е 0,72 0,91 /е

18 0,57 0,43 1,0 1,0 1,09 0,70 1,63
25 0,68 0,41 0,87 1,0 0,92 0,67 1,41
26 0,68 0,41 0,87 1,0 0,92 0,67 1,41
36 0,95 0,37 0,66 1,0 0,66 0,60 1,07
40 1,14 0,35 0,57 1,0 0,55 0,57 0,93

П р и м еч а н и я : 1.Для однорядных подшипников при Fa/(V F r ) < e  X  = 1, 
Y  = 0.

2. Для двухрядных и сдвоенных подшипников Сог — базовая статическая 
грузоподъемность одного ряда.

3. Значения коэффициента /¿ см. в п. 17.4.
4. Отношение f>Fa/ C 0r может быть заменено на F „ /(Z D l  cosa), если 

известен диаметр шариков D w и их число Z  в одном ряду.
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Таблица 17.3
Значения X и У для радиально-упорных конических 

и радиальных сферических роликоподшипников
Подшипники

однорядные двухрядные

Ра/ ( т ) < е Ра/ ( т ) > е к / ( т ) < е р Л т ) > е

X У X У X У X У
1 0 0,4 0,60/ в 1 0,68/е 0,67 1,0/е

Таблица 17.4
Значения X, У для радиальных 

сферических шарикоподшипников
Подшипники

однорядные двухрядные

Р а/ ( т ) < е Р а / ( т ) > е к / ( т ) < е р а/ { т ) > е

X У X У X У X У
1 0 0,4 0 ,6 0 / е 1 0,63/е 0,65 0,98/е

Для радиальных и радиально-упорных подшипников под С в 
формуле (17.9) понимают базовую динамическую радиальную гру
зоподъемность Сп а под Р  — эквивалентную динамическую ради
альную нагрузку. Для упорных и упорно-радиальных подшипни
ков соответственно С = Са, где Са —  базовая динамическая осевая 
грузоподъемность; Р  — эквивалентная динамическая осевая нагруз
ка. Для условий работы, отличающихся от обычных, определяют 
скорректированный расчетный ресурс Ьпа с учетом уровня требуе
мой надежности, специальных свойств материала и конкретных 
условий эксплуатации:

Ьпа = а\а2аъЬт, (17.10)

где п — индекс, обозначающий разность между 100%-ной и заданной 
вероятностью безотказной работы; а\ — коэффициент надежности, 
корректирующий ресурс в зависимости от требуемой надежности 
(см. п. 17.10); й2 — коэффициент, корректирующий ресурс в зави
симости от особых свойств материала и (или) конструкции под
шипника; аз — коэффициент режима смазки, корректирующий 
ресурс в зависимости от условий работы подшипника.
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Глава 17. Подшипники качения

Обычно при расчетах подшипников качения принимают веро
ятность безотказной работы 90 % (а\ = 1).

Ввиду того что коэффициенты а2 и аз взаимосвязаны, в настоя
щее время в расчетах принято использовать их произведение: 
«23 = « 2«з (табл. 17.5).

Таблица 17.5
Значения коэффициента «гз

Подшипники
Условия применения

1 2 3

Ш ариковые (кроме сферических) 0,75 1,0 1,3

Роликовые конические 0,65 0,9 1,2

Роликовые цилиндрические и шариковые 
сферические

0,55 0,8 М

Роликовые сферические 0,35 0,6 0,9

Химический состав, термическая обработка подшипниковых 
сталей и смазочные материалы различных фирм-изготовителей 
имеют различия, поэтому при определении коэффициента а2з ре
комендуется использовать данные этих фирм.

Средние значения а2з для подшипников, выпускаемых в Рос
сийской Федерации, приведены в табл. 17.5 в зависимости от сле
дующих условий применения.

1. Обычные условия работы подшипника (наличие гидродина
мического режима смазки не гарантировано). Подшипник из стали 
марки ШХ15, полученной по обычной технологии (без специальной 
очистки металла от неметаллических включений).

2. Гарантированы наличие гидродинамического режима смаз
ки в контакте и отсутствие повышенных перекосов колец. Провер
ку этих условий можно выполнить по рекомендациям из [25].

3. Те же условия, что и в п. 2, если тела качения и кольца изго
товлены из стали электрошлакового или вакуумно-дугового пере
плава.

Окончательно формула для расчета ресурса (в миллионах обо
ротов) с учетом (17.9) и (17.10) принимает вид

Г/ш ЙЩ23
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17.7. Зазоры и предварительные натяги в подшипниках качения

17.7. Зазоры и предварительные натяги 
в подшипниках качения

Под осевым или радиальным зазором подразумевают величину 
возможного перемещения одного кольца относительно другого из 
одного крайнего положения в другое в осевом (осевой зазор) или ра
диальном (радиальный зазор) направлении.

Оптимальные значения радиальных и осевых зазоров являются 
важнейшем условием нормальной работы подшипника. В нерегули
руемых подшипниках различают три вида радиальных зазоров: на
чальный, посадочный и рабочий. Посадочный зазор всегда меньше 
начального в связи с деформациями колец в радиальном направле
нии при посадке подшипника с натягом на вал и в корпус. При уста
новившемся температурном режиме образуется рабочий зазор, кото
рый может быть больше или меньше посадочного под влиянием 
нагрузки и перепада температур.

Осевые зазоры регулируемых радиально-упорных подшипников 
устанавливают при монтаже путем взаимного осевого перемещения 
их колец.

Значение требуемого осевого зазора (осевой игры) зависит от 
размеров подшипника, значения угла а , максимального расстояния 
1тах между разнесенными подшипниками, а также от разности тем
ператур корпуса и вала (табл. 17.6 и 17.7).

Таблица 17.6

Осевой зазор, мкм, для регулируемых радиально-упорных
шарикоподшипников

Диаметр вала с1, мм
Номинальный угол контакта а, град

Кпах
*

12...18 25 и более

свыше Д О
Подшипни
ки сдвоены

Подшипники
разнесены

Подшипники
сдвоены

— 30 30 40 15 М
30 50 40 55 22 1(1
50 80 55 75 30 6с{
80 120 75 105 40 5с1

П р и м еч а н и я : 1. Рекомендуемые пределы изменения осевых зазоров состав
ляют ±30 % значений, указанных в таблице.

2. Разность температур вала и корпуса равна 10...20 °С.
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Глава 17. Подшипники качения

Таблица 17.7

Осевой зазор, мкм, для регулируемых конических 
радиально-упорных роликоподшипников

Диаметр вала 6?, мм
Угол конуса а, град

10...16 свыше 20 Апах

Г 'Т З Т - Т Т Т Т Г * до
Подшипни- Подшипники Подшипникиеиышс ки сдвоены разнесены сдвоены

— 30 30 55 — ш
30 50 55 75 30 126
50 80 75 115 40 Ш
80 120 115 160 55 10 6

Примечания: 1.  Рекомендуемые пределы изменения осевых зазоров состав
ляют ±30 % значений, указанных в таблице.

2. Разность температур вала и корпуса равна 10...20 °С.

В ряде случаев, например в шпинделях металлорежущих стан
ков, для обеспечения повышенной точности вращения и жесткости 
опор, а также для устранения проскальзывания (верчения) шариков 
под действием гироскопического момента применяют сборку ради
ально-упорных подшипников с предварительным натягом. Сущность 
предварительного натяга состоит в создании начального сжатия тел 
качения осевыми силами при сборке подшипникового узла. Жест
кость опоры определяют как отношение внешней нагрузки к упруго
му сближению колец. Значение предварительного натяга рассчиты
вают по условию отсутствия на расчетном режиме свободного 
перемещения наименее нагруженного тела качения или определяют 
экспериментально по критериям виброустойчивости либо предель
ной температуры [21]. С помощью предварительного натяга можно 
повысить жесткость опоры в 2 раза. Излишний натяг нежелателен, 
так как он приводит к повышенному нагреву, изнашиванию и даже 
разрыву сепаратора.

Во избежание заклинивания при температурном расширении 
вала подшипники с большими углами контакта применяют только 
в качестве сдвоенных.

Для упорных подшипников используют предварительный 
натяг при п > 0,5япрел, где япред — предельная частота вращения
подшипника по каталогу.
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17.8. Минимальные осевые силы в регулируемых 
радиально-упорных подшипниках

При определении расчетных нагрузок, действующих на регу
лируемые радиально-упорные подшипники, учитывают осевые 
силы, возникающие от радиальной нагрузки /у вследствие наклона 
площадок контакта к оси вращения подшипника (рис. 17.9).

Рис. 17.9. К расчету минимальной осевой силы в радиально-упорном 
подшипнике

При повышенных зазорах в осевом направлении между коль
цом и телами качения нагрузку передают всего одно или два тела 
качения, что недопустимо. Наиболее благоприятным является слу
чай, когда при установившемся тепловом режиме осевой зазор 
близок к нулю. При этом под нагрузкой находится примерно поло
вина тел качения. Из условия равновесия следует, что минималь
ная осевая сила

где е' — коэффициент минимальной осевой нагрузки, который 
находят из решения статически неопределимой задачи, аналогичной 
задаче Штрибека (см. п. 17.3).

Таким образом, для нормальной работы подшипника необхо
димо, чтобы осевая сила Ра была не меньше минимальной:

что достигается взаимным осевым перемещением колец с контро
лем осевой игры при регулировании подшипника.

Ратт = F0tga + 2Fl tga + 2F2tga + ...= еТу,

395



Глава 17. Подшипники качения

Значения коэффициента минимальной осевой нагрузки приве
дены в табл. 17.8.

Т а б ли ц а  1 7 .8

Коэффициент минимальной осевой нагрузки е 
для регулируемых радиально-упорных подшипников

Подшипники а, град е

Конические 9 ...29 0,83е
Ш ариковые 12 0 ,5 7 (/у /С 0г)0-22

15 0,58 ( ^ /С о Д 0-14

>18 е

Для определения осевых реакций в подшипниковых узлах ис
пользуют уравнение равновесия осевых сил, действующих на вал, 
и условия минимальных осевых сил [13, 21]. Для схемы на 
рис. 17.10 эти условия имеют следующий вид:

^а\ + Ра —Ра2 -  0;
^а\ — -̂ я1гшп — ^ ̂ г\,
Р'а2 — а̂2гшп — & &г2 •

Рис. 17.10. К расчету осевых сил в подшипниковом узле
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17.10. Расчетный ресурс при повышенной надежности

Решение находят методом подбора, предположив, что Ра\ =
= -^ 1тт или /^ 2 =^я 2тт> с последующей проверкой выполнения 
требуемых условий.

17.9. Расчеты сдвоенных подшипников

Задача о распределении нагрузки между сдвоенными подшип
никами является статически неопределимой. Это распределение 
зависит от конструкции подшипника, наличия зазоров или предва
рительного натяга, жесткости и точности изготовления сопряжен
ных с подшипниками деталей, а также от характера нагрузки.

Комплект сдвоенных специально подобранных на заводе под
шипников рассчитывают как один двухрядный. В случае выхода из 
строя одного подшипника замене подлежит весь комплект.

Для комплектов сдвоенных по схемам О, X (см. рис. 17.4, а и б) 
радиально-упорных шарикоподшипников суммарная базовая дина
мическая грузоподъемность Сг сум = 1,62 С, , для роликоподшипни
ков С,-сум = 1,71с,.. При этом коэффициенты Х и  У принимают так
же, как для двухрядных подшипников. Для схемы Т (см. рис. 17.4, в) 
Сгсум = 1,4С,., а коэффициенты X  и ¥  (см. табл. 17.2) принимают
так же, как для однорядного подшипника. Сдвоенная установка ра
диальных подшипников не рекомендуется. При расчете опор со 
сдвоенными подшипниками, в которых подшипники в случае отказа 
заменяют независимо друг от друга, всю силу, действующую на 
комплект подшипников, прикладывают к одному, более нагружен
ному подшипнику.

17.10. Расчетный ресурс при повышенной надежности

Для опор с подшипниками качения машин общего назначения 
принимают 90%-ную вероятность безотказной работы (5 = 0,9). 
Однако для ответственных узлов может потребоваться более вы
сокая надежность, например в авиационной и космической техни
ке, атомной энергетике и в других областях. В этом случае скор
ректированный ресурс подшипников с учетом коэффициента на
дежности а\, который, согласно рекомендациям КО, находят по 
формуле
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Глава 17. Подшипники качения

а\
1п$ Г

,1п0,9,

например, для обеспечения вероятности безотказной работы 99 % 
(5=  0,99) коэффициент надежности а\ -  0,21.

В расчетах при требуемой надежности выше 90 % нагрузка 
должна быть задана гистограммой и К& — 1.

17.11. Расчет эквивалентной динамической нагрузки 
при переменных режимах нагружения

Под эквивалентной динамической нагрузкой РЕ при перемен
ных режимах нагружения понимают такую постоянную нагрузку, 
которая вызывает тот же эффект усталости, что и весь комплекс 
реально действующих нагрузок. В основе расчета эквивалентной 
нагрузки, так же как и эквивалентного числа циклов ЫЕ при рас
чете зубчатых передач (см. гл. 11), лежит гипотеза линейного сум
мирования повреждений Пальмгрена:

£ т ^ - =1- <17-12)
МО а,1

где Ц — наработка подшипника на г'-м режиме нагружения; Доа, ; —
скоректированный ресурс подшипника на /-м режиме нагружения, 
т. е. число миллионов оборотов, которое подшипник мог бы выдер
жать, работая на г'-м режиме нагружения до наступления отказа.

Дополнительно используют уравнение кривой усталости 
(17.9) в форме

а,1 = сошЛ,

где Р, — эквивалентная нагрузка на г'-м режиме нагружения; р  — 
показатель степени (для шарикоподшипников р  — 3, для ролико
подшипников р  — 10/3).

Умножив числитель и знаменатель в (17.12) на величину Р?\

у  Р ? и  _ х
^ р г и  0£М ’
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17.11. Расчет эквивалентной динамической нагрузки...

отмечаем, что знаменатель каждого слагаемого есть величина по
стоянная, которую можно вынести из-под знака суммы и заменить
на т. е.

10а

откуда

где Ь\оа -  Х А  — требуемый ресурс подшипника.
При расчетах радиальных и радиально-упорных подшипников

Р{=Р„, при расчетах упорных и упорно-радиальных подшипников
р - р  1 г 1 т •

Если для механизма известен типовой режим нагружения (см. 
гл. 11), то для всех подшипников, кроме радиально-упорных шари
ковых с малым углом контакта (а  < 18°), значение Ре находят с ис
пользованием коэффициента эквивалентности Ке [11]:

Ре = К еР,

где Р — эквивалентная нагрузка, найденная при действии в опорах 
наибольших сил заданного типового режима нагружения.

Коэффициент эквивалентности КЕ выбирают в зависимости от 
типового режима нагружения (см. рис. 11.22):

Типовой режим нагружения....... 0 1 2 3 4 5
Коэффициент КЕ........................  1,00 0,80 0,63 0,56 0,50 0,40

Для шариковых подшипников с номинальным углом контакта 
а  < 18° следует сначала найти соответствующие эквивалентные 
нагрузки, например для опор (см. рис. 17.10):

Кг\е = К еКг\> Кг2е = К е Рг2, Рае = К еРа ,

и по ним вести расчет, как при постоянной нагрузке. В этих под
шипниках с пропорциональным изменением нагрузки Рг\, Рг2 и РЛ 
изменяются коэффициенты е и 7.
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Далее находят требуемую динамическую грузоподъемность:

Стр =  [ А о а / ( а 1а 2 з ) ] 1/,Р̂ £ 9

которая должна быть не менее значения С по каталогу.
При переменных режимах нагружения должно выполняться 

условие Р<0,5С.

17.12. Быстроходность подшипников

Ориентировочные значения предельной частоты вращения лпред
для каждого подшипника нормального класса точности с обычными 
сепараторами указаны в каталоге в зависимости от смазочного мате
риала — жидкого или пластичного. Быстроходность подшипника 
ограничена:

а) повышением температуры, при которой смазочный материал 
утрачивает свои эксплуатационные свойства, а материалы колец и 
тел качения могут претерпевать структурные изменения в результате 
отпуска;

б) прочностью и долговечностью сепаратора в связи с изнашива
нием;

в) ускоренным разрушением колец и тел качения вследствие 
большого числа циклов нагружения в единицу времени.

Наиболее быстроходными являются подшипники с малым 
трением на площадке контакта —  шариковые и роликовые с ко
роткими цилиндрическими роликами. Наименьшую быстроход
ность имеют упорные подшипники, что связано с неблагоприят
ным направлением центробежных сил и наличием гироскопи
ческих моментов, действующих на тела качения.

Применение массивных сепараторов, улучшение условий сма
зывания и охлаждения, повышение класса точности подшипников 
и точности изготовления сопряженных с подшипниками деталей 
позволяют повысить предельную частоту вращения в 2-3 раза по 
сравнению с указанной в каталоге.

17.13. Трение в подшипниках
Сопротивление вращению подшипника зависит от его конструк

ции, нагрузки, условий смазывания, частоты вращения, точности из
готовления и монтажа. Энергетические потери обусловлены трением 
скольжения в местах контакта тел качения с кольцами и сепаратором,
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17.14. Посадки подшипников

несовершенной упругостью материала (внутреннее трение), потерями 
в смазочном материале и в уплотнениях (при их наличии). Перекосы 
колец и погрешности формы деталей подшипника существенно вли
яют на момент трения. При работе в нормальных условиях момент 
трения можно оценить по эмпирической зависимости

Г = / й / / 2 ,

где /  —  приведенный коэффициент трения; Р  = л/ /у2 Л-И} —  ре
зультирующая нагрузка на подшипник от радиальной и осевой 
сил; й — посадочный диаметр вала.

При Р  <0 ,2С и п<0,5ппрея в зависимости от типа подшип
ника /  = 0,001...0,008. Для радиально-упорного роликоподшип
ника при чисто осевой нагрузке /  = 0,02. Более точный способ 
определения момента трения рассмотрен в работе [25].

17.14. Посадки подшипников
Подшипники качения поставляются как готовые изделия, и ха

рактер сопряжения их колец в опоре обеспечивают выбором соот
ветствующих отклонений размеров валов и отверстий корпусов. При 
выборе посадок учитывают следующие факторы: условия нагруже
ния кольца (местное, циркуляционное, колебательное), характер 
и направление нагрузки, режим работы (легкий, нормальный, тяже
лый), тип подшипника, способ регулирования и др. Режим работы 
характеризуют отношением эквивалентной нагрузки Р к базовой 
динамической грузоподъемности С. При Р /С  < 0,07 режим условно
считается легким, при 0,07 < Р /С  < 0,15 —  нормальным, при
0,15 < Р /С  < 0,15 — тяжелым. Если кольцо вращается относительно
вектора силы, нагружение кольца называют циркуляционным, если 
кольцо неподвижно — местным. Кольцо подшипника с циркуляци
онным нагружением следует устанавливать на вал или в корпус 
с натягом во избежание обкатывания кольцом сопряженной детали, 
развальцовки посадочных поверхностей и контактной коррозии. Об
катывание кольца происходит аналогично движению гибкого колеса 
во фрикционной волновой передаче. Кольцо с местным нагружени
ем устанавливают с зазором или небольшим натягом, поскольку об
катывания в этом случае не происходит. Кроме того, это важно для 
облегчения осевых перемещений колец при монтаже и при темпера
турных деформациях валов и корпусов.
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При колебательном нагружении вектор радиальной нагрузки 
совершает периодические перемещения относительно кольца. При 
наличии ударов и вибрации режим всегда относят к тяжелому. Для 
большинства подшипников нормального класса точности при мест
ном нагружении наружного кольца основным полем допуска отвер
стия в корпусе является #7 , а вала при циркуляционном нагруже
нии —  кв. Поле допуска посадочного отверстия подшипника 
смещено внутрь отверстия, а поле допуска посадочного диаметра 
наружного кольца — в «тело». При таком расположении полей 
допусков легче обеспечить натяг на валу и зазор в корпусе.

Кольца подшипников при монтаже легко деформируются и 
принимают форму сопряженных поверхностей, поэтому требования 
к точности формы и расположению посадочных поверхностей ва
лов, отверстий и базирующих заплечиков должны быть достаточно 
жесткими.

17.15. Смазывание подшипников и технический уход
Для смазывания подшипников используют пластичные, жидкие 

и твердые смазочные материалы. Смазывание уменьшает трение на 
рабочих поверхностях, а также между телами качения и сепарато
ром. Смазочный материал способствует отводу теплоты, уменьшает 
шум, защищает детали подшипника от коррозии и улучшает работу 
уплотнений.

Пластичные смазочные материалы более экономичны, хорошо 
защищают подшипник от коррозии, не требуют сложных уплотнений 
и могут работать длительное время без замены. Это основной вид 
смазочного материала для подшипников электрических и многих 
других машин. В корпусе подшипника предусматривают свободное 
пространство, которое заполняют смазочным материалом в зависи
мости от частоты вращения на 1/3...2/3 свободного объема корпуса. 
Для подшипников общего назначения рекомендуют использовать 
пластичные смазочные материалы ЦИАТИМ-201, Литол-24, ЛЗ-31 
или солидолы. Жидкие смазочные материалы, имеющие меньшую 
вязкость, чем пластичные, снижают момент трения и, следовательно, 
температуру подшипника, увеличивают предельную частоту враще
ния и способствуют лучшему удалению продуктов изнашивания. 
Смазывание существенно повышает нагрузочную способность и ре
сурс подшипников. Так, наличие гидродинамической пленки масла в 
рабочих контактах значительно увеличивает ресурс подшипников 
(см. значения коэффициента ягз в табл. 17.5).
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В качестве жидких смазочных материалов обычно используют 
минеральные масла различных марок, которые применяют для сма
зывания сопряженных деталей и подшипников из общей масляной 
ванны: индустриальные, трансмиссионные, авиационные и др. Вы
бор сорта масла зависит от размеров подшипников, частоты враще
ния, нагрузки, рабочей температуры и состояния окружающей сре
ды. Вязкость масла должна быть тем выше, чем больше нагрузка, 
температура и чем ниже частота вращения подшипника. Способы 
подачи жидкого смазочного материала зависят от конструкции ме
ханизма, расположения подшипников, частоты их вращения, требо
ваний к надежности смазочной системы и т. д.

При окружных скоростях колец до 15 м/с применяют как пла
стичные, так и жидкие смазочные материалы, а свыше 15 м/с ре
комендуется использовать жидкие.

Смазывание погружением в масляную ванну применяют для 
подшипников горизонтальных валов.

Для смазывания подшипников редукторов и коробок передач, 
как правило, бывает достаточно масляного тумана, который обра
зуется при погружении в масло по меньшей мере одного из зубча
тых колес. Для защиты подшипников от избытка масла и продук
тов изнашивания иногда используют маслоотражательные кольца.

Для особо быстроходных подшипников применяют принуди
тельное смазывание масляным туманом, который подается струей 
сжатого воздуха со скоростью не менее 15 м/с. При этом подшип
никовый узел эффективно смазывается и охлаждается.

Для подшипников, работающих в экстремальных условных 
(вакуум, высокие температуры, агрессивные среды), используют 
твердые смазочные материалы. Наибольшее распространение по
лучили дисульфид молибдена, графит, фторопласт и их компози
ции, а также покрытия из свинца, серебра, никеля, кобальта, ин
дия, золота.

17.16. Новые направления в конструировании 
и расчетах опор качения

При конструировании подшипниковых узлов наблюдается тен
денция к расширению номенклатуры подшипников сверхлегких се
рий, игольчатых подшипников с сепараторами, высокоскоростных, со 
встроенными уплотнениями, с разъемными кольцами. Находят при
менение сенсорные подшипники со встроенными датчиками, кото
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рые позволяют получить информацию о взаимном положении колец, 
направлении вращения, их скоростях и ускорениях. Использование 
керамических тел качения из нитрида кремния Si2N 4 повышает ре
сурс и статическую грузоподъемность подшипников, поскольку ке
рамика по сравнению со сталью обладает более высокой твердостью 
и большим модулем упругости. Плотность керамики составляет око
ло 40 % плотности стали, что снижает нагрузки на сепаратор при 
ускорениях и допускает более высокую частоту вращения. Подшип
ники с керамическими телами вращения могут длительное время ра
ботать при недостаточном смазывании.

Новые типы радиальных подшипников CARB с длинными сим
метричными бочкообразными роликами (разработка шведской фир
мы SKF) сочетают возможности самоустановки и осевого перемеще
ния колец.

Подшипники SKF Explorer, выполненные из сверхчистой ста
ли, с улучшенной внутренней геометрией и сепараторами из но
вых материалов позволили при сохранении статической грузо
подъемности этих подшипников повысить динамическую грузо
подъемность на 15 %. При этом возросла точность вращения, 
уменьшился момент трения и снизился шум. Появились одноряд
ные радиально-упорные шарикоподшипники с увеличенным но
минальным углом контакта (а  = 40°).

В связи с повышением требований к жесткости и точности 
вращения опор область применения роликовых подшипников 
расширяется. В настоящее время большое внимание уделяют каче
ству металла при изготовлении подшипников качения и в первую 
очередь его чистоте. Для удаления примесей используют вакуум
ную дегазацию, электрошлаковый и вакуумно-дуговой переплав.

Передовые зарубежные фирмы используют для подшипников 
только очищенные металлы. Для тяжелых условий работы под
шипников (океанские суда, прокатные станы, гидронасосы, ком
прессоры и т. п.) используют антифрикционное керамическое по
крытие рабочих поверхностей. Добавление в смазочный материал 
противоизносных и противозадирных присадок, а также установка 
фильтров уменьшают интенсивность изнашивания подшипников.

Для уточненных расчетов ресурса подшипников фирма SKF 
ввела комплексный коэффициент яСКф =а2аз, который учитывает
вязкость и чистоту смазочного материала, а также величину не
давно установленного предела контактной выносливости [54].

404



17.16. Новые направления в конструировании и расчетах опор качения

Разработан метод расчета опор, получивший название ПВК 
(подшипник-вал-корпус), в котором работу подшипника рассмат
ривают в комплексе с конструкцией вала и корпуса. Метод ПВК с 
использованием ЭВМ позволяет более точно определять нагрузки 
на опоры с учетом жесткости и погрешностей изготовления со
пряженных с подшипниками деталей, оценивать влияние переко
сов колец на расчетный ресурс и т. д.

Пример. Определить расчетный ресурс радиально-упорного шари
коподшипника 36208 вала червяка (см. рис. 17.10) для типового режима 
нагружения 2 (см. рис. 11.22) при следующих условиях: наибольшая ра
диальная нагрузка в первой опоре Рг\ = 1,68 кН, во второй опоре — 
Рг2 = 3 кН, осевая сила в зацеплении РА = 1,8 кН. Частота вращения 
п -  940 мин ', Къ = 1,3, Кт = 1. Условия эксплуатации обычные. Смазочный 
материал жидкий. Требуемая вероятность безотказной работы равна 90 %.

Решение. В соответствии с данными [25] с! = 40 мм, О = = НО мм, 
5= 18  мм, а  = 12°, Сг = 38,9 кН, Со,- = 26,1 кН, «пред = 17 000 мин 1. Коэффи
циент эквивалентности для режима 2 (средний равновероятный) КЕ= 0,63 
(см. с. 399). Коэффициент условий работы а22 = 0,75 (см. табл. 17.5). 
Коэффициент вращения У= 1. Коэффициент надежности ах = 1 (см. п. 17.10).

1. Определяем постоянные нагрузки, эквивалентные заданному пе
ременному режиму нагружения:

5Н£ = КЕРГ\ = 0,63-1680 = 1058,4 Н;
/у2Е = КЕРг2 = 0,63 • 3 000 = 1890 Н;
РАЕ =КЕРА =0,63-1800 = 1134 Н.

2. Вычисляем минимальные осевые нагрузки на подшипники. Для 
первой опоры (см. табл. 17.8)

е ' = 0 ,5 7
( Р 0,22 С

г \ Е

< Сог
=  0 ,5 7

V
1058,4
26100

\  0,22

=  0 ,2 8 ,
У

Я,, *т1п = еРгХ Е = 0,28 • 1058,4 = 297 Н.

Для второй опоры

е' = 0,57
V Со,- у

г
= 0,57

1890 
26 100

N0,22

7
= 0,32,

РагЕыП = еРг2Е = 0,32 • 1890 = 605 Н.
3. Рассчитываем осевые реакции опор. Полагаем, что
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F a \E  —  F a iЕ min — 2 9 7  Н ,

тогда из условия равновесия

F a 2 E  =  F aXE +  F a e  = 297 + 1 1 3 4  =  1431 Н ,

что больш е, чем Fa2Emin = 605 Н, следовательно, реакции найдены  верно.

4. О пределяем  эквивалентную  динам ическую  радиальную  нагрузку 
для более нагруж енной второй опоры.

Г еом етрический парам етр подш ипника

D - d  8 0 - 4 0
fa  = 0 ,61 ---------c o s a  = 0 ,61 ------------c o s l2  =  0 ,2 .

g D + d  8 0  +  4 0

К оэф ф ициент f 0 (см. п. 17.4):

/ о  =  1 8 , 7 - 2 3 , 3 / я =  1 8 , 7  - 2 3 , 3  - 0 , 2  =  14.

П о табл. 17.2 находим

г
е  =  0 ,41

foFa N0,17
а 2 Е

С(\„
а 2 Е

=  0 ,4 1
( 1 4  -1432  V '17

V '-'O r У

F
\ 2 6  100

-  0 , 3 9 ,

1431

VFг 2 Е 1 1 8 9 0
=  0 ,7 6  ><? =  0 , 3 9 ,

следовательно,

Х  = 0,45, у  = М 5 = М 5 = 1 4 1 )
е 0,39 

Рг2Е=(ХУРг2Е+УРа2Е)КБКт =

= (0,45-1 • 1890+1,41 • 1431) • 1,3-1 = 3729 Н.

5. Д ля проверки условия Рг <0,5Сг вычисляем эквивалентную  дина- 
мическую радиальную  нагрузку во второй опоре при действии наибольш ей 
нагрузки заданного типового реж има нагружения (см. п. 2-А):

е = 0,57
/" т? Л0,22Гг 1
vQr У

Г
= 0,57

ч
1 6 8 0

2 6 1 0 0

N0,22

У
=  0 ,3 1 ,

Fa, m¡n =  e'Fr] = 0 , 3 1  • 1 6 8 0  =  5 2 1  Н ;

= 0,57
( р  л0-22 

г г 2 Е

 ̂ Qc у

г
= 0,57

ч
3 0 0 0

2 6 1 0 0

N0,22

У
=  0 , 3 5 ,

Fa 2 m¡n =e'Fr2 = 0 , 3 5 - 3 0 0 0  =  1 0 5 0  Н ,  

Fa2 — Fa\ +  Fa = 5 2 1  +  1 8 0 0  =  2 3 2 1  H ;
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Г
е = 0,41 Ж

\0,17
а 2

С

а2

= 0,41Л4-232Л0’17
V '- "0 г  7

К
к 26100

= 0,43,
7

2321
КТу2 1-3000

= 0,76 > е = 0,43,

следовательно,
Х = 0,45, у = 2^55= ̂ 55  = 1,28;

<? 0,43
Рг2 = (ХГРг2 + УРа2) АГБАГТ = (0,45 • 1 • 3000 +1,28 • 2321) • 1,3 • 1 = 5617 Н,

6. Проверяем выполнение условия Т̂.2 -  0,5СГ:

Рг2 = 5617 < 0,5СГ = 0,5 -38900 = 19450 Н.
7. Определяем скорректированный расчетный ресурс подшипника:

ЮбАоа
60л

10б-851 
60•940

= 15089 ч.



Г л а в а  18

ПОДШИПНИКИ СКОЛЬЖЕНИЯ 

18Л. Общие сведения
Подшипник скольжения — опора или направляющая, в кото

рой цапфа (опорная поверхность вала) скользит по поверхности 
вкладыша (подшипника) (рис. 18.1). Для уменьшения сил трения и

износа подшипники смазывают. В ос
новном используют жидкие смазочные 
материалы, особенно при больших 
нагрузках и скоростях. Газообразные 
смазочные материалы (главным обра
зом, воздух) применяют для высокоско
ростных опор. Для тихоходных опор 
используют пластичные смазочные ма
териалы. Для подшипников, работаю
щих в экстремальных условиях, приме
няют самосмазывающиеся материалы, 
т. е. материалы, которые содержат ком
поненты или покрытия, обеспечиваю
щие смазывание.

По направлению воспринимаемой 
нагрузки подшипники скольжения под
разделяют на две группы —  радиальные 
и упорные (осевые). При совместном 
действии радиальных и осевых нагрузок 
используют совмещенные опоры, в кото

рых осевую нагрузку воспринимают торцы вкладышей (рис. 18.2) 
или специальные гребни.

По принципу образования подъемной силы в масляном слое 
подшипники подразделяют на гидродинамические и гидростатиче
ские. Для разделения поверхностей трения слоем смазочного мате-

Рис. 18.1. Радиальный под
шипник скольжения:
1 — корпус; 2 — вкладыш; 
3 — отверстие для подачи 
смазочного материала; 4 — 
цапфа; 5 — маслораздаточная 
канавка
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18.1. Общие сведения

риала в нем необходимо создать 
избыточное давление. В гидроди
намических подшипниках это дав
ление возникает только при отно
сительном движении поверхностей 
вследствие затягивания масла в 
клиновой зазор. В гидростатиче
ских подшипниках давление созда
ется насосом. Основное распро
странение получили подшипники с 
гидродинамической смазкой как 
наиболее простые.

Подшипники скольжения применяют преимущественно в тех 
областях, где нецелесообразно или невозможно использовать 
подшипники качения:

при ударных и вибрационных нагрузках (используется хоро
шая демпфирующая способность масляного слоя);

при особо высоких частотах вращения;
для точных опор с постоянной жесткостью, опор с малыми ра

диальными размерами, разъемных опор, особо крупных и миниа
тюрных опор;

при работе в экстремальных условиях (высокие температуры, 
абразивные и агрессивные среды);

для неответственных и редко работающих механизмов.
Подшипники скольжения легче и проще в изготовлении, чем 

подшипники качения, бесшумны, обладают постоянной жесткостью 
и способностью работать практически без изнашивания в режиме 
жидкостной и газовой смазки, хорошо демпфируют колебания.

К недостаткам подшипников скольжения можно отнести 
сложность смазочных системы для обеспечения жидкостного тре
ния, необходимость применения цветных металлов, повышенные 
пусковые моменты и увеличенные размеры в осевом направлении.

При работе с жидкими и пластичными смазочными материа
лами температура подшипника не должны превышать 150 °С. Од
нако некоторые самосмазывающиеся материалы допускают работу 
при температурах до 700 °С [17].

Подшипники скольжения широко применяют в двигателях 
внутреннего сгорания, паровых и газовых турбинах, насосах, ком
прессорах, центрифугах, прокатных станах, в тяжелых редукторах 
и других машинах.

Рис. 18.2. Радиально-упорный 
подшипник скольжения
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Конструкции подшипников. Подшипник скольжения (см. 
рис. 18.1) содержит корпус 1, вкладыш 2, смазывающие и защитные 
устройства. Корпус подшипника (цельный или разъемный) изготов
ляют как отдельную деталь либо деталь, присоединяемую к машине. 
Иногда корпус подшипника выполняют встроенным, т. е. как одно 
целое с корпусом машины или подвижной деталью (например, с ша
туном). Вкладыши используют для того, чтобы не делать весь кор
пус из дорогостоящих антифрикционных материалов. При изнаши
вании вкладыши заменяют. В массовом производстве вкладыши 
штампуют из ленты с нанесенным на нее антифрикционным матери
алом. В мелкосерийном и единичном производстве применяют 
сплошные или разъемные втулки, а также биметаллические вклады
ши, в которых тонкий слой антифрикционного материала наплавля
ют на стальную, чугунную или бронзовую основу. Для распределе
ния смазочного материала, поступающего из канала 3, по рабочей 
поверхности цапфы 4 вкладыши снабжают смазочными канавками 5. 
Канавки располагают в ненагруженной зоне и часто совмещают с 
разъемом.

18.2. Характер и причины выхода из строя 
подшипников скольжения

Изнашивание рабочих поверхностей является основной при
чиной выхода из строя подшипников скольжения. Абразивное 
изнашивание обусловлено попаданием в смазочный материал аб
разивных частиц с размерами больше толщины масляного слоя и 
работой подшипника при неблагоприятных режимах трения в 
периоды пусков и остановок. При действии больших контактных 
давлений и температур возможно схватывание рабочих поверх
ностей подшипника.

Усталостное разрушение подшипников возникает при цикли
чески действующих нагрузках, например, в поршневых машинах, 
машинах ударного и вибрационного действия. Значительное по
вышение температуры приводит к недопустимым изменениям не
обходимых свойств смазочных материалов, а иногда к выплавле
нию заливки вкладыша или заклиниванию вала в подшипнике. 
Разрушение подшипников также может быть связано с потерей 
устойчивости вращения цапфы при самовозбуждающихся колеба
ниях (автоколебаниях).
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18.3. Подшипниковые материалы

Подшипниковые материалы должны иметь малый коэффициент 
трения, высокие износостойкость и сопротивление усталости. До
полнительными требованиями являются хорошая теплопроводность, 
прирабатываемость, смачиваемость маслом, коррозионная стойкость 
и обрабатываемость, малый коэффициент линейного расширения и 
низкая стоимость. Ни один из известных материалов одновременно 
всеми этими свойствами не обладает, поэтому в технике применяют 
большое количество различных антифрикционных материалов, 
наилучшим образом отвечающих конкретным условиям.

Валы и оси, как правило, стальные, реже из высокопрочного 
чугуна, например коленчатый вал двигателей ГАЗ. Цапфы должны 
иметь высокую твердость и шлифованную или полированную по
верхность, чтобы выдержать несколько замен более дешевых, чем 
вал, вкладышей. Материалы вкладышей можно подразделить на 
три группы: металлические, металлокерамические и неметалличе
ские.

Металлические материалы. Сплавы на основе олова или 
свинца с добавлением сурьмы, меди и других элементов, называе
мые баббитами (по имени американского изобретателя Баббита), 
обладают высокими антифрикционными качествами, хорошей при- 
рабатываемостью, но дорогостоящи и имеют относительно невысо
кое сопротивление усталости. Их применяют в качестве тонко
слойных покрытий или заливки. Хорошими антифрикционными 
свойствами обладают бронзы и латуни (сплавы на основе меди), 
алюминиевые и цинковые сплавы. В паре с закаленной цапфой при 
наличии хороших условий смазывания применяют антифрикцион
ные чугуны.

Металлокерамические материалы. Пористые бронзографи
товые и железографитовые материалы, получаемые методом по
рошковой металлургии, пропитывают горячим маслом и исполь
зуют в условиях, в которых невозможно обеспечить надежную 
жидкостную смазку. При небольших давлениях и скоростях эти 
материалы способны достаточно долго работать без внешнего 
подвода смазочного материала.

Неметаллические материалы. В качестве вкладышей приме
няют пластмассы, резину, графитовые материалы и прессованную 
древесину.
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Текстолит, древесно-слоистый пластик (ДСП) и прессованную 
древесину используют в подшипниках для тяжелого машинострое
ния. Полимерные самосмазывающиеся материалы на основе поли
амидов, полиацетилена, политетрафторэтилена и различных смол 
используют для подшипников, работающих в диапазоне температур 
-200 до +280 °С при значительных скоростях скольжения. Фторопла
сты (полимеры и сополимеры галогенпроизводных, этилена и пропи
лена) обладают хорошими антифрикционными свойствами, химиче
ской инертностью, но также и высоким коэффициентом линейного 
расширенны и низкой теплопроводностью. Подшипники с резиновы
ми вкладышами хорошо работают при смазывании водой.

В экстремальных условиях используют графитовые вкладыши, 
которые обладают низким коэффициентом трения ( / =  0,04...0,05) 
в диапазоне температур от -200 до +1000 °С, хорошей теплопро
водностью и коррозионной стойкостью. Эти материалы применя
ют в подшипниках с газовой смазкой, так как они могут работать 
без смазочного материала в периоды пусков и остановок.

18.4. Критерии работоспособности подшипников

Основными критериями работоспособности подшипников яв
ляются износостойкость, сопротивление усталости антифрикцион
ного слоя, теплостойкость и виброустойчивость.

Подшипники скольжения должны работать со смазочным ма
териалом. Наилучшие условия для работы подшипников создают
ся при жидкостной смазке, когда осуществляется полное разделе
ние поверхностей трения жидким смазочным материалом. При 
граничной смазке момент трения и износ определяются свойства
ми поверхностей и свойствами смазочного материала, отличными 
от объемных. При полужидкостной смазке частично осуществля
ется жидкостная смазка.

Основной расчет подшипников скольжения — это расчет ми
нимальной толщины масляного слоя, который при установившем
ся режиме работы должен обеспечивать жидкостную смазку. Теп
ловые расчеты проводят для определения рабочих температур 
подшипника. В ряде случаев проверяют подшипник на вибро
устойчивость путем решения дифференциальных уравнений гид
родинамики [4]. Расчеты по критерию износостойкости вследствие 
их сложности пока не нашли широкого применения [17].
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18.5. Условные расчеты подшипников
Условные расчеты позволяют в простейшей форме оценить при

годность выбранного материала и размеров подшипника для кон
кретных условий работы на основании опыта конструирования и экс
плуатации машин. Режим работы считают допустимым, если вы
полнены условны, которые ограничивают износ и тепловыделение:

р т=К/(Л)й[р];рпУ<[рУ];  П [ Г ] ;  < *[< ],

где И? —  радиальная нагрузка на подшипник; с1 — диаметр цап
фы; / — длина подшипника (рис. 18.1); V —  окружная скорость 
цапфы; р т —  среднее условное давление в подшипнике; г—  тем
пература подшипника.

Этот расчет обычно используют как основной для подшипни
ков с полужидкостной смазкой и как предварительный для под
шипников с жидкостной смазкой. В табл. 18.1 приведены допуска
емые значения [/?], [V ] и [р¥ ] для некоторых подшипниковых 
материалов.

Таблица 18.1

Допускаемые режимы работы для подшипниковых материалов [4|

Материал [р], МПа [V ], м/с \pV  ], МПа • м/с

АЧС-5 20 1 20
АЧС-5 30 0,4 12
БрОЮФ1 15 10 15
АН-2,5 25 15 100
ЦАМ 10-5 20 7 10
Б88 20 50 75
Металлокерамика 1 3 8
Текстолит 15 8 25

18.6. Несущая способность масляного слоя 
при жидкостной смазке

При движении плоскости 1 со скоростью V относительно на
клонной пластины 2 в масляном слое за счет давления р (х )  воз
никает подъемная сила Fr (рис. 18.3, а). Эту силу находят интегри
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Рис. 18.3. К расчету подъемной силы масляного клина

рованием давления по площади пластины. При отсутствии торцо
вого истечения (плоская задача) для пластины шириной /

Х2
Fr = / |  p(x)dx.

XI
При относительном движении слоев масла в них возникают 

напряжения вязкого сдвига, определяемые по закону Ньютона:

т = р (18.1)

где т —  напряжение сдвига; р — динамическая вязкость масла; 
dVx/d y  — градиент скорости масла по толщине слоя.

Движение несжимаемой жидкости предполагается ламинар
ным и изотермическим (р = const). Система координат Oxyz связа
на с пластиной 2.

Из условия равновесия элементарного объема масляного слоя 
единичной ширины dx х dy х 1 (рис. 18.3,6) вдоль оси х следует, что

dp _ d т 
dx dy

(18.2)
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Из зависимостей (18.1) и (18.2)

с12Ух _ 1 ф  
с1у2 р с1х

откуда двойным интегрированием с учетом граничных условий 
у  = О, УХ=У  и у  = Ь, Ух = 0 получим скорость масла:

п \х ах

Расход масла через зазор высотой И единичной ширины

К ’ ]0 2 12 р е к

Расход масла через зазор высотой /гт, где р  = р т = Ртах и 
с1р/ йх = О,

Лт
ч { К )  = |  ух<1у =

и Vп т у

О

По условию неразрывности потока масла q(h) = q(hm) 9 отку
да следует

± = 6
с1х /г3

Это уравнение называют уравнением Рейнольдса и используют 
для определения закона изменения давления по длине пластины

р{х)  = \(1р
Х\

и ее подъемной силы (несущей способности)

Х2 Х2 X

Рг = I Г р (х )с 1 х  =  /  Г |  ф  йх.
-VI Х[ Х[
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Рис. 18.4. Расчетная схема подшипника

Аналогично находят подъемную силу в криволинейном кли
новом зазоре подшипника скольжения (рис. 18.4).

Примем обозначения: D — диаметр отверстия вкладыша; d, I — 
диаметр и длина цапфы подшипника; S = D - d  —  диаметральный 
зазор; \|j = S /d  — относительный зазор; 8 = S/2  = 0,5\\rd — ради
альный зазор; е —  эксцентриситет; х = е/8 —  относительный экс
центриситет; h —  толщина масляного слоя; фа —  угол нагрузки.

Из геометрических соотношений следует, что толщина масля
ного слоя под углом ф

h = 5(l + x cos(P)-

Минимальная толщина масляного слоя при ф = 180°

Кт  = 3(1 — х,)- (18.3)

Переписав уравнение Рейнольдса в полярных координатах, с 
учетом очевидных соотношений

dx = 0,5dd(p, V = 0,5d(D,

/г = 5(1 + хсозф) и К  = 5 т (1 + х со8фш)
получим
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dp = 6р
со %(cos<p-cos<pw)

ф 2 (l + xcoscp)3

Закон изменения давления в нагруженной зоне:
я>

Р{ Ф)= \ dP-
«и

Несущую способность подшипника находим интегрированием 
вертикальной составляющей давления по нагруженной дуге:

<р2
Fr = 0,5¿//j* (cp)cos(180° — ср — срЛ )¿/cp =

<Pi 
<p2 Ф

= -0 ,5 í/ / |  j" dpcos(cp + cpa
<pi <pi

где CF — безразмерный коэффициент нагруженности, определяе
мый численными методами с учетом торцового истечения. Значе
ния Ср =у((р2 — Фь l id ,  х) приводят в справочниках в зависимо
сти от дуги обхвата фг -  Фь относительной длины подшипника 
l/d  и относительного эксцентриситета х-

Определив из уравнения (18.4) коэффициент нагруженности

CF = ^ ,  (18.5)
ЦО)

по таблицам можно найти х ПРИ заданном относительном зазоре 
Ф и вычислить минимальную толщину масляного слоя „ по 
формуле (18.3), сравнивая ее с допускаемой.

)d y  = ^ r d lC Fi (18.4) 
ф 2

18.7. Трение в подшипниках скольжения

Сложность физических процессов, происходящих в зоне трения 
в условиях граничной и полужидкостной смазки, пока не позволяет 
в общем случае расчетным путем определить силы и моменты тре
ния. В условиях жидкостной смазки сила трения определяется объ
емными свойствами жидкости, что дает возможность, используя 
закон Ньютона, оценить силы, моменты и коэффициенты трения. 
В простейшем расчетном случае при малых нагрузках Сг, отсут
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ствии торцового истечения и малом экс
центриситете окружная сила трения

р = т  (11,

где тий —  площадь смоченной поверх
ности цапфы.

При постоянном градиенте скорости 
(рис. 18.5)

Рис. 18.5. Эпюра скорости 
масла в радиальном зазоре 
5 при концентричном рас
положении цапфы во 
вкладыше

Коэффициент трения

с1У _ V _ 0,5сой? _ со 
' • 

с1у 5 0,5\|/с/ V]/

Сила трения с учетом формулы (18.1)

¥ ¥  Р т

Ргр _ к рсо 

Рг ¥  Рт

Эту формулу называют формулой Петрова, которая справедлива 
при х ~ 0 и / ^> с1.

В действительных условиях х > 0 и градиент скорости в мас
ляном слое изменяется в связи с изменением величины зазора. 
Уточненную формулу для силы трения получают интегрированием 
элементарной силы вязкого трения по всей поверхности цапфы с 
учетом торцового истечения масла:

, _  С г рсо
Тр _ ±Г 5

¥  Рт

где Ст —  безразмерный коэффициент сопротивления вращению, 
который можно вычислить по приближенной формуле [40]:

+ 0,44хСдл/1-Х2-

Уточненное значение коэффициента трения
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/  =
СУ (1 со
V Рт

или с учетом формулы (18.4)

/  -  М7 Ст! Ср ■
Зависимость коэффициента трения /  от параметра Л = рсо/р т 

(рис. 18.6) называют диаграммой Герси, или диаграммой трения.

Рис. 18.6. Диаграмма Герси

На этой диаграмме можно выделить три области: 1 — область гра
ничного трения, соответствующая большим нагрузкам и малым 
скоростям скольжения ( / =  0,1...0,2); 2 — область полужидкостно- 
го трения, вплоть до минимального значения коэффициента тре
ния ( / =  0,0005...0,005); 3 — область жидкостного трения.

В зоне жидкостного трения подшипник обладает свойством 
автоматически восстанавливать значение параметра А при любом 
изменении входящих в него величин. Если, например, произошло 
повышение угловой скорости со, то в соответствии с диаграммой 
это приводит к увеличению коэффициента трения. Следовательно, 
возрастают тепловыделение и температура.

С ростом температуры вязкость масла уменьшается и значение 
параметра А восстанавливается. Легко убедиться, что любые другие 
изменения значений р, со и р т приведут к тому же результату. Рабо
та подшипника в области жидкостного трения является предпочти
тельной или необходимой. В периоды пусков и остановок работа 
гидродинамических подшипников неизбежно сопровождается рабо
той в первых двух областях, что приводит к увеличению сил трения 
и изнашиванию.
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Глава 18. Подшипники скольжения

18.8. Тепловой расчет подшипника
Тепловой расчет выполняют в целях определения средней 

температуры подшипника и динамической вязкости масла, кото
рые необходимы для вычисления несущей способности масляного 
слоя. Температуру находят из уравнения теплового баланса между 
теплообразованием и теплоотдачей при установившемся режиме. 
Мощность теплообразования в подшипнике

1¥1= Г г/ У  = Ггу У С г/СР .

Теплоотвод осуществляется через корпус, вал и смазочный 
материал. Мощность теплоотвода через корпус подшипника

1Г2 = к,А(ги -¿о),
где К, —  коэффициент теплоотдачи; А —  площадь свободной по
верхности корпуса подшипника; /п, г0 —  температура корпуса и
окружающей среды соответственно. Рекомендуемые значения К, — 
= 15...20 Вт/(м2 • °С). Теплоотвод через вал учитывают, условно уве
личив площадь поверхности корпуса на величину (5...8)с12 на каж
дый конец вала, выходящий из корпуса.

В уточненных расчетах с применением ЭВМ дополнительно 
учитывают тепловое сопротивление масляного слоя, вала и корпу
са, изменения плотности и теплоемкости масла в зависимости от 
температуры и т. д.

Мощность теплоотвода через смазочный материал
т  ~ си р  (¿пых — ¿вх )»

где с —  удельная теплоемкость масла; V  — объемный расход 
масла; р — плотность масла; /вых, ¿вх — температура масла соот
ветственно на выходе из подшипника и на входе в него.

Из уравнения теплового баланса

находят среднюю температуру масла, которая во избежание его 
быстрого старения не должна превышать 80 °С, а для специальных 
энергетических машин —  90 °С.

Объем масла, прокачиваемый через подшипник,
и  = р \idlV,

где q — коэффициент относительного расхода масла через торцы 
подшипника [31].
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18.9. Расчет подшипников скольжения при жидкостной смазке

18.9. Расчет подшипников скольжения 
при жидкостной смазке

Гидродинамические расчеты проводят для определения мини
мальной толщины масляного слоя, обеспечивающей при устано
вившейся температуре режим жидкостной смазки:

Amin —  5 ( 1  X )  —  [Am in ]•

Минимальная толщина масляного слоя A^п должна быть 
больше суммы высот микронеровностей цапфы Rz\ и вкладыша 
Rz2. Однако в реальных подшипниках всегда имеют место переко
сы вала, погрешности формы и температурные деформации, по
этому при отсутствии специальных расчетов на основании опыта 
принимают

hmin > 2(Rzx + Rz2).

Рабочие поверхности валов обрабатывают тонким точе
нием (Rz = 1,6...6,3 мкм), шлифованием (Rz = 0,8...3,3 мкм), по
лированием (Rz = 0,05...0,8 мкм). Рабочие поверхности вклады
шей протягивают, развертывают, шабрят и растачивают (Rz — 
= 1,6... 10 мкм).

Расчет подшипников при жидкостной смазке обычно прово
дят в форме проверочного. Размеры цапфы определяют из расчета 
вала на прочность или жесткость с учетом рекомендуемой относи
тельной длины подшипника l /d .  Для стационарных машин
//¿/принимают в пределах 0,6...0,9. В быстроходных подшипни
ках автомобильных двигателей l /d  -  0,3...0,4, в буксах вагонов — 
1,4...2,0.

Для оптимизации выбора зазоров можно использовать обоб
щенную характеристику работы подшипника [41], под которой 
понимают зависимости минимальной толщины масляного слоя
Amin > средней температуры tm и расхода масла U от диаметрально
го зазора S  (рис. 18.7).

Для построения обобщенной характеристики температуру 
масла определяют из уравнения теплового баланса при нескольких 
произвольно выбранных значениях величин относительного экс
центриситета, от которых зависят основные параметры, характери
зующие работу подшипника.

По найденному значению температуры вычисляют динамиче
скую вязкость масла и из уравнения (18.5) определяют относи-
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/̂/Р ^гтпп
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И"пип 

+ — -
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О 5, мкм

Рис. 18.7. Обобщенная характеристика работы подшипника скольжения

тельный зазор, соответствующий тепловому балансу и выбранно
му относительному эксцентриситету:

\\1=у1\Х(£)Ср/рт.

Далее рассчитывают минимальную толщину масляного слоя

Лит =0,5у</(1-х)
и остальные параметры, характеризующие работу подшипника.

Для встроенных подшипников, в которых теплоотвод осу
ществляется, главным образом, смазочным материалом 
из уравнения теплового баланса находят среднюю температуру 
масла

Обобщенная характеристика работы подшипника (см. рис. 18.7) 
позволяет легко подобрать стандартную посадку. При выборе посад
ки следует иметь в виду, что при малых диаметральных зазо
рах 5 (см. п. 18.6) толщина масляного слоя может оказаться недо
статочной, а его температура —  слишком высокой. При больших 
зазорах возрастает расход масла и ухудшается центрирование вала.

18.10. Устойчивость работы подшипников скольжения

При работе подшипника с малыми эксцентриситетами движе
ние вала может быть неустойчивым. В соответствии с формой эпю
ры давления вал смещается не по линии действия радиальной
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18.10. Устойчивость работы подшипников скольжения

нагрузки, а под углом к ней (см. рис. 18.4). С уменьшением эксцен
триситета угол нагрузки фй возрастает, а жесткость масляного слоя
снижается в результате уменьшения клиновидности зазора. При 
этом малые изменения нагрузки приводят к большим перемещени
ям вала, которые легко переходят в вихревые движения. При нали
чии неуравновешенной центробежной силы круговые движения 
центра вала превращаются в спиральные с возрастающим радиусом, 
что приводит к ударам вала о вкладыш и разрушению подшипника. 
Самовозбуждающиеся колебания валов (автоколебания) характерны 
для быстроходных роторных машин.

При работе с большими эксцентриситетами (%>0,5) движе
ние вала является, как правило, устойчивым.

Для предотвращения автоколебаний применяют виброустой- 
чивые подшипники с вкладышами некруглой формы, которые об
разуют несколько клиновых зазоров, что повышает жесткость мас
ляного слоя. Это достигается растачиванием вкладышей со 
смещением центров («лимонная» форма, рис. 18.8, а) или смеще
нием осей вкладышей вдоль разъема (рис. 18.8,6). Значительно

Рис. 18.8. Схемы конструкций виброустойчивых подшипников:
а — «лимонная» форма вкладышей; б — сборка со взаимным смещением 
вкладышей

повышает виброустойчивость подшипника применение плаваю
щей втулки, которую размещают между цапфой и рабочей поверх
ностью вкладыша. Втулка вовлекается во вращение маслом и вра
щается с частотой, вдвое меньшей, чем вал. При этом снижаются
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Глава 18. Подшипники скольжения

тепловыделение и износ, повышаются демпфирующая способность 
и надежность подшипника (благодаря наличию двух пар поверхно
стей трения), но увеличивается радиальный зазор.

В гидростатических подшипниках подъемная сила возникает в 
результате принудительного создания давления в смазочном мате
риале с помощью специального насоса. Такие подшипники рабо
тают с очень малыми коэффициентами трения. В момент трогания с 
места коэффициент трения близок к нулю.

Гидростатические подшипники применяют для тяжелых тихо
ходных валов, в испытательных машинах и телескопах, в опорах, 
требующих точного вращения, например в особо точных станках. 
Масло подают через дроссели 1 (дозирующие отверстия) в закрытые 
по периферии карманы 2, выполненные во вкладышах (рис. 18.9). 
Дроссель примерно вдвое снижает давление масла, поступающего в 
карман. Это необходимо для обеспечения устойчивости цапфы в 
подшипнике. При смещении цапфы под действием нагрузки в сторо
ну какого-либо кармана в нем возрастает давление в результате 
уменьшения зазоров, через которые вытекает масло. В противолежа
щем кармане давление резко снижается вследствие увеличения зазо
ров и ограниченной пропускной способности дросселя, подающего 
масло в карман. Таким образом, возникают силы, возвращающие 
цапфу в исходное положение. В тяжелых быстроходных машинах и

18.11. Гидростатические подшипники

1 2

Рис. 18.9. Схема гидростатического подшипника

424



18.13. Подпятники

в условиях частых пусков применяют гидростатодинамические под
шипники, которые совмещают преимущества гидростатических и 
гидродинамических подшипников.

18.12. Подшипники с газовой смазкой
Применение в подшипниках скольжения газа в качестве сма

зочного материала позволяет резко снизить коэффициент трения и 
неограниченно повысить частоту вращения. Вязкость воздуха в 
100 раз меньше вязкости керосина и практически не зависит от тем
пературы и давления. Применяют газодинамические и газостатиче
ские опоры. Эти опоры требуют высокой точности изготовления, 
обладают меньшей нагрузочной способностью, чувствительны к 
перегрузкам и склонны к автоколебаниям.

Газодинамические опоры применяют в турбокомпрессорах, 
турбодетандерах для сжижения газов, центрифугах, гироскопах и 
газовых турбинах.

Газостатические опоры используют, главным образом, в прибо
рах и особо точных станках. При этом обязательно предусматрива
ют меры против возникновения автоколебаний.

При расчете газовых подшипников необходимо учитывать 
сжимаемость газа.

18.13. Подпятники
Назначение подпятников — воспринимать осевые нагрузки 

или осуществлять осевую фиксацию вала (рис. 18.10). Вал снаб
жают упорным диском или гребнями, которые взаимодействуют

Рис. 18.10. Схемы подпятников: 
а — гидродинамического; 6 — гидростатического
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Глава 18. Подшипники скольжения

с неподвижной пятой. В гидродинамичес
ких подпятниках нет естественного кли
нового зазора и его создают искусственно 
(рис. 18.10, а). Радиальные канавки снаб
жают скосами в окружном направлении, 

Рис. 18.11. Самоустанавли- так как в зазорах с параллельными по- 
вающиеся подушки гидро- верхностями подъемная сила в масляном 
динамического подпятника слое не возникает. В гидростатических

подпятниках (рис. 18.10, б) давление в 
масле создают специальным насосом.

Хороший эффект дает применение самоустанавливающихся 
подушек на сферических опорах (рис. 18.11). Подушки автомати
чески устанавливаются под оптимальным углом.

В настоящее время подпятники скольжения по возможности 
заменяют опорами качения, но все еще используют при очень 
больших нагрузках, например в гидрогенераторах, в которых под
шипники качения имели бы очень большие размеры.

18.14. Магнитные подшипники

В магнитных подшипниках (в основном, электромагнитных) 
подъемная сила создается в результате взаимодействия магнитных 
полей. Подшипники способны работать без износа с очень высо- 
кими частотами вращения (до 10 мин ) и при температуре от аб
солютного нуля до +250 °С. Значение и направление магнитных 
сил регулируются электронной системой управления, работающей 
совместно с датчиками положения вала. Магнитные подшипники 
пока достаточно дорогостоящи.

Пример. Дать заключение о возможности применения бронзы 
Бр01Ф1 для вкладыша подшипника скольжения, кратковременно рабо
тающего в режиме полужидкостной смазки при следующих условиях: 
радиальная нагрузка /ч- = 6,48 кН; частота вращения вала п = 1450 мин-1; 
диаметр цапфы й = 60 мм; длина подшипника / = 45 мм.

Решение. 1. Определяем среднее условное давление в подшипнике:

/V 6480рт = — = --------------= 2 ,4  * 106 Па = 2 ,4  МПа.
Ы 0,045-0,60

2. Вычисляем окружную скорость цапфы:

V
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18.14. Магнитные подшипники

ТГ ш1п 3,14-0,06-1450 „ ,  .
V =---- = —-------!---------- = 4,56 м/с.

60 60
3. Рассчитываем произведение среднего условного давления на 

окружную скорость:

рпУ  = 2,4 -4,56 = 10,94 МПа • м/с.

4. Проверяем допустимость найденных режимов работы для вкла
дыша, выполненного из заданной бронзы (см. табл. 18.1):

рп, =2,4 МПа < [/?] = 15 МПа;
V = 4,56 м/с < [V] = 10 м/с; 

р„У = 10,94 МПа • м/с < |[рУ] = 15 МПа • м/с.

Таким образом, указанный материал является приемлемым.



Г л а в а  19

МУФТЫ ПРИВОДОВ

19.1. Назначение муфт, применяемых в машинах

Муфтами приводов называют устройства, которые соединяют 
валы совместно работающих агрегатов и передают вращающий 
момент.

Постоянные (нерасцепляемые) муфты обеспечивают постоянное 
в течение всего времени эксплуатации машины соединение валов. 
Кроме того, в некоторых машинах применяют муфты сцепления для 
соединения (сцепления) агрегатов или их разъединения во время ра
боты машины. В свою очередь, муфты сцепления подразделяют на 
управляемые и самоуправляемые (самодействующие).

Управляемые муфты соединяют (разъединяют) агрегаты ма
шин по команде. Самоуправляемые муфты срабатывают автомати
чески, соединяя или разъединяя валы в зависимости от специфики 
работы машины и принципа действия муфты.

Основной характеристикой нагруженности муфты является 
вращающий момент Т.

Обычно расчетный вращающий момент Т, действующий на 
муфту, приближенно определяют в зависимости от динамических 
свойств машины, характеризуемых степенью неравномерности 
вращения и величиной разгоняемых масс, т. е. динамической со
ставляющей вращающего момента на муфте:

Т = Тп + ТЛ = Г„(1 + Гд/Гн) = КТп,

где Ти —  номинальный момент (среднее значение длительно дей
ствующего момента), который обычно приближенно определяют 
по потребляемой мощности двигателя и частоте вращения; Тя — 
динамическая составляющая момента; К  —  коэффициент дина
мичности.
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19.2. Муфты, постоянно соединяющие валы

При ориентировочных расчетах приближенно принимают:
К -  1,0... 1,5 для машин с небольшими разгоняемыми массами 

и небольшой переменной нагрузкой (конвейеры, металлорежущие 
станки);

К — 1,5...2,0 для машин со средними разгоняемыми массами и 
средней переменной нагрузкой (поршневые компрессоры, стро
гальные станки, мельницы);

К  = 2,5...3,0 для машин с большими разгоняемыми массами и 
значительной переменной нагрузкой в виде ударов (молоты, про
катные станы, шаровые мельницы).

19.2. Муфты, постоянно соединяющие валы
Глухие муфты. Длинные валы по условиям изготовления, 

сборки и транспортирования иногда изготовляют составными, в 
этом случае отдельные части вала соединяют глухими муфтами. В 
некоторых случаях эти муфты применяют и для соединения строго 
соосных валов агрегатов.

Втулочная муфта (рис. 19.1) состоит из втулки, надеваемой с 
зазором на концы валов. Муфта отличается малыми габаритами по 
диаметру, но усложняет монтаж из-за необходимости больших 
осевых смещений соединяемых агрегатов. Материал втулок — 
конструкционная сталь (СтЗ, Ст5). Втулочные муфты применяют 
для соединения валов диаметром с1 < 70 мм. Наружный диаметр 
муфты Г) = (1,5... 1,6)с1. Длина муфты Ь -  (2,5...4,0)й? (окончатель
но определяется длиной шпонок или шлицев). На муфты имеется 
стандарт [32].

Рис 19.1. Втулочная муфта:
1 —  проволочное стопорное кольцо, препятствующее самоотвинчиванию сто
порного винта; 2 — стопорный винт
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А - А  А

Рис. 19.2. Фланцевая муфта

Фланцевая муфта (рис. 19.2) состоит из двух одинаковых по- 
лумуфт, выполненных в виде ступицы с фланцем. Фланцы соеди
няют болтами. Различают два конструктивных исполнения.

1. Половину болтов устанавливают во фланцах полумуфт без 
зазора (см. рис. 19.2). В этом случае центрирование полумуфт 
осуществляют эти болты. В результате завинчивания гаек фланцы 
прижимаются силами затяжки болтов, и на торцах фланцев возни
кают силы трения. Вращающий момент с одной полу муфты на 
другую передается стержнями болтов, установленных без зазора, и 
силами трения на фланцах. Задача является статически неопреде
лимой. В целях существенного упрощения расчетов приближенно 
принимают, что весь вращающий момент передается только 
стержнями болтов, установленных без зазора и работающих на 
срез и смятие. Сила, действующая на один болт, ^  = 2Г /(г Д ), где
Т — расчетный вращающий момент; г — число болтов, установ
ленных без зазора; А  —  диаметр окружности, на которой распо
ложены оси болтов.

Диаметр с1о стержня болта, работающего на срез, определяют 
из условия

х = 4^/(л</02) < [т], ¿о < т /п [ х ] ) У \

где [т] — допускаемые касательные напряжения материала болта 
(см. п. 2.8.1).

Далее необходимо выполнить проверочный расчет на смятие 
(см. п. 2.8.1).

2. Все болты во фланцах полумуфт устанавливают с зазором. 
При этом необходимо предусмотреть центрирование полумуфт [9].
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В этом случае весь вращающий момент с одной полумуфты на 
другую передается силами трения на фланцах.

Силу затяжки болтов для передачи вращающего момента 
находят из условия

Т  < Ттр или ТБ = Ттр,

где Гтр = / А /2  —  момент силы трения на фланцах А зат —
сила затяжки одного болта; г —  число болтов; /  — коэффициент 
трения (для сухих металлических поверхностей фланцев /  = 
= 0,15...0,20); А  — диаметр окружности, на которой расположены 
оси болтов); 5 = 1,2...1,5 — коэффициент запаса сцепления при 
действии случайных перегрузок и нестабильности сил трения. 

Отсюда необходимая сила затяжки болтов

Ъ ат>2Ттр/ ( 2^ )  = 2Т5/(2А ),) .

Диаметр стержня болта, работающего на растяжение, опреде
ляют из условия

п р =  1 ,3 /ч „ 4 / ( т /? )  < [ст],,.

^= ^р > (1 ,3 ^ „4 / л [с г]р)|/2,

где [ст]р —  допускаемые напряжения растяжения в расчетном се
чении болта (см. п. 2.3).

Материал полумуфт —  стали 40 и 35Л. Возможно применение 
чугуна СЧ30. На фланцевые муфты имеется стандарт для враща
ющих моментов от 8 до 45 000 Н ■ м. Полумуфты устанавливают 
на концы валов с натягом.

Компенсирующие муфты. Свойства и назначение. По эко
номическим и технологическим соображениям машины обычно 
выполняют из отдельных узлов (агрегатов), которые соединяют 
муфтами. Однако точная установка валов таких агрегатов невоз
можна вследствие ошибок изготовления и монтажа, расположения 
агрегатов на деформируемом (нежестком) основании, взаимного 
радиального смещения осей соединяемых валов (расцентровки) в 
результате тепловых деформаций корпусов агрегатов при их рабо
те, а также из-за упругих деформаций валов под нагрузкой.

Возможные виды смещений валов и возникающие вследствие 
этого дополнительные нагрузки на концах валов представлены на 
рис. 19.3.
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ний валов

смеще-

Для соединения несоосных валов с 
применяют компенсирующие муфты. 
Благодаря своей конструкции эти муфты 
обеспечивают работоспособность маши
ны даже при взаимных смещениях валов. 
Однако валы и опоры нагружаются ради
альными и осевыми силами и изгибаю
щими моментами, зависящими от кон
струкции муфты и величины и вида 
расцентровки валов (см. рис. 19.3). Сле
дует отметить, что с ростом смещений 
валов ресурс самой муфты снижается.

Сдвоенная зубчатая муфта 
(рис. 19.4, а) состоит из двух одинако
вых втулок 2, имеющих внешние зубча
тые венцы, и двух одинаковых обойм 4 

с внутренними зубчатыми венцами. Обоймы стянуты болтами 1, 
равномерно расположенными по окружности. В крышках 3, за
крывающих внутреннюю полость муфты, расположены специаль
ные резинометаллические уплотнения [32], удерживающие сма
зочное масло внутри муфты. Пробка 5 служит для заливки в муфту 
масла. Пояски 6 на втулках предназначены для контроля соосности 
валов, а резьбовые отверстия —  для крепления стоек индикатора. 
Числа зубьев и их размеры подобраны так, чтобы зубья венца 
втулки располагались с некоторым зазором между зубьями обой
мы, образуя зубчатые соединения. Зубья втулок и обойм имеют 
эвольвентный профиль с углом профиля а  = 20° и высотой зуба 
1,8т (ш —  модуль, мм). Центрирование обоймы обычно осуществ
ляют по вершинам зубьев втулок.

Предусмотрено два исполнения зубьев втулок: бочкообразные 
(рис. 19.4, б) и прямолинейные (рис. 19.4, в). Бочкообразный зуб 
более сложен в изготовлении, чем прямолинейный (нарезание 
зубьев возможно лишь на специальном станке). Однако муфта с 
бочкообразными зубьями допускает значительно больший угол 
поворота (у < 1°30') по сравнению с муфтой с прямолинейными 
зубьями (у < 15').

Одинарная муфта допускает только угловое смещение валов. 
Однако комбинация двух одинарных муфт допускает как угло-
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5 Линия смешения

Рис. 19.4. Компенсирующая зубчатая муфта (а) и возможные формы 
зубьев на втулке в осевом сечении: бочкообразный зуб (б) и прямолиней
ный зуб (в)

вое, так и радиальное смещение валов (рис. 19.6, б). Относитель
ное смещение зубьев втулки и обоймы обусловливается наличием 
зазоров между зубьями и бочкообразной формой зубьев втулки. 
На рис. 19.5, а показан характер смещения зуба втулки в плоскости 
перекоса валов, на рис. 19.5, б — положение зуба втулки в плоско
сти, перпендикулярной к плоскости чертежа (см. рис. 19.5, а).

Зубчатые муфты обладают большой несущей способностью и 
надежностью благодаря значительному числу зубьев, передающих 
вращающий момент, а также хорошо работают при высоких часто
тах вращения.

При угловом смещении валов зуб втулки скользит по зубу 
обоймы по дуге длиной 0,5тгу, занимая крайнее положение через 
каждую половину оборота. Таким образом, при работе муфты
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Рис. 19.5. Характер взаимного смещения зубьев втулки 2 и обоймы 4 
(см. рис. 19.4) и положение пятна контакта при угловом смещении полу- 
муфт в плоскости чертежа (а) и в перпендикулярной плоскости (б)

происходит систематическое изнашивание боковой поверхности 
зубьев. Наличие сил трения между зубьями вызывает появление 
изгибающего момента на концах, соединяемых муфтой валов: МИ « 
«0,17, где Т — передаваемый вращающий момент.

Для снижения интенсивности изнашивания зубьев, заготовки 
втулок и обойм изготовляют коваными из сталей марок 35ХМ, 40, 
45 или литыми (при больших размерах) из сталей марок 40Л, 45Л. 
Твердость поверхностей зубьев втулок и обойм должна быть
42...50 НЯС.

Муфты смазывают жидким маслом с высокой вязкостью [32]. 
Размеры муфт выбирают по таблицам [9, 32] в зависимости от зна
чений вращающего момента и ожидаемого смещения валов.

В шарнирной муфте использован принцип действия шарнира 
Гука. Она служит для передачи вращающего момента между вала
ми с большими углами перекоса (у <40...45°), изменяющимися во 
время работы.

Муфта (рис. 19.6, а) состоит из двух одинаковых полумуфт 1 и 3 
в виде ступицы с вилкой (вилки полумуфт повернуты вокруг оси 
вращения на 90°) и крестовины 2, соединяющей полумуфты. Кресто-
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Рис. 19.6. Конструктивная схема одинарной шарнирной муфты (а) и 
комбинация двух шарнирных муфт (б)

вина соединена с вилками полумуфт шарнирами. Это обеспечивает 
свободу поворота каждой полумуфты относительно крестовины.

Комбинация двух муфт с промежуточным валом переменной 
длины позволяет соединять валы, которые имеют радиальные сме
щения А,- (рис. 19.6, б).

Следует отметить, что у обычной шарнирной муфты (см. 
рис. 19.6, а) при угловом смещении валов ведомая полумуфта 3 вра
щается неравномерно при равномерном вращении ведущей полумуф
ты 1. На рис. 19.7 показаны векторы угловых скоростей coi, со2, (ок 
для двух положений муфты (во втором положении муфта повернута 
вокруг оси вращения на 90°). Учитывая, что при вращении валов кре
стовина периодически поворачивается относительно виток полу
муфт, из плана угловых скоростей можно записать

С02 m ax = со, / c o s  у ; С02 mjn = CO, C O S у.
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Рис. 19.7. Угловые скорости полумуфт (1 и 2) для двух положений муфты

Таким образом, за один оборот муфты угловая скорость ведо
мой полумуфты дважды становится больше и дважды меньше уг
ловой скорости ведущей полумуфты.

Имеются конструкции «синхронных» шарнирных муфт [32], у 
которых при угловом взаимном смещении полумуфт валы враща
ются с одинаковой угловой скоростью.

Конструкция малогабаритной стандартизованной одинарной 
шарнирной муфты, у которой две одинаковые полумуфты 1 и 4 с 
вилками соединены крестовиной, состоящей из сухаря 3, двух осей 
5 и 6 и двух одинаковых втулок 7, представлена на рис. 19.8. Со
пряжения с зазором оси 5 и втулок 7 с вилками 2 и 8 полумуфт об
разуют шарниры скольжения. Размеры муфты определяют по таб
лице [32] в зависимости от значения вращающего момента, 
определяемого по формуле

Т = Тп cosy,
где Тп — номинальный вращающий момент; у — угол перекоса 
валов.

Пальцевая муфта с металлическими дисками (рис. 19.9) со
стоят из одинаковых полумуфт 1 и 3 и пакета плоских металличе
ских дисков 2, которые присоединяются к полумуфтам болтами б, 
установленными во фланцах полумуфт. Закаленные втулки 5 и гай
ки 4 (см. рис. 19.9, б) позволяют надежно зажимать пакеты дисков с 
их торцов. Муфта проста по конструкции и не требует ухода в про
цессе эксплуатации. Одна муфта компенсирует только угловое 
смещение валов. При этом пакет упругих дисков деформируется из 
своей плоскости. Чем меньше пальцев на полумуфтах, тем податли
вее свободные участки дисков и, следовательно, выше компенсиру
ющая способность муфты. Однако несущая способность муфты при 
этом снижается.
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Рис. 19.8. Малогабаритная одинарная шарнирная муфта

а 6

Рис. 19.9. Пальцевая муфта с металлическими дисками (а) и способ 
крепления пакета дисков к полумуфте (б)

Комбинация двух муфт с промежуточным валом позволяет ком
пенсировать как угловые, так и радиальные смещения валов (см. 
рис. 19.6, б).
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При угловом смещении валов вращающийся диск испытывает 
циклические деформации. Это может привести к его усталостному 
разрушению.

Размеры муфты выбирают по таблицам [9, 32] в зависимости 
от расчетного значения вращающего момента.

Муфты находят широкое применение в безлюфтовых приво
дах высокой крутильной жесткости с неточно установленными 
агрегатами.

Упругие муфты. Свойства и назначение. Эти муфты отли
чаются наличием упругого элемента и являются универсальными, 
поскольку, обладая определенной крутильной податливостью, они 
также допускают взаимные смещения валов.

Упругие муфты —  эффективное и недорогое средство сниже
ния вредных динамических нагрузок в приводах машин.

Упругие муфты способствуют:
1) смягчению толчков и ударов вращающего момента, вызван

ных технологическим процессом или выбором зазора при пусках и 
остановках машины. При этом кинетическая энергия удара акку
мулируется муфтой во время деформирования упругого элемента, 
превращаясь в потенциальную энергию деформации;

2) защите привода машины от вредных 
крутильных колебаний;

3) соединению валов, имеющих вза
имные смещения. В этом случае дефор
мируется упругий элемент муфты и муф
та функционирует как компенсирующая.

Рассмотрим основные характеристи
ки упругих муфт.

1. Жесткость с при кручении пред
ставляет отношение вращающего момен
та Г к углу ср взаимного поворота полу- 
муфт (рис. 19.10). В зависимости от 
конструкции муфты характеристика мо
жет быть линейной (прямая 1) или нели
нейной (кривая 2).

Для муфты с линейной характерис
тикой жесткости Т = сф. Для муфты с нелинейной характеристикой 
жесткость различна в каждой точке кривой 2 и определяется как 
с = (1Т/с1ц>.

Рис. 19.10. Характеристи
ки крутильной жесткости 
упругих муфт:
/ — линейная; 2 — нели
нейная
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Характеристика

Рис. 19.11. Характер изменения вращающего момента (а) и петля гисте
резиса линейной муфты с демпфированием (б)

2. Демпфирующая способность, т. е. способность необратимо 
поглощать часть энергии деформации упругого элемента муфты 
при действии циклически изменяющегося вращающего момента с 
амплитудой А Т, наложенного на постоянный вращающий момент 
Тп (рис. 19.11, а). Количественно демпфирующую способность 
можно оценивать коэффициентом относительного рассеяния 
\)/ = Ар /Луп р , где А о —  работа, поглощенная за один цикл нагру
жения муфты переменным моментом (площадь петли гистерезиса 
на рис. 19.11, б); ЛупР — работа сил упругой деформации муфты за 
четверть периода полного колебания.

На простейшем примере двухмассовой колебательной систе
мы (рис. 19.12) рассмотрим влияние упругой муфты с линейной 
характеристикой жесткости с и демпфирующей способностью у. 
Примем, что крутильная податливость валов пренебрежимо мала 
по сравнению с крутильной податливостью муфты. На массы с 
моментами инерции А\ и Зг действуют переменные вращающие 
моменты с одинаковой круговой частотой со.

Собственная круговая частота рассматриваемой системы без 
учета демпфирования определяется по формуле

Ю с=[с(1/Л,+1/Л)]1/2.

На рис. 19.13 представлены амплитудно-резонансные кривые 
для муфт с одинаковой крутильной жесткостью, но с разной 
демпфирующей способностью. В резонансной зоне крутильных 
колебаний (со /сос = 1) амплитуда колебаний ср (угол относитель-
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Рис. 19.12. Двухмассовая колеба
тельная система с упругой муфтой

Рис. 19.13. Амплитудно-резонанс
ные кривые линейной системы

ного поворота полумуфт) зависит от демпфирующей способности 
муфты. С повышением демпфирования амплитуда колебаний сни
жается.

Отметим, что амплитуда крутильных колебаний зависит от 
отношения возмущающей частоты к собственной частоте крутиль
ных колебаний системы.

Таким образом, правильно выбранная упругая муфта по кру
тильной жесткости с и демпфирующей способности V)/ сущест
венно снижает амплитуду вредных крутильных колебаний в при
водах машин, что повышает их ресурс.

М уфты с нем еталли чески м и  (рези новы м и ) упругим и 
элем ентам и. Эти муфты широко распространены благодаря про
стоте конструкций, дешевизне изготовления, простоте эксплуатации 
(не требуют ухода), высокой податливости при кручении и хорошей 
демпфирующей способности. Два последних свойства определяют
ся свойствами резины, из которой изготовлен упругий элемент муф
ты. Однако вследствие невысокой прочности по сравнению с ме
таллом эти муфты имеют большие размеры.

Муфты с упругим элементом в виде резиновой тороидальной 
оболочки имеют два исполнения в зависимости от формы упругого 
элемента.

На рис. 19.14 изображена муфта с упругим элементом в виде 
внешнего тора. Две одинаковые полумуфты 1 соединены торои
дальным упругим элементом 2, края которого прижаты к полу- 
муфтам нажимными полукольцами 3 и винтами 5, равномерно 
расположенными по окружности. Нажимные кольца разделены на
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19.2. Муфты, постоянно соединяющие валы

Рис. 19.14. Муфта с резиновым упругим элементом в виде внешнего тора

два полукольца 3 для удобства монтажа и притянуты винтами 6 
к кольцам 4. Тороидальный упругий элемент 2 изготовлен из ре
зины, армированной нитями корда, которые уложены слоями. 
В зависимости от числа слоев корда и угла его наклона по отно
шению к меридиану торовой оболочки меняется крутильная жест
кость муфты. В неответственных машинах с малыми нагрузками 
применяют упругий элемент из резины (без корда). Он дешевле и 
проще в изготовлении. Благодаря особой форме упругого элемента 
эта муфта обладает также повышенной компенсирующей способ
ностью, т. е. допускает значительные взаимные смещения полу- 
муфт (угловое до 3°, радиальное 2...5 мм, осевое ±2 мм и их ком
бинацию). Однако необходимо помнить, что чем больше 
расцентровка осей полумуфт, тем больше циклические деформа
ции в упругом элементе и ниже его ресурс.

Недостатками муфты являются большой диаметр £) и появле
ние осевых сил, сближающих полумуфты при вращении муфты.

441
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Причиной появления осевых сил является деформация упругого 
элемента при его вращении под действием центробежных сил. На 
конструкцию муфты имеется стандарт, в котором приведены ос
новные размеры муфт в зависимости от значения вращающего мо
мента [32].

После выбора габаритных размеров муфты выполняют прове
рочные расчеты.

1. Уточняют толщину к упругого элемента в сечении 1-1 (см. 
рис. 19.14) из его расчета по основным касательным напряжениям:

2 Т
я/),2 к

к >
2 Т

где Т —  расчетный вращающий момент; [т] — допускаемые 
напряжения (зависят от марки резины и числа слоев корда).

2. Определяют необходимую силу прижатия края упругого 
элемента к полумуфте из условия Ттр >Т, где Гтр = /^ ат/л /)ср/2  —
момент сил трения (А ат —  сила затяжки одного винта; /  —  ко
эффициент трения резины по металлу; л —  число винтов;
А р  =  ( А  + П 2) /2) .

Отсюда сила затяжки винта

р  -
1 зат

273
ср

где 3 = 1,2... 1,5 — коэффициент запаса сцепления.
Далее находят расчетный диаметр винта.
3. Проверяют напряжения смятия на кольцевой поверхности 

контакта края упругого элемента с полумуфтой:

4 К
Осм —

зат-

т 2 - о д
£  М ,.„

Допускаемое напряжение смятия [<т]см определяют в зависи
мости от конструкции края упругого элемента (наличие корда или 
металлических колец, повышающих жесткость края при его сжа
тии) и марки резины.

На рис. 19.15 изображена муфта с упругим элементом в виде 
внутреннего тора. Две одинаковые полу муфты 1 соединены торо
идальным упругим элементом 2, края которого прижаты к полу- 
муфтам нажимными кольцами 3 и винтами 4, равномерно распо-
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Рис. 19.15. М уфта с резиновым упругим элементом в виде внутреннего 
тора

ложенными по окружности. Эта муфта лишена недостатков муфты, 
показанной на рис. 19.14. При такой же несущей способности рас
сматриваемая муфта имеет меньший наружный диаметр, а потому 
меньше подвержена влиянию центробежных сил, т. е. допускает 
большие частоты вращения. Центробежные силы, действующие на 
оболочку, воспринимают нажимные кольца. Муфта имеет меньше 
металлических деталей и проще при установке упругого элемента.

На конструкцию муфты имеется стандарт, в котором приве
дены основные размеры муфт в зависимости от значения вра
щающего момента [32].

После выбора габаритных размеров муфты выполняют прове
рочные расчеты.

1. Уточняют толщину А упругого элемента в сечении 1-1 (см. 
рис. 19.15) из его расчета по основным касательным напряжениям:

2 Т
( 1 ) - 2  г )2 д/г

< [т ] , А >
2 Т

(£ )-2 г )2л[т]’

где Т  — расчетный вращающий момент; [т] — допускаемые каса
тельные напряжения (зависят от марки резины и числа слоев 
корда).

2. Определяют необходимую силу прижатия края упругого 
элемента к полумуфте из условия Ттр >Т, где Ттр = РУЛ1/гО ср/2  —
момент сил трения ^ зах —  сила затяжки одного винта; /  — ко
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Глава 19. Муфты приводов

эффициент трения резины по металлу; z  —  число винтов;
Д * = (£ ,+ £ > )/ 2).

Отсюда сила затяжки винта
2TS

~  fz D cp ’
где 5 = 1,2... 1,5 — коэффициент запаса сцепления.

Далее находят диаметр винта.
3. Проверяют напряжения смятия на кольцевой поверхности 

контакта края упругого элемента с полу муфтой:

п ( D ? - D 2) — Меи •

Допускаемое напряжение смятия [<т]см определяют в зависи
мости от конструкции края упругого элемента (наличие корда или 
металлических колец, повышающих жесткость края упругого эле
мента при его сжатии) и марки резины.

Муфта с резиновой конической шайбой изображена на 
рис. 19.16. Резинометаллический упругий элемент 4 крепят к по- 
лумуфтам 1 и 6 винтами, равномерно расположенными по окруж
ности. Современные способы привулканизации резины к металлу

Q

Рис. 19.16. Упругая муфта с резиновой конической шайбой
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позволяют получить прочность соединения не ниже прочности 
самой резины. Привулканизация резины к металлу является пред
почтительным способом крепления, так как отсутствует концен
трация напряжений в зоне прижатия буртов упругого элемента к 
металлу (см. рис. 19.14).

По сравнению с муфтами, представленными на рис. 19.14 и
19.15, эта муфта не обладает высокими компенсирующими свой
ствами. Однако ее с успехом применяют в приводах машин для 
гашения вредных крутильных колебаний. Изменяя угол конуса, 
можно получить необходимую крутильную жесткость муфты

 ̂_ Т _ я££>(£>3 -  ¿/3)
С “  ф “  24Н

где (7 — модуль упругости второго рода резины; остальные обо
значения см. на рис. 19.16.

Положительной особенностью муфты является равномерное 
распределение основных касательных напряжений т по объему 
резины при действии вращающего момента Т. На рис. 19.17 приве
дена схема работы резинометаллического упругого элемента.

Рис. 19.17. Характер деформирования резинометаллического упругого 
элемента при нагружении вращающим моментом

При действии вращающего момента резиновая коническая 
шайба испытывает крутильный сдвиг; при этом одно металличе
ское кольцо поворачивается относительно другого на угол ф, а 
точка 2 на радиусе р смещается относительно точки 1 на рф в точ
ку 2 . Если рассматривать малые деформации, то приближенно 
можно записать
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рф ж уh, у «рф  ¡h.

Тогда в соответствии с законом Гука т = Gy = Gyp/h.
Таким образом, при фиксированном угле ф напряжения т 

одинаковы на любом радиусе р, поскольку p/h = const.
В ответственных приводах в муфте (см. рис. 19.16) применяют 

кольца 2 и 5 с торцовыми кулачками 3, которые, зацепляясь, про
должают передавать вращающий момент даже после разрушения 
резиновой шайбы.

М уфты с м еталлическим и  упругим и элем ентам и. Та
кие муфты обладают меньшими габаритными размерами, хорошо 
работают при изменениях температуры в большом диапазоне. Одна
ко они сложны по конструкции, более дорогостоящи, требуют ухода 
при эксплуатации.

На рис. 19.18 изображена муфта с упругими элементами в виде 
стальных стержней, работающих на изгиб при действии вращающе
го момента. Полумуфты 1 и б соединены цилиндрическими стальны-

Рис. 19.18. Муфта с упругими элементами в виде стальных стержней

ми стержнями (пружинами) 4, равномерно расположенными по 
окружности диаметром 2). Крышка 2 и кожух 3 удерживают стержни 
от выпадания и смазочное масло в муфте благодаря уплотнениям 7. 
Для уменьшений износа пружин и их гнезд муфта через масленку 5 
заполняется маслом противозадирными присадками.
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19.3. Сцепные управляемые муфты

Полумуфты изготовляют из сталей 45, 40Х, стержни — из вы
соколегированных пружинных сталей, крышку и кожух — из чу
гуна СЧ12.

При действии вращающего момента характеристика муфты на 
первом этапе линейна (до тех пор, пока кривизна изогнутой оси 
стержня не станет равной кривизне профиля гнезда (рис. 19.19)). 
В этом случае крутильная жесткость муфты

с = Т/ц> = З Е ^ П 2/ ( № ) ,

где Е  —  модуль упругости материала 
стержня; J  —  момент инерции попе
речного сечения стержня; г —  число 
стержней; Д  51 —  см. рис. 19.18 и 19.19.

На втором этапе нагружения муфты 
(нелинейный участок характеристики 
муфты) крутильная жесткость

с = ¿/Г/^ср = ЗГ3р3/ ( £ 2У22 2£>),

где р —  радиус кривизны профиля
гнезда (см. рис. 19.19).

Минимальный диаметр стержня

где [<т]и — допускаемое напряжение 
изгиба материала стержня; Е, = £ / /)  —
геометрический параметр (51 —  см. 
рис. 19.19); ф = а/5' (для нелинейных муфт ф = 0,6...0,7, для ли
нейных ф = 1,0); ф —  угол относительного поворота полумуфт; 
Е  — модуль упругости материала стержня. Радиус кривизны про
филя гнезда р = Ес1/(2[а]и).

Основные размеры муфты в зависимости от значения враща
ющего момента приведены в [32].

19.3. Сцепные управляемые муфты
Сцепные муфты позволяют соединять и разъединять непо

движные или вращающиеся валы по команде. Их подразделяют на 
муфты с профильным замыканием (кулачковые) и фрикционные. 
Последние широко используют при необходимости сцепления ва
лов без остановки двигателя.

</ = 4[с]иО ^ (3 - Ч '3)/(3 £ ф),
Рис. 19.19. Характер дефор
мирования упругого элемен
та в виде стержня при на
гружении вращающим мо
ментом
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10°

Рис. 19.20. Сцепная кулачковая муфта (а) и форма сечения кулачков (б)

Муфты сцепные кулачковые. Эти муфты применяют для пе
редачи больших вращающих моментов при нечастых включениях. 
Они имеют значительно меньшие габаритные размеры и массу, чем 
фрикционные муфты сцепления, однако соединяют валы, угловые 
скорости которых равны или незначительно различаются. При этом 
требуется точная соосность полумуфт. На рис. 19.20 показаны муфта 
с торцовыми кулачками и некоторые профили кулачков. Выбор фор
мы кулачков определяется условиями включения муфты (одинаковые 
угловые скорости полумуфт) и передаваемой нагрузкой.

Материал кулачковых муфт должен обеспечивать высокую 
твердость рабочих поверхностей кулачков. Для этого используют 
стали марок 20Х, 12ХНЗА с цементацией и закалкой до твердости
50...60НЯС. При частых включениях применяют стали 40Х, 
40ХН, 35ХГСА с закалкой рабочих поверхностей зубьев до твер
дости 40...45 НЯС.

Приближенным расчетом проверяют напряжения смятия (дав
ление) на рабочей поверхности кулачка включенной муфты в 
предположении равномерной работы всех кулачков:

С>см — 2 Г / (с1СрzA ') <  [ст]см,

где Т  — расчетный вращающий момент; с1ср —  средний диаметр 
муфты по кулачкам; г — число кулачков; А — площадь проекции 
опорной поверхности кулачка на диаметральную плоскость.

Муфты сцепные фрикционные. Такие муфты передают 
вращающий момент силами трения на рабочих поверхностях, со
здаваемыми плавным прижатием рабочих (фрикционных) поверх
ностей. Изменяя силу прижатия, можно регулировать момент сил 
трения. За время включения фрикционной муфты рабочие поверх
ности проскальзывают. После завершения включения муфты 
скольжение отсутствует.
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Рис. 19.21. Сцепная многодисковая фрикционная муфта (а) и форма фрик
ционных дисков (б)

На рис. 19.21, а изображены многодисковая фрикционная сцеп
ная муфта и конструкция внутренних 3 и наружных 4 дисков. Муф
та состоит из полумуфт / и 2, расположенных строго соосно (обыч
но на одном валу), и внутренних 3 и наружных 4 дисков, которые 
сжимаются силой Т7, приложенной нормально к поверхностям тре
ния. Регулируемая сила ¥  может создаваться механическим, гид
равлическим, пневматическим или электромагнитным путем. На 
рабочие поверхности дисков наносят фрикционный слой или крепят 
накладки из фрикционного материала (рис. 19.21, б), повышающего 
силу трения. Для обеспечения размыкания дисков после выключе
ния муфты в отдельных случаях наружные диски выполняют не
плоскими (синусные диски, см. рис. 19.21, б).

Для улучшения смазывания рабочих поверхностей муфт и от
вода продуктов изнашивания на торцах дисков выполняют неглу
бокие спиральные канавки.

В зависимости от условий эксплуатации фрикционные муфты 
подразделяют на муфты без смазывания поверхностей трения
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(сухие) и со смазыванием этих поверхностей (масляные). Послед
ние передают меньший вращающий момент (в них ниже коэф
фициент трения), однако они более долговечны (интенсивность 
изнашивания рабочих поверхностей меньше, чем у сухих муфт).

Материалы фрикционных дисков. Рабочие поверхности дис
ков выполняют из фрикционных материалов, которые должны обла
дать высоким коэффициентом трения и его стабильностью при изме
нении температуры, давления на рабочей поверхности и скорости 
скольжения; хорошим сопротивлением изнашиванию; теплостойко
стью, т. е. выдерживать высокие температуры без разрушения и с со
хранением эксплуатационных свойств.

В сухих муфтах в основном применяют фрикционные пары:
а) закаленная сталь по металлокерамике, образованной нане

сением и спеканием под давлением смеси порошков меди, железа, 
графита, свинца и др.;

б) закаленная сталь по фрикционным накладкам, выполненным 
на основе термореактивных смол с необходимыми ингредиентами.

В масляных муфтах в основном используют фрикционные пары:
а) закаленная сталь по металлокерамике;
б) закаленная сталь по стали;
в) бронза по закаленной стали или чугуну.
Средние значения коэффициентов трения и допускаемых дав

лений фрикционных пар приведены в справочной литературе [32].
При приближенных расчетах муфт определяют:
1) расчетный вращающий момент на муфте

Гр =Гс̂  = ^ /2 А р/ 2 ,

где Тс —  максимальный вращающий момент, нагружающий муфту 
(при превышении Тс фрикционные диски начинают скользить один 
относительно другого); 5" — коэффициент запаса сцепления [32]; 
F  — сила сжатия фрикционных дисков; /  —  коэффициент трения; 
л — число пар поверхностей трения; £>ср = (0 \  + £>2)/2  — средний
диаметр рабочей поверхности дисков;

2) давление на рабочей поверхности дисков (чем больше дав
ление, тем больший вращающий момент передает муфта, однако 
тем быстрее изнашиваются фрикционные поверхности дисков)

р = А Р /п ф { -О р < [ р 1

где [/?] — допускаемое давление [32];
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3) число пар поверхностей трения

2 = 2Тр/ ( л / у [ р № рК2),

где ц/ = (£>1 - £ ) 2)/(2 /)Ср), обычно ц/= 0,10...0,35; К2 —  коэффи
циент влияния числа дисков на силу включения муфты [32] (вве
ден для учета трения выступающих частей диска о направляющие 
пазы по л у муфт).

Кроме рассмотренных типов муфт сцепления существует 
большое количество других муфт сцепления [32]. Фрикционные 
муфты сцепления применяют в качестве тормозов.

19.4. Сцепные самоуправляемые муфты
Сцепные самоуправляемые муфты соединяют или разъединя

ют валы автоматически при наступлении особых условий в работе 
машины. В зависимости от выполняемых функций эти муфты под
разделяют на несколько типов.

Муфты предохранительные. Эти муфты предохраняют до- 
ростоящие детали машин (зубчатые колеса, валы и др.) от случай
ных перегрузок. Перегрузки могут быть вызваны особенностями 
рабочих процессов машин (дробильные, землеройные и т. п.); изме
нением условий работы машины (прекращение подачи смазочного 
материала, появление заедания и др.).

При расчете предохранительных муфт во избежание случай
ных выключений за расчетный вращающий момент принимают 
Т=  1,25 Гтах, где Гтах — максимальный момент, возникающий при 
работе машины.

Муфты предохранительные с разрушающимся элементом от
личаются малыми габаритами и высокой точностью срабатывания.

На рис. 19.22 показана муфта, у которой полумуфты 2 и 7 со
единены цилиндрическим предохранительным элементом 5 и 
установлены на валу 1. Полумуфта 2 соединена с валом шпонкой, 
полумуфта 7 сидит на валу свободно. Стальные втулки 4 и б, за
каленные до высокой твердости, предохраняют края отверстий во 
фланцах от повреждения при разрушении предохранительного 
элемента. Резьбовая пробка 3 удерживает элемент 5 от выпадания. 
Канавки шириной /  и глубиной g  на торцах фланцев полумуфт за
щищают последние от повреждения заусенцем этого элемента по
сле разрушения.
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Рис. 19.22. Предохранительная муфта с разрушающимся элементом

При перегрузке предохранительный элемент срезается и по- 
лумуфты размыкаются. Для восстановления работоспособности 
машины ее необходимо остановить и заменить этот элемент.

Расчетами определяют следующие показатели:
1) предельный (разрушающий) момент муфты

Тпр= (2/к)(кс12/ 4)тв(Я/2),

где л — число штифтов; к —  коэффициент неравномерности рас
пределения нагрузки на штифт из-за ошибок изготовления (при 
г  = 1 к = 1, при г  = 2...3 к  = 1,2... 1,3); тв = (0,7...0,8)ств — предел 
прочности штифта на срез; <тв — предел прочности материала 
штифта на растяжение; £) — диаметр окружности расположения 
осей штифтов.

2) диаметр штифта

¿/ =  [8ГпрА:/(7щтвО Д /2 .

При одном предохранительном элементе точность срабатыва
ния муфты более высокая, однако концы валов и опоры дополни
тельно нагружены радиальной консольной силой, которая враща
ется вместе с муфтой.

Муфты предохранительные фрикционные автоматически вос
станавливают работоспособность машины после прекращения 
действия перегрузки, однако точность срабатывания их невысока 
вследствие непостоянства коэффициента трения на рабочих по
верхностях дисков.
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А

Рис. 19.23. Предохранительная фрикционная многодисковая муфта

На рис. 19.23 представлена муфта, у которой полумуфты 1 и 5, 
установленные на одном валу, соединены пакетом фрикционных 
дисков 2 (диски см. также на рис. 19.21, б), сжатых строго фикси
рованной силой через витые пружины 3 гайкой 4. При перегрузке 
наружные диски проскальзывают относительно внутренних дис
ков и муфта передает лишь тот предельный момент, на который 
она настроена. Изменяя число фрикционных дисков и силу их 
сжатия с помощью гайки 4, муфту можно настроить на определен
ный предельный момент.

При расчетах определяют:
1) предельный вращающий момент, передаваемый муфтой,

Тпр = Р /О срг / 2 ,

где F  — сила сжатия фрикционных дисков; /  — коэффициент тре
ния; Д р = (Д  + Д ) /2  —  средний диаметр рабочей поверхности
дисков (Д  и Д  см. на рис. 19.23); г —  число пар поверхностей 
трения.

2) давление на рабочей поверхности дисков (чем выше давле
ние, тем больший вращающий момент передает муфта, однако тем 
быстрее изнашиваются фрикционные поверхности дисков)

р = 4^/я(А2 -£>| )<[/>], 
где [р ] — допускаемое давление [32].

К фрикционным материалам рабочих поверхностей дисков 
применяют те же требования, что и для дисковых фрикционных 
муфт сцепления. Особое внимание уделяют стабильности коэффи
циента трения при изменении рабочих условий (температуры, дав
ления, времени пробуксовки).
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С увеличением числа фрикционных дисков диаметральные раз
меры муфты для передачи одинакового вращающего момента умень
шаются. Однако при этом ухудшается отвод теплоты от рабочих 
поверхностей при пробуксовке муфты и изменяется коэффициент 
трения.

Муфты свободного хода. Эти муфты служат для передачи 
вращающего момента только в одном направлении, когда угловые 
скорости ведущей и ведомой полумуфт равны. Если угловая ско
рость ведомой полумуфты превысит угловую скорость ведущей, 
муфта автоматически разъединит соединенные агрегаты.

По принципу действия эти муфты подразделяют на фрикци
онные и храповые. Наибольшее распространение получили первые 
балгодаря бесшумности, малому «мертвому ходу», способности 
работать при высоких окружных скоростях. Поэтому рассмотрим 
принцип действий и конструкции только фрикционных муфт.

Муфта свободного хода роликовая (рис. 19.24) состоит из обой
мы 1 и звездочки 2, которые являются полумуфтами, роликов 3, рас
положенных равномерно по окружности, и прижимных устройств, 
состоящих из поршня и пружины 6. Ролики удерживают боковые 
крышки 4, которые фиксируют пружинные кольца. Повороту обоймы

Рис. 19.24. Роликовая муфта свободного хода
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препятствует шпонка 5. Ведущим звеном муфты может быть и звез
дочка, и обойма.

На рис. 19.25 представлены характер взаимодействия ролика с 
обоймой и звездочкой после соединения полумуфт и план сил, дей
ствующих на ролик со стороны звездочки и обоймы для случая, ко
гда ведущей является звездочка (со2 > 0)1) (см. рис. 19.24). Когда 
обойма начинает обгонять звездочку (001 > со2), ролик силами тре
ния о звездочку и обойму смещается в более широкую часть кли
нового зазора (на рис. 19.25, а положение ролика показано штри
ховой линией) и полумуфты размыкаются.

Рис. 19.25. Характер взаимодействия ролика с обоймой и звездочкой (а) 
и план сил (б)

Основным параметром муфты является угол заклинивания а, 
обычно а  = 6... 10°. Для нормальной работы муфты значение а  долж
но быть постоянным как в начале заклинивания ролика (первое каса
ние роликом полумуфт), так и после полного включения муфты. Од
нако в рассматриваемой муфте угол а  переменный, что является 
большим недостатком. В этой муфте большую сложность представ
ляет изготовление звездочки, так как малейшие ошибки при получе
нии опорной поверхности для ролика влияют на рассеяние значений 
угла заклинивания и надежность работы муфты. Недостатком муфты 
является также ее малая несущая способность вследствие ограниче
ния числа роликов.

Основные размеры муфты находят из приближенного соотноше
ния Г) « 7, 7(Гр/г ^ з ,  мм. Здесь Гр —  расчетный вращающий мо
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мент, Н м; г —  число роликов. Диаметр ролика с1 « £)/8 (см. 
рис. 19.24 и 19.25). Более подробная информация приведена в [32].

Муфта с эксцентриковыми роликами показана на рис. 19.26. 
Между концентричными цилиндрическими поверхностями полу- 
муфт расположены эксцентриковые ролики.

Рис. 19.26. Характер взаимодействия эксцентрикового ролика с полу- 
му фтами (а) и план сил (б)

Муфта с эксцентриковыми роликами обладает следующими 
преимуществами по сравнению с роликовой муфтой свободного 
хода: простота выполнения рабочих поверхностей полумуфт; по
вышенная несущая способность благодаря существенному увеличе
нию числа роликов; больший радиус кривизны рабочих поверхно
стей роликов, что уменьшает герцевские контактные напряжения.

При условии coi > ol>2 ролики заклиниваются между полумуф- 
тами и муфта передает вращающий момент. При со2 > <*>i муфта 
размыкается.

На рис. 19.26, б представлен план сил, действующих на ролик 
во включенной муфте.

Муфты центробежные (пусковые). Для пуска машин с боль
шими разгоняемыми массами (транспортирующие машины, цен
трифуги, вентиляторы и т. п.) необходимо применять мощные дви
гатели, развивающие большой вращающий момент при пуске и 
работающие после этого с большой недогрузкой при стационарном 
рабочем режиме машины. Это существенно повышает стоимость 
машины и затраты на ее эксплуатацию. В таких случаях целесооб
разно применять центробежные муфты.

По виду рабочего элемента центробежные муфты подразделяют 
на колодочные и с сыпучим наполнителем. Они служат для автома
тического плавного соединения (разъединения) агрегатов при дости
жении ведущей полумуфтой заданной угловой скорости.
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Рис. 19.27. Центробежные муфты:
а — колодочная нормально разомкнутая; 6 — с рабочим телом в виде дроби

На рис. 19.27, а дана схема колодочной нормально разомкну
той муфты. На ведущей полумуфте (на рисунке не показана) уста
новлены колодки 2 с осью поворота 4 и пружины растяжения 3, 
отжимающие с силой /у, колодки от рабочей поверхности ведомой 
полумуфты 1. По мере разгона ведущей полумуфты центробежные 
силы Рп, преодолевая силу пружин /у,, плавно прижимают колодки 
к рабочей поверхности ведомой полумуфты, вызывая появление 
силы трения ^ р.

На рис. 19.27,6 представлена схема центробежной муфты с 
дробью. Ведущий вал 1 жестко соединен с разъемным корпусом 2. 
Ведомый вал 3 жестко соединен с диском 4, имеющим радиальные 
гофры. При вращении корпуса муфты стальная дробь 5 под дей
ствием центробежных сил перемещается к периферии корпуса, 
уплотняется и плавно увлекает диск 4 силами трения.

На рис. 19.28 показана колодочная центробежная муфта, встро
енная в шкив клиноременной передачи. Ступица 2 является веду
щей полумуфтой, с которой подвижно в радиальном направлении 
соединены три колодки 3 с фрикционными накладками. Ведомая 
полумуфта 7, являясь шкивом, установлена на ступице 2 на двух 
подшипниках качения. Если муфта не вращается, полумуфты 7 и 2 
разъединены. При вращении ведущей полумуфты 2 колодки также 
начинают вращаться и под действием центробежных сил плавно 
прижимаются к цилиндрической поверхности ведомой полумуфты, 
соединяя полумуфты.
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Рис. 19.28. Колодочная центробежная муфта, встроенная в шкив ре
менной передачи

Передаваемый муфтой вращающий момент равен моменту сил 
трения

Ттр = ^ / Д тр* = (С /а)(я2г/900> 2/Д тр*>

где /V — радиальная сила, действующая на колодку; /  — коэффици
ент трения; Ятр — радиус трения, м; г  — число колодок; С —  вес 
колодки, Н; g  — ускорение свободного падения, м/с2; г — расстоя
ние от оси вращения до центра масс колодки, м; п —  частота вра
щения муфты, мин4 .

Давление на колодках не должно превышать допускаемого, 
определяемого ресурсом фрикционной накладки: р  = Рг/А  < \р~\,
где А —  площадь рабочей поверхности колодки.

Подробная информация по конструкции центробежных муфт, их 
расчету и подбору дана в работе [32].
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