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Рабочая тетрадь предназначена для студентов технических направлений вузов очной и заочной форм обучения.
Рассмотрена последовательность решения задач по расчету зубчатых, червячных, ременных и цепных передач, валов, их опор, муфт, соединений и пружин. Приведены указания по расчету закрытых и открытых цилиндрических, конических зубчатых передач, плоско- и клиноременных передач, по подбору стандартных муфт и расчету различных типов предохранительных муфт, шпоночных, шлицевых, резьбовых и прессовых соединений. 



УДК 621.031(075.8) + 621.81.001.2(075.8)
( Издательский центр ЮУрГУ, 2017
ВВЕДЕНИЕ
Рабочая тетрадь является заготовкой к практическим занятиям по курсу «Детали машин и основы конструирования», предназначена для студентов технических направлений вузов 15.03.05 «Конструкторско-технологи-ческое обеспечение машиностроительных производств», 22.03.02 «Металлургия» и др. очной и заочной форм обучения. Ее содержание соответствует Федеральному государственному образовательному стандарту 3+.

Объем курса по учебному плану для направления 15.03.05 «Конструкторско-технологическое обеспечение машиностроительных производств» составляет 5 зачетных единиц или 180 часов, включает аудиторные занятия и самостоятельную работу студентов. 

Аудиторные занятия для студентов очной формы обучения состоят из:

– лекций в объеме 32 часа;

– практических занятий объемом 32 часа;

– лабораторных занятий объемом 16 часов.

Самостоятельная работа студентов объемом 100 часов включает изучение тем, не выносимых на лекции, выполнение расчетно-графических работ и курсового проекта. 
В тетрадь включены типовые задачи по расчету закрытых и открытых цилиндрических, конических зубчатых передач, червячных, плоско- и клиноременных, цепных передач, валов, их опор, по подбору стандартных и расчету предохранительных муфт различных типов, шпоночных, шлицевых, болтовых и прессовых соединений, пружин.

В данной рабочей тетради рассмотрена последовательность решения задач по методике, применяемой на кафедре в последние годы, даны рекомендации по выбору расчетных параметров по имеющимся в библиотеке филиала и наиболее распространенным учебникам и учебным пособиям.

Использование рабочей тетради позволяет интенсифицировать процесс изучения материала, помогает студентам приобретать навыки работы с технической литературой.

Рабочая тетрадь может быть использована для самостоятельной работы студентов и окажется полезной при выполнении курсового проекта по курсу «Детали машин и основы конструирования».

В тексте использованы следующие сокращения: разд. – раздел; табл.– таблица; с. – страница; рис. – рисунок; п. – пункт; ф. – формула; см. – смотри. В квадратных скобках указаны источники, по которым выбираются расчетные формулы и справочный материал. Например, [1, табл. 12.3; 3, с. 97] означает, что искомый параметр можно найти в таблице 12.3 источника 1 или на странице 97 источника 3 по библиографическому списку.
При расчете передач параметры с индексом 1 относятся к ведущему, а с индексом 2 – ведомому элементу.
Практическое занятие № 1

ОПРЕДЕЛЕНИЕ ДОПУСКАЕМЫХ НАПРЯЖЕНИЙ

ПРИ РАСЧЕТЕ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ
Исходные данные:

Тип передачи –                                                              Схема передачи 
Передаваемая мощность P1 =     кВт
Момент на колесе Т2 =      Н м
Угловая скорость (1 =     с–1
Частота вращения n1 =     мин-1
Передаточное число u =                                               График нагрузки
Срок службы передачи L =         , работа в     см.
Вид смазки зацеплений –

1. Кинематический расчет:
P2 =            кВт, (2 =            с–1, n2 =           мин–1, Т1 =             Н м

2. Материалы зубчатых колес:
с учетом рекомендаций [1, ( 8.12; 2, ( 2.1; 5, ( 4.4; 6, ( 3.1] назначаем для шестерни – сталь _________ с термообработкой ________________________ ,

НВ1(НRС1) =                       , (в =      МПа, (т =        МПа; 
для колеса – сталь_________ с термообработкой ________________________ ,
НВ2(HRC2) =                       , (в =       МПа, (т =       МПа [1, табл. 8.7; 2, табл. 2.1; 4, табл. 3.3; 5, табл. 4.5; 6, табл. 3.2].
3. Допускаемые напряжения при расчете на выносливость.
3.1. Допускаемые контактные напряжения.
Базовый предел контактной выносливости по [1, табл. 8.8; 2, табл. 2,2; 4, табл. 3.2; 5, табл. 4.6]:
(Hlimb1((H01) =                         
(Hlimb2((H02) =    

Коэффициент безопасности по [1, табл. 8.8; 2, с. 13; 4, с. 33; 5, табл. 4.6] для зуба шестерни SH1 =            , для зуба колеса SH2 =               .
Базовое число циклов перемены напряжений по [2, с. 13; 3, табл.14.8; 6, табл. 3.3] или по формуле NH0 = 30HB2,4 ≤ 120∙106:
NH01 =                                              ;    NH02 =

Эквивалентное число циклов перемены напряжений пo [1, ф. (8.63); 3, ф. (14.91)] . Для трехступенчатого графика нагрузки с моментами Т1 – пусковой, Тн – номинальный, Т2 – минимальный, предварительно определяется время работы передачи tн и t2 соответственно под нагрузками Тн и Т2:
tн = 300 L ncм tн’ =                            ;   t2 =300 L ncм t2’ =
Здесь L – срок службы передачи в годах, ncм – число рабочих смен, tн’ и t2’– продолжительность работы передачи под нагрузками Тн и T2 за смену.

NHE1 = 60 n1 c (tн + (23 t2) =                    
NHE2 = 60 n2 c (tн + (23 t2) =   

Коэффициент долговечности [1, ф. (8.61); 4, с.33; 6, с. 55]:
KHL1 =

           
    
;   KHL2 =

Принимаем KHL1 =            ;   KHL2 =

Допускаемые контактные напряжения [1, ф. (8.55); 2, табл. 2.2; 4, ф. (3.9)]:
для шестерни [(H]1 =                                                    
для колеса [(H]2 = 

Допускаемые контактные напряжения для передачи определяют по одному из следующих выражений (см. рекомендации ниже):

	а)
	[(H] = [(H]1,2min =
	

	б)
	
	[(H] = 0,45 ([(H]1 + [(H]2) =

[(H] ≤ 1,23 [(H]1,2min =
[(H] ≤ 1,15 [(H]1,2min =


Принимаем [(H] = 

Предварительно по [2, с. 14; 3, с. 196; 6, с. 55] необходимо выбрать одну из вышеприведенных формул (а) или (б).

3.2. Допускаемые напряжения изгиба.
Базовый предел изгибной выносливости зубьев [1, табл. 8.8; 2, табл. 2.3; 3, табл. 14.5; 4, табл. 3.9; 5, табл. 4.6]:
(Flimb1((F01) =                                    ;   (Flimb2((F02) = 

Коэффициент безопасности по [1, табл. 8.8; 2, с. 15; 4, табл. 3.9, с. 43–44; 5, табл. 4.6]:
SF1 =                             ;   SF2 =

Коэффициент, учитывающий двухстороннее приложение нагрузки [1, с. 182; 2, с. 15; 4, c. 45]:  KFc1 (YA1) = KFc2 (YA1) =
Базовое число циклов перемены напряжений и показатель степени по [1, с. 182; 2, с. 15; 4, с. 45]:
NF01 =                       ;   NF02 =

m1(mF1) =     ;   m2(mF2) =      
Эквивалентное число циклов перемены напряжений по [1, ф. (8.70); 3, ф. (14.84)]: 

NFE1 = 60 n1 c (tн + (2m1 t2) =







;
NFE2 = 60 n2 c (tн + (2m2 t2) =
Коэффициент долговечности [1, ф. (8.68), (8.69); 3, ф. (14.83); 6, с. 56]:
KFL1 =                                               ;   KFL2 =           

Принимаем KFL1 =       ;   KFL2 =
Допускаемые напряжения изгиба [1, ф. (8.67); 3, ф. (14.81); 4, с. 44]:
[(F]1 =                                              ;   [(F]2 =
4. Допускаемые напряжения для проверки прочности зубьев при перегрузках.
4.1. Предельные допускаемые контактные напряжения по [1, табл. 8.8; 2, c. 24; 4, с. 41; 5, табл. 4.6]:
[(H]max1 =                                          ;   [(H]max2 =

4.2. Предельные допускаемые напряжения изгиба [1, табл. 8.8; 2, c. 25; 5, табл. 4.6]:

[(F]max1 =                                         ;   [(F] max2 =
Практическое занятие № 2
РАСЧЕТ ЗАКРЫТОЙ ЦИЛИНДРИЧЕСКОЙ ЗУБЧАТОЙ ПЕРЕДАЧИ 

Исходные данные (см. практическое занятие № 1).

П. 1–4 – см. практическое занятие № 1.
5. Вращающие моменты на валу шестерни Т1 =        Н м, колеса Т2 =       Н м. 

Межосевое расстояние. Расчетная формула [1, ф. (8,14); 2, с. 17; 3, ф. (14,78); 4, ф. (3,7); 6, c. 61]:
aw =                                            

Параметры, входящие в расчетную формулу:

Коэффициент Ка пo [1, с. 142; 2, с. 17; 3, с. 190; 4, с. 32]. Принимаем Ка =     . 
Коэффициент (ba по [1, табл. 8.4; 2, с. 17; 3, с. 190; 4, с. 33; 5, табл. 2.5]. Значение (ba необходимо согласовать с ГОСТ 2185-66 [1, с. 143; 2, с. 17; 4, с. 36; 5, с. 33]. Принимаем (ba =

По принятому значению (ba находим коэффициент (bd [1, ф. (8.12), 2, с. 18; 4, ф. (3.8); 5, с. 34]   (bd =
Для косозубых передач (bd ( 1,5, для прямозубых – (bd ( 1,0.

Коэффициент КH( по [1, рис. 8.15; 2, с. 18; 3, табл. 14.2; 4, табл. 3.5] принимаем   КH( =

Расчетное значение межосевого расстояния 

aw =
По ГОСТ 2185-66 [1, с. 143; 2, с. 20; 3, c. 164; 4, с. 36; 5, с. 33; 6, табл. 4.1] принимаем aw =
6. Модуль зацепления.
Для передач редуктора модуль зацепления назначается по следующим рекомендациям [5, с. 35]:
тn = (0,01…0,02) aw  при HB2 ( 350 и тn = (0,0125...0,0315) aw при HB2 > 350;
тn = 

По ГОСТ 9563-60 [1, табл. 8.1; 2, с. 21; 3, с. 161; 4, с. 36; 6, с. 62] примем стандартное значение модуля  тn =
Для силовых передач тn  ( 1,5 мм. 
7. Число зубьев шестерни и колеса, угол наклона зубьев.
По принятым значениям aw и тn, назначив предварительно угол наклона зубьев ( = 8–15°, вычислим суммарное число зубьев и число зубьев шестерни и колеса [2, с. 21, п. 4, 5; 4, с. 36–37; 6, с. 62, п. 4, 6, 7]:
z( =                                       


.   Принимаем z( =

z1  =                                       


.   Принимаем z1 =
z2  =                         
                  


.   Принимаем z2 =

По принятым значениям aw, тn, z1, z2 уточняем угол наклона зубьев [2, с. 21, п. 4; 4, ф. (3.16); 6, с. 62, п. 5]:
cos( =                     






;   ( =

При (ba < 0,4 проверяем принятое значение коэффициента (ba модуля mn и полученное значение угла ( по условию

(ba ( 2,5 mn / aw sin( =

8. Фактическое передаточное число и его отклонение от заданного переда-точного числа [2, с. 22, п. 6; 4, с. 37, п. 5; 6, с. 63, п. 8]
uф =                                         ;   (u = (uф – u) 100 %/u =

Вывод о допустимости отклонения: 
9.  Основные размеры зубчатых колес [1, § 8.2; 2, с. 22, п. 7; 4, табл. 3.10; 5, § 4.8; 6, с. 63, п. 10]:
d1 = 


 

      ; d2 = 

da1 =




      ; da2 =

df1 =




      ; df2 =

b2 = bw =                                        



.   Принимаем b2 =
b1 = 1,12 b2 =                                



.   Принимаем b1 =
Проверка aw =
10.  Окружная скорость в зацеплении и степень точности изготовления

V =

Назначаем _____ степень точности [1, табл. 8.2; 2, табл. 2.5; 3, табл. 14.1; 5, табл. 4.10; 6, табл. 4.2].

12. Коэффициент перекрытия [1, ф.(8.25); 3, ф. (14.5); 4, c. 39]

(( =

13. Проверочный расчет на выносливость по контактным напряжениям [1, § 8.7; 3, разд. 14.9; 4, § 3.2].
Расчетная формула [3, ф. (14.74); 4, ф. (3.4); 6, с. 64]:
(H =

Определяем параметры, входящие в расчетную формулу (см. конспект лекций или [4, с. 30, 31)]):
ZH =


    

     ;   ZM =             ;   Z( = 

Коэффициенты нагрузки: 

(bd = bw /d1 =  


       , КH( =              (см. п. 6),
KHV =           [1, табл. 8.3; 2, табл. 2.6; 5, табл. 4.11; 6, табл. 4.3],
KH( =         [1, табл. 8.7; 5, рис. 4.7; 6, рис. 4.2].
Окружная сила Ft =
Удельная расчетная окружная сила   Wht = 
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Расчетные контактные напряжения и их оценка
(H =
Вывод:
14. Проверочный расчет на выносливость по напряжениям изгиба [1, § 8.7; 2, с. 23, п. 11; 3, разд. 14.9; 4, § 3.3; 6, с. 65–67, п. 14].

Расчетная формула [1, ф. (8.32); 2, с. 23, п. 11; 4, ф. (3.22) или (3.25); 6, с. 65]:
(F =
Определяем параметры, входящие в расчетную формулу.

Эквивалентное число зубьев колес [1, ф. (8.22); 4, с. 46; 5, ф. (4.55); 6, с. 66, п. д]:
zv1 =                                                    ;   zv2 = 

Коэффициенты формы зубьев: YF1 =        , YF2 =       [1, рис. 8.20; 4, с. 42; 5, табл. 4.13; 6, табл. 4.4].
Оценка прочности зуба шестерни и колеса по отношению:
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Расчет ведем по тому зубчатому колесу, для которого это отношение меньше, то есть по _______________________
Коэффициенты: 

Y( =                                           по [1, с. 150; 4, с. 46; 5, ф. (4.56); 6, с. 66, п. е]:

KF( =      [1, рис. 8.15; 4, табл. 3.7], КFV =      [1, табл. 8.3; 5, табл. 4.1; 6, табл. 4.3],

  

KF( =            





      по [4, с. 47; 5, с. 121; 6, с. 66].
Расчетные напряжения изгиба для зубьев колеса (шестерни) и их оценка:
(F =
Вывод:
15. Проверка прочности зубьев при перегрузках [1, ф. (8.72), (8.73); 2, с. 24; 4, с. 41; 5, ф. (4.43), (4.57)]:
(hmax =                                                    
(Fmax =

Вывод:
Практическое занятие № 3
 РАСЧЕТ ЗАКРЫТОЙ ПРЯМОЗУБОЙ КОНИЧЕСКОЙ ПЕРЕДАЧИ

Исходные данные см. практическое занятие № 1.
Пункты 1–4 – см. практическое занятие № 1.

5. Вращающие моменты на валу шестерни: Т1 =       Н м, колеса Т2 =       Н м. 

6. Внешний делительный диаметр колеса из условия контактной выносливости передачи. 
Расчетная формула по [1, ф. (8.44); 4, ф. (3.29)]
de2 =
Параметры, входящие в расчетную формулу:
Kbе((bRe) =      [1, с. 162; 3, с. 191; 4, c. 49],   (H  =
      [1, с. 165; 3, с. 191].
Коэффициент ширины колеса, по которому определяется коэффициент KH(,
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Значение (bd должно находиться в пределах (bd  = 0,3...0,6. 

Коэффициент неравномерности распределения нагрузки по [1, рис. 8.33, 8.15; 3, табл. 14.2; 4, табл. 3.5]. Принимаем KH( =
Расчетное значение внешнего делительного диаметра:   
de2 =
По ГОСТ 12289-76 [1, с. 143; 3, с. 191; 4, c. 49; 5, с. 33] принимаем de2 =
7. Углы делительных конусов [1, ф. (8.36); 2, с. 27; 4, табл. 3.11; 5, ф. (4.98), (4.99); 6, с. 70, п. 2]:
(1 =




   ;   (2 =

8. Конусное расстояние и ширина колес [4, табл. 3.11; 5, ф. (4.102); 6, с. 69, п. 3, 4]:
Re =




   ;   b =

Принимаем b1 = b2 = b =
9. Модуль и число зубьев. 

Внешний делительный диаметр шестерни

de1 = de2 / u =

По [1, рис. 8.36; 2, рис. 2.8, с. 27, п. 4; 4, с. 49; 6, с. 69, п. 6] назначаем числа зубьев z1  =                 , z2  =         

   . Принимаем z2  =
Определяем внешний торцовый модуль по формуле

mte = de2 / z2  =
Значение mte согласовать с ГОСТ 9563–60 [1, табл. 8.1; 2, с. 21; 4, с. 36; 6, с. 62] (выполнять это условие необязательно). 

Для силовых передач mte ( 1,5. Принимаем mte =
Принятые значения mte и bw должны удовлетворять условию bw ( 10 mte
Уточняем число зубьев шестерни и колеса по принятым de2, mte:

z2  =





.   Принимаем z2  =
z1  =





.   Принимаем z1  =

10. Фактическое передаточное число и оценка его отклонения [см. п. 9 практического занятия № 2]:
uф =    



; (u = (uф - u)100 % / u =

Вывод о допустимости отклонения: 

11. Окончательное значение размеров колес [2, с. 28, п. 6; 4, табл. 3.11; 5, § 4.12; 6, с. 70]
Углы делительных конусов по uф [см. п. 7]:

(2 =                                

  cos(2 =

(1 =                            


  cos(1 =                  sin(1 =       

Внешние делительные диаметры:

de1 =




       de2 =
Внешние диаметры вершин:

dae1 =




        dae2 = 

Внешние диаметры впадин:

dfe1 =




        dfe2 =

Средний торцовый модуль

mtm =

Средние делительные диаметры:

dm1 =




        dm2 =

12. Окружное усилие, окружная скорость в среднем сечении и степень точности изготовления [1. ф. (8.37); 3, ф. (14.38); 4, с. 51]:
Ft =




V =

По [1, табл. 8.2; 2, табл. 2.5; 3, табл. 14.1; 5, табл. 4.10; 6, табл. 4.2] назначаем _____ степень точности изготовления.
13. Проверка выносливости зубьев по контактным напряжениям [1, § 8.8; 4, § 3.4; 5, § 4.11; 6, § 4.2, п. 13].

Расчетная формула [1, ф. (8.43); 4, ф. (3.27); 5, ф. (7.89); 6, с. 72]:
(н =
Определяем параметры, входящие в расчетную формулу (см. практическое занятие № 2, п. 13):

ZH = 




;   ZM =

Коэффициенты нагрузки 

(bd = bw / dm1  =                              ;   KH( =                  [см. п. 6],
KHV =

[1, табл. 8.3; 2, табл. 2.6; 5, табл. 4.11; 6, табл. 4.3], 

KH( =

[1, табл. 8.7; 5, рис. 4.7; 6, рис. 4.2],
(H =

[см. п. 6].
Расчетные контактные напряжения и их оценка:
(н =

Вывод:
14. Проверочный расчет на выносливость по напряжениям изгиба [1, § 8.8; 2, с. 29, п. 10; 3, разд. 14.9; 4, § 3.4; 6, § 4.2, п. 14].

Расчетная формула [1, ф. (8.40); 3, ф. (14.70); 4, ф. (3.31); 6, с. 72]:

(F =
Определяем параметры, входящие в расчетную формулу.
Эквивалентное число зубьев колес [1, ф. (8.39); 3, ф. (14.32); 4, с. 51; 6, с. 72]:
zv1 =                                             ;   zv2 = 

Коэффициенты формы зубьев [1, рис. 8.20; 4, с. 42; 6, табл. 4.7]:
YF1=                                     ;   YF2=

Оценка прочности зуба шестерни и колеса по отношению:
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Расчет ведем по тому зубчатому колесу, для которого это отношение меньше, то есть по __________________________
Коэффициенты: KF( =          [1, рис. 8.15; 4, табл. 3.7]; KFV =         [1, табл. 8.3; 5, табл. 4.1; 6, табл. 4.3];  (F =           [1, с. 165; 4, с. 51; 6, с. 69, п. 4 в]. 
Расчетные напряжения изгиба для зубьев колеса (шестерни) и их оценка:
(F =
Вывод:
14. Проверка прочности зубьев при перегрузках [1, ф. (8.72) и (8.73); 2, с. 30; 4, с. 41; 5, ф. (4.43), (4.57)]:
(hmax =




(Fmax =

Вывод:

Практическое занятие № 4
расчет ОТКРЫТОЙ ЗУБЧАТОЙ ПЕРЕДАЧИ

Исходные данные:

Тип передачи –                                                                      Схема передачи 

Угловая скорость (1 =          с–1.

Частота вращения n1 =         мин–1. 

Вращающий момент на шестерне Т1 =             Н м.
Передаточное число u =  i =   

Срок службы передачи L =         , работа в       см.
Вид смазки зацеплений –

1. Кинематический расчет:
(2 =            с–1, n2 =           мин–1,  
2. Материалы зубчатых колес:
с учетом рекомендаций [1, ( 8.12; 2, ( 2.1; 5, ( 4.4; 6, ( 3.1] назначаем для шестерни – сталь _______ с термообработкой ___________________________ ,

НВ1(НRС1) =                           ;   (в =            МПа,   (т =             МПа; 
для колеса – сталь _______ c термообработкой __________________________ , 

НВ2(HRC2) =                          ;   (в =           МПа,   (т =          МПа [1, табл. 8.7; 2, табл. 2.1; 4, табл. 3.3; 5, табл. 4.5; 6, табл. 3.2].

3. Допускаемые напряжения изгиба при расчете на выносливость.

Базовый предел изгибной выносливости зубьев [1, табл. 8.8; 2, табл. 2.3; 3, табл. 14.5; 4, табл. 3.9; 5, табл. 4.6]:
(Flimb1((F01) =                                   ;   (Flimb2((F02) = 

Коэффициент безопасности по [1, табл. 8.8; 2, с. 15; 4, табл. 3.9, с. 43–44; 5, табл. 4.6]: SF1 =        ;   SF2 =
Коэффициент, учитывающий двухстороннее приложение нагрузки [1, с. 182; 2, с. 15; 4, c. 45]   KFc1 (YA1) = KFc2 (YA1) =
Базовое число циклов перемены напряжений и показатель степени по [1, с. 182; 2, с. 15; 4, с. 45]:
NF01 =                    

  ;   NF02 =

m1(mF1) =      ;   m2(mF2) =
Эквивалентное число циклов перемены напряжений по [1, ф. (8.70); 3, ф. (14.84)]: 

NFE1 = 60 n1 c (tн + (2m1 t2) =                






;
NFE2 = 60 n2 c (tн + (2m2 t2) =
Коэффициент долговечности [1, ф. (8.68) или (8.69); 3, ф. (14.83); 6, с. 56]:
KFL1 =                                              ;   KFL2 =
Принимаем KFL1 =        ;   KFL2 =
Допускаемые напряжения изгиба [1, ф. (8.67); 3, ф. (14.81); 4, с. 44]:
[(F]1 =




     ;    [(F]2 =
4. Допускаемые напряжения для проверки прочности зубьев при перегрузках.

4.1. Предельные допускаемые контактные напряжения по [1, табл. 8.8; 2, c. 24; 4, с. 41; 5, табл. 4.6]:
[(H]max1 =



    ;   [(H]max2 =

4.2. Предельные допускаемые напряжения изгиба [1, табл. 8.8; 2, c. 25; 5, табл. 4.6]:

[(F]max1 = 



    ;   [(F] max2 =
A. Открытая цилиндрическая зубчатая передача

5. Вращающий момент на шестерне Т1 =       Н м.
6. Модуль зацепления из условия изгибной выносливости. 

Расчетная формула [1. ф. (8.33); 3, ф. (14.69); 4, ф. (3.26)]

m =
Параметры, входящие в расчетную формулу.
Коэффициент Km [3, с. 187]: Km =
Коэффициент ширины колес: по диаметру (обычно (bd = 0,3–0,6) (bd =      
или по модулю (обычно (bm = 10–15) (bm =       .
Коэффициент неравномерности распределения нагрузки по [1, рис. 8.15; 4, табл. 3.7] принимаем KF( =     
Учитывая рекомендации (см. практическое занятие № 3, п. 9) задаемся z1 =    
(обычно z1 = 17–30), z2= z1 u =                       .   Принимаем z2 =

Для косозубых цилиндрических передач назначаем угол наклона зубьев (обычно ( = 8–15°) ( =         и определяем эквивалентное число зубьев [1, ф. (8.22); 4, с. 46; 5, ф. (4.55); 6, с. 66, п. д)]:
zv1 =                                                 ;   zv2 = 

Коэффициент формы зуба [1, рис. 8.20; 2, табл. 2.10; 4, с. 42; 5, табл. 4.13; 6, табл. 4.4]:
YF1 =       ;   YF2 =

Оценка прочности зуба шестерни и колеса по отношению
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В расчетную формулу подставляем YF и [(F] того зубчатого колеса, для которого отношение меньше, то есть

Расчетное значение модуля зацепления:
т =

Для силовых передач m ( 1,5 мм. По ГОСТ 9563-60 [1, табл. 8.1; 2, с. 21; 4, с. 36; 6, с. 62] принимаем т =

7.
Основные размеры зубчатых колес [1, § 8.2; 2, с. 22, п. 7; 4, табл. 3.10; 5, § 4.8; 6, с. 63, п. 10]:
d1 = 




   ;   d2 = 

da1 =




   ;   da2 =

df1 =




   ;   df2 =

b2 = bw =                    


 .  Принимаем b2 =
b1 = 1,12 b2 =              


.   Принимаем b1 =
Проверка: aw =
8.
Окружная скорость и степень точности изготовления (см. практическое занятие № 2, п. 11)
V =

Назначаем ______ степень точности изготовления.

9.
Проверка выносливости зубьев колеса (шестерни) по напряжениям изгиба (см. практическое занятие № 2, п. 14).
Расчетная формула: (F =
Определяем параметры, входящие в расчетную формулу.

Окружная сила  Ft =

Коэффициенты: (bd = bw / d1 =                   
Y( =

KF( =     (см. п. 6);   KFV =
      ;   KF( =
Расчетные напряжения изгиба для зубьев колеса (шестерни) и их оценка:
(F = 
Недогрузка (должна быть не более 20 %):
Вывод:
10. Проверка прочности зубьев при перегрузках (см. практическое занятие № 2, п. 15). 
Расчетные контактные напряжения (см. практическое занятие № 2, п. 13):
(H =

(( =


ZH =


;   ZM = 


;   Z( = 

KH( =


;   KHV =


;   KH( =    
Wht = 
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Вывод:

Б. Открытая коническая прямозубая передача

6. Средний торцовый модуль из условия изгибной выносливости. 

Расчетная формула (см. конспект лекций или [4, ф. (3.32)]):
mtm =
Параметры, входящие в расчетную формулу: 

коэффициент Km [3, с. 187] Km =
коэффициент ширины колес (обычно (bd = 0,3…0,6) (bd =
коэффициент неравномерности распределения нагрузки [1, рис. 8.33, 8.15; 4, табл. 3.7]. Принимаем KF( =
коэффициент (F =       [1, с. 165; 3, с. 191; 4, с. 51; 6, с. 69, п. 5 в]

Учитывая рекомендации (см. практическое занятие № 3, п. 9) задаемся z1 =     

(обычно z1 = 17–30), z2= z1 u =                    .   Принимаем z2 =

Находим углы делительных конусов шестерни и колеса [1, ф. (8.36); 2, с. 27; 4, табл. 3.11; 5, ф. (4.98), (4.99); 6, с. 70, п. 2]:
(1 =                   

  ;   (2 = 
Определяем эквивалентное число зубьев шестерни и колеса [1, ф. (8.39); 4, с. 51; 6, с. 72, п. г)]:
zv1 =                    


  ;   zv2 = 
Коэффициент формы зуба [1, рис. 8.20; 2, табл. 2.10; 4, с. 42; 5, табл. 4.13; 6, табл. 4.4]:  YF1 =      ;    YF2 =

Оценка прочности зуба шестерни и колеса по отношению:
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В расчетную формулу подставляем YF и [(F] того зубчатого колеса, для которого отношение меньше, то есть

Расчетное значение среднего торцового модуля mtm =
Определяем ширину венцов зубчатых колес и внешний торцовый модуль: 

b = (bd mtm z1 =



.   Принимаем b1 = b2 = b =
mte = mtm + (b sinδ1)/ z1 =
Для силовых передач mte ( 1,5 мм.

По ГОСТ 9563-60 [1, табл. 8.1; 2, с. 21; 4, с. 36; 6, с. 62] назначаем стандартное значение модуля mte (выполнение этого условия необязательно). Принимаем mte =

7. Основные геометрические размеры зубчатых колес (см. практическое занятие № 3, п. 8 и 11 или [5, § 4.12; 6, с. 70, п. 10]):
de1 =




;   de2 =
dae1 =




;   dae2 = 

dfe1 =




;   dfe2 =

mtm =

dm1 =




;   dm2 =
8. Окружная скорость в среднем сечении и степень точности изготовления
V =

По [1, табл. 8.2; 2, табл. 2.5; 3, табл. 14.1; 5, табл. 4.10; 6, табл. 4.2] назначаем ______ степень точности изготовления.

9. Проверка выносливости зубьев колеса (шестерни) по напряжениям изгиба (см. практическое занятие № 3, п. 13).
Расчетная формула [1, ф. (8.40); 3, ф. (14.70); 4, ф. (3.31); 6, с. 72]:

(F =
Определяем параметры, входящие в расчетную формулу.
Окружная сила по [1, ф. (8.37); 3, ф. (14.38); 4, с. 51] Ft =
Коэффициенты  (bd = bw / dm1 =                            ;  KF( =       (см. п. 6), 
KFV =

[1, табл. 8.3; 5, табл. 4.1; 6, табл. 4.3];   (F =

(см. п. 6).
Расчетные напряжения изгиба для зубьев колеса (шестерни) и их оценка

(F =

Недогрузка (должна быть не более 20 %):
Вывод:
10. Проверка прочности зубьев при перегрузках (см. занятие № 3, п. 14)
Расчетные контактные напряжения [1, ф. (8.43); 4, ф. (3.27); 5, ф. (7.89); 6, 
с. 72]: (H =

Параметры, входящие в расчетную формулу (см. занятие № 3, п. 12):

ZH = 



;   Zм =
Коэффициенты нагрузки: 

KH( =      [1, рис. 8.33, 8.15; 3, табл. 14.2; 4, табл. 3.5],
KHV =      [1, табл. 8.3; 3, табл. 14.4; 5, табл. 4.11; 6, табл. 4.3], 

(H =        [1, с. 165; 3, с. 191]
Wht = 
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Контактные напряжения и напряжения изгиба при кратковременных перегрузках [1, ф. (8.72), (8.73); 2, с. 30; 4, с. 41; 5, ф. (4.43), (4.57)]:

(hmax =







   
(Fmax =

Вывод:
Практическое занятие № 5

РАСЧЕТ ЧЕРВЯЧНОЙ ПЕРЕДАЧИ С ЦИЛИНДРИЧЕСКИМ ЧЕРВЯКОМ

Исходные данные:
Тип передачи –                                                                 Схема передачи
Передаваемая мощность P1 =         кВт
Момент на колесе Т2 =        Н м
Угловая скорость (1 =        с–1
Частота вращения n1 =       мин–1 
Передаточное число u =                                                  График нагрузки
Срок службы передачи L =         , работа в      см.
Вид смазки зацеплений –

1. Кинематический расчет:
P2 =            кВт, (2 =            с–1, n2 =           мин–1, Т1 =             Нм.
2. Выбор кинематической схемы червячного редуктора. 

При n1 < 1000 мин–1 рекомендуется нижнее расположение червяка, а при n1 >1000 мин–1 – верхнее. Принимаем ______________ расположение червяка.

3. Выбор числа витков червяка.

Для передаточного числа u =       по рекомендациям [1, § 9.1, с. 212; 4, с. 55; 5, с. 244; 6, с. 74, п. 2] принимаем z1 =      .

4. Определение числа зубьев червячного колеса:
z2 = z1 u =                                             Принимаем z2 =     
5. Определение приближённого значения скорости скольжения по формуле [5, ф. (7.6); 6, с. 57]
V’s = 
6. Выбор материалов и допускаемых напряжений.

С учетом рекомендаций [1, ( 9.7; 4, c. 65; 5, ( 7.4; 6, р. 3.2, п. 1] назначаем для червяка – сталь ________ с термообработкой _____________________ ,
НВ1(НRС1) =                , [5, табл. 4.5; 6, табл. 3.2]  витки       
Для венца червячного колеса при V’s =       выбираем бронзу (серый чугун) марки ______________ (σт =      МПа; σв =      МПа) [1, табл. 9.6; 4, табл. 4.8; 5, табл. 7.1; 6, табл. 3.5]. 

Допускаемое контактное напряжение для материала червячного колеса по [1, ( 9.7, с. 223, 224; 4, с. 66–68, табл. 4.8, 4.9; 6, табл. 3.6]:

[σH] =
Здесь  KHL =                                                   [4, с. 67; 6, табл. 3.6].
Допускаемое напряжение изгиба для базового числа циклов перемены напряжений по [1, ( 9.7, с. 224; 4, с. 66, 67, табл. 4.8; 5, табл. 7.3; 6, табл. 3.6]
[σF ]0= 

Расчётное число циклов перемены напряжений: 

при длительном сроке службы NFE = 25∙107 [4, с. 67; 6, табл. 3.6].

Коэффициент долговечности [1, ( 9.7, с. 224; 4, ф. (4.28), с. 67; 6, табл. 3.6]
KFL =  

Допускаемое напряжение изгиба [1, ( 9.7, с. 224; 4, с. 66; 6, табл. 3.6]
[σF ] = [σF ]0 KFL = 

7. Определение межосевого расстояния из условия контактной прочности по приближенной формуле [5, ф. (7.11); 6, с. 74, п. 1]:

aw ≥ 

Для стандартных редукторов значение aw принимают по ГОСТ 2144-76 [1, ( 9.1, с. 213; 4, табл. 4.1; 5, с. 33; 6, табл. 4.1], а для  нестандартных – допускается округлять до целого числа. Принимаем аw =     мм. 

8. Определение модуля зацепления. 

Рекомендуется принимать по [5, ф. (7.13); 6, с. 74, п. 4]   
m = 

Принимаем ближайшее стандартное значение [4, табл. 4.1, 4.2; 5, с. 35; 6, с. 75, п. 4]  m =     мм. 

9. Выбор коэффициента диаметра червяка по [1, ( 9.6, с. 220; 6, с. 75, п. 5]:

q = 

Принимаем стандартное значение q =     [4, табл. 4.2; 5, с. 38; 6, с. 75, п. 5].

10. Определение коэффициента смещения инструмента [1, ф. (9.5); 5, ф. (7.15); 6, с. 75, п. 6]:

х =

Значение х должно находиться в пределах (–1≤ х ≤ +1), если значение отличается, то необходимо изменить величину z2, aw или q. 

11. Фактическое передаточное число и его оценка.

Значение передаточного числа [1, ф. (9.7); 4, ф. (4.1); 6, с. 76, п. 7]:

uф =



;   Δu = 100 % (uф – u) / u =
Допускается отклонение Δu не более 4 %. При больших значениях Δu необходимо изменить z2.
12. Фактическое значение межосевого расстояния [1, ф. (9.5); 6, с. 76, п. 8]

aw =

13. Основные геометрические размеры передачи.

Расчетные формулы приведены в [1, ( 9.1; 4, ( 4.2; 5, ( 7.7; 6, с. 76, п. 9]. 

Основные размеры червяка:

d1 = 


; da1 =
             

         ; df1 =

γ = 






;   b1 ≥
Принимаем b1 =

Основные размеры венца червячного колеса:

d2= 



     ; da2 =
dam2 ≤


     





. Принимаем dam2 =

df2 =








  ;

b2 ≤ 






. Принимаем b2 =

2δ =

14. Определение фактической скорости скольжения [1, ф. (9.8); 4, ф. (4.15); 5, ф. (7.22); 6, с. 77, п. 10]:

Vs =

15. Определение коэффициента полезного действия червячной передачи. 

По [1, табл. 9.3; 4, табл. 4.4; 5, табл. 7.7; 6, табл. 4.9] выбирают значение угла трения φ =           и по формуле [1, ф. (9.9); 4, ф. (4.14); 6, с. 77, п. 10] находят КПД:

η =

16. Проверочные расчёты червячной передачи на прочность.

16.1. Проверочный расчет на контактную прочность.
Расчетная формула [1, ф. (9.16); 4, ф. (4.23)]: σH = 

Параметры, входящие в расчетную формулу:

значения z2, q и aw принимают соответственно по п. 4, 9, 12 (см. также п. 10 и 11); 

коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки по длине контактной линии, по формуле [1, ( 9.6, с. 222; 4, ф. (4.26); 5, ф. (7.9)]

Kβ = 

где θ =       по [1, табл. 9.4; 4, табл. 4.6; 5, табл. 7.4], x =      [1, табл. 9.4; 4, c. 65; 5, табл. 4.1];
коэффициент, учитывающий динамическую нагрузку, по [1, ( 9.6, с. 221; 4, табл. 4.7; 5, с. 243] Kv =        , тогда коэффициент нагрузки равен:

K = Kβ Kv =

Расчетные контактные напряжения и их оценка

σH’ =

Если значение угла 2δ (см. п. 13) отличается от 100°, то полученное значение напряжения необходимо умножать на коэффициент kδ, который находят по 
формуле [4, ф. (4.18)]   kδ =

Действительное значение контактных напряжениий σH =

Уточняем допускаемое контактное напряжение (см. п. 6): 
[σH] = 

Недогрузка (перегрузка) составляет ΔσH =

Допускается недогрузка до 15 %, перегрузка до 5 %.

Вывод: 
16.2. Проверка прочности зубьев червячного колеса по напряжениям изгиба.
Расчетная формула [1, ф. (9.21); 4, ф. (4.24); 5, ф. (7.24); 6, с. 78, п. 12]:

σF2 = 

Определяем параметры, входящие в расчетную формулу:

окружная сила на колесе Ft2 =

эквивалентное число зубьев колеса [4, с. 63; 5, ф. (7.25); 6, с. 78 п. 12] 
zv2 = 

коэффициенты формы зуба колеса YF2 =      [1, § 9.6; 4, табл. 4.5; 5, с. 247; 6, табл. 4.10];

коэффициент нагрузки  K =       (см. п. 16.1).
Расчетные напряжения изгиба для зубьев колеса и их оценка:

σF2 = 

Вывод:
16.3. Проверка прочности передачи при перегрузках по формулам [1, ф. (8.72), (8.73); 4, с. 41; 5, ф. (4.43), (4.57)]:

(hmax =




   ;   (Fmax2 =

Допускаемые напряжения определяют по [1, ( 9.7, с. 224; 4, табл. 4.10; 5, табл. 7.3; 6, табл. 4.10]:

[(h]max =




   ;   [(F]max2 =

Вывод:
Практическое занятие № 6
РАСЧЕТ ПЕРЕДАЧИ С ГИБКОЙ СВЯЗЬЮ

А. Расчет плоскоременной передачи

Исходные данные:

Передаваемая мощность P1 =       кВт

Частота вращения ведущего шкива n1 =       мин–1

(Угловая скорость ведущего шкива (1 =       с–1)

Передаточное отношение i =

Условия монтажа и эксплуатации

Схема передачи
1. Частота вращения (угловая скорость) и вращающий момент:
n2 =            мин–1,   (2 =           с–1,
Т1 =

Нм.
2. Материал и тип ремня. По [1, § 12.3; 3, § 12.6; 4, § 7.1; 5, § 9.1] выбираем ремень типа _______ по ГОСТ ____________ с прокладками из _____________
Номинальная прочность.
Наибольшая допустимая нагрузка  p0 =      Н/мм.
Расчетная толщина прокладки  (0 =     мм.
Число прокладок  z =
3. Диаметры шкивов [1, ф. (12.26), (12.4); 4, ф. (7.2), (7.3); 5, ф. (9.4), с. 285]:
d1 =






        ;   d2 =
По ГОСТ 17483-73 [2, с. 286; 4, с. 120; 5, с.285; 6, табл. К40] принимаем 

d1 =

мм,   d2 =

мм.

Проверка передаточного отношения [1, ф. (12.3); 3, ф. (12.3); 5, ф. (9.5); 6, с. 81] при ( =         [1, с. 269; 3, с. 134; 4, с. 120; 5, с. 285; 6, с. 81, п. 2]:  
iф =         

Отклонение (i = 100 % (iф – i)/i ( [(i] = 3–5 %;   (i =
4. Скорость ремня [1, ф. (12.1); 4, ф. (7.8); 5, с. 289, п. 6; 6, с. 81, п. 8]
V =                 



  .   Допустимая скорость ремня [V] = 20 м/с.
5. Межосевое расстояние назначается конструктивно с учетом рекомендации [1, ф. (12.25); 4, ф.(7.5); 5, с. 284, ф. (9.1); 6, с. 81, п. 4]:
a (  







;   принимаем a =       
6. Длина ремня [1, ф. (12.6); 3, с. 144; 4, ф. (7.7); 5, с. 284, ф. (9.2); 6, с. 81,
 п. 5]   l = 

7. Проверка долговечности ремня по условию [1, ф. (12.20), (12.21); 6, с. 81, п. 9]:   nп = V/l ( [nп] = 3...5 c–1;   nп =
Вывод:

8. Угол обхвата ремнем меньшего шкива [1, ф. (12.5); 4, ф. (7.6); 5, с. 285, ф. (9.3); 6, с. 81]

(1 =
    




              . Допустимый угол [(] = 150°.
9.
Размеры сечения ремня из расчета по тяговой способности [4, § 7.1, табл. 7.5; 5, с. 287, ф. (9.7)].
9.1. Наибольшая допускаемая нагрузка на прокладку ремня [4, табл. 7.1; 5, с. 286, табл. 9.2]   p0 = 
    Н/мм.
9.2. Коэффициенты [1, с. 280; 4, с. 122; 5, с. 287, 288; 6, табл. 5.2]:

C(  =








;

Сv =








; С(  =
; Ср =
9.3. Допускаемая рабочая нагрузка на 1 мм ширины прокладки [4, ф. (7.13); 5, с. 287, ф. (9.8)]   р ([p]) =   





                       Н/мм.
9.4. Расчетная окружная сила [1, с. 270; 4, ф. (7.9); 5, с. 290, п. 7; 6, с. 83, п. 10]   Ft =

9.5. Расчетная толщина ремня с учетом рекомендации [1, ф. (12.25); 4, ф. (7.16)]   ( =(0 z ( [(];    ( =

Допускаемая толщина ремня [(] = d1/(40–30) =

Принимаем ( =

9.6. Расчетная ширина ремня [4, ф. (7.12); 5, с. 287, ф. (9.7); 6, с. 83, п. 12]

b =
По ГОСТ _____   [4, табл. 7.1–7.3; 5, табл. 9.1; 6, с. 84] принимаем b =      мм.
10. Сила давления на валы шкивов [4, ф. (7.23), (7.11); 6, с. 84, п. 13, 14, 16], где (0 =       МПа [1, с. 274; 4, с. 121] 

Fв =
11. Ширина шкивов [4, табл. 7.6; 5, табл. 9.11; 6, с. 84, п. 12] B =

мм.
Б. Расчет клиноременной передачи

Исходные данные:

Передаваемая мощность P1 =        кВт

Частота вращения ведущего шкива n1 =        мин–1

(Угловая скорость ведущего шкива (1 =       с–1 )

Передаточное отношение i =

Условия монтажа и эксплуатации

Схема передачи
1. Частота вращения (угловая скорость) и вращающий момент:
n2 =               мин–1, (2 =               с–1,
Т1 =

Нм.
2. Профиль сечения ремня по ГОСТ 1284.3-96 [1, рис. 12.23; 3, табл. 12.1; 4, рис. 7.3; 5, рис. 9.4; 6, рис. 5.2]. Принимаем сечение ремня _____________. 

Размеры сечения ремня по [3, табл. 12.1; 4, табл. 7.7; 5, табл. 9.4; 6, табл. К31]   B(W) =          мм, h(T0) =            мм, A =         мм2.
Минимальный расчетный диаметp шкива [3, табл. 12.1; 4, табл. 7.7; 5, табл. 9.4; 6, табл. 5.4]     dmin =
3. Диаметры шкивов.
Диаметр меньшего шкива назначаем по условию d1 ( dmin или по [4, ф. (7.25)]. 

Пo ГОСТ 1284.3-96 [1, с. 289; 2, с. 286; 4, с. 120; 5, с. 295; 6, табл. К40] принимаем  d1 =     мм;   рассчитываем d2 = d1i =         


  мм.
Принимаем стандартное значение d2 =         мм.
Уточняем передаточное отношение [1, ф. (12.3); 3, ф. (12.3); 5, ф. (9.5); 6, с. 81] при ( =           [1, с. 269; 3, с. 134; 4, с. 120; 5, с. 285; 6, с. 81, п. 2;]

iф =         

Отклонение (i = 100 % (iф – i)/i ( [(i] = 3...5 %;   (i =
Вывод:

4. Скорость ремня [1, ф. (12.1); 4, ф.(7.8); 5, с. 299, п. 13; 7, с. 88, п. 10]

V =                     


      .   Допустимая скорость [V] = 25...30 м/с.
5. Межосевое расстояние назначается конструктивно с учетом рекомендации [1, ф. (12.29); 3, с. 144; 4, ф. (7.26); 5, с. 290, ф. (9.11); 6, с. 88 п. 6]

а =                             




               Принимаем а =         мм.
6. Длина ремня [1, ф. (12.6); 3, с. 144; 4, ф. (7.7); 5, с. 284, ф. (9.2); 6, с. 88, 
п. 7]   l =

По ГОСТ 1284.1-89 [4, табл. 7.7; 5, табл. 9.4; 6, табл. К31] принимаем lст =
7. Проверка долговечности ремня по условию [1, ф. (12.20), (12.21); 6, с. 81, п. 9]:   nп = V/l ( [nп] = 3...5 c–1.    nп =
Вывод:
8. Уточненное межосевое расстояние по стандартной длине ремня lст [1, ф. (12.7); 4, ф. (7.27); 5, с. 290, ф. (9.12); 6, с. 88, п. 8]  
 aу =
9. Угол обхвата ремнем меньшего шкива [1, ф. (12.5); 4, ф. (7.6); 5, с. 292, ф. (9.13); 6, с. 88, п. 9]   
(1 =                   



             . Допустимый угол [(] = 120°.
10.  Число ремней из расчета по тяговой способности [1, § 12.4; 3, § 12.4; 4, § 7.2; 5, с. 284, ф. (9.2) ; 6, § 5.2].
11. Расчетная формула [1, ф. (12.28) и (12.30); 4, ф.(7.29); 5, с. 295, ф. (9.14); 6,
12.  с. 90]:   z =
Номинальная мощность, передаваемая одним ремнем по ГОСТ 1284.3-96 [1, рис. 12.24–12.26; 3, табл. 12.3; 4, табл. 7.8; 5, табл. 9.5; 6, табл. 5.5] Р0 =       кВт.

Коэффициенты [1, с. 289, 290; 4, с. 135, табл. 7.9, 7.10; 5, с. 295, табл. 9.6, 9.7; 6, табл. 5.2]:   C( =             , Cz =             ,  CL =         , Ср =

.
Число ремней   z =

Принимаем z =         z ( 8.
13.  Сила давления на валы шкивов [1, ф. (12.32), (12.24); 4, ф. (7.31), (7.30); 5, с. 299, п.13, 14; 6, с. 91, п. 14, 17] при (0 = 1,4 МПа
Fв =
14.  Ширина и наружные диаметры шкивов.
Для сечения ремня (см. п. 2) по [4, табл. 7.12; 5, табл. 9.13; 6, табл. К40] выбираем   e (p) =

мм,   f =

мм,   b (h0 или t) =

мм, тогда ширина шкивов по формуле [4, табл. 7.12; 5, табл. 9.13; 6, табл. 10.23]

В(М) =
наружные диаметры шкивов по формуле [2, с. 286; 6, табл. 10.23]:
de1 =


                           мм, de2 =     


                   мм.
В. Расчет цепной передачи с роликовой цепью

Исходные данные:

Передаваемая мощность P1 =        кВт
Частота вращения ведущего шкива n1 =        мин–1

(Угловая скорость ведущего шкива (1 =       с–1 )

Передаточное отношение i =

Условия монтажа и эксплуатации

Схема передачи
1. Частота вращения (угловая скорость) и вращающий момент:
n2 =               мин–1,    (2 =               с–1,
Т1 =

Нм.

2. Число зубьев звездочек.
Число зубьев меньшей звездочки назначается в зависимости от передаточного отношения [1, с. 305; 4, с.148; 5, с. 309; 6, с. 94, п. 1 в)]:
z1 =                          

        ;   zmin = 9;   z2 =                                ;   zmax = 120.

3. Шаг цепи по условию износостойкости [4, ф. (7.38); 5, ф. (10.10); 6, с. 92, 
п. 1].  Расчетная формула:   p = 

Предварительно по [1, табл. 13.1; 4, табл. 7.18; 6, табл. 5.8] назначаем [q] =     МПа и коэффициент эксплуатации Kэ =       (предварительно принимаем
Kэ = 2–3).   p =
По ГОСТ 13568-97 [4, табл. 7.15; 5, табл. 10.1; 6,  табл. К32] выбираем цепь у которой шаг p =         мм,   внутренняя ширина  Ввн(b3) =        мм, длина валика b(b1) =        мм, диаметр ролика d1(d3) =      мм, площадь проекции опорной поверхности шарнира Аоп =        мм2, высота цепи h =        
Шаг цепи проверяем по допустимой частоте вращения меньшей звездочки, то есть по условию n1 ( [n1]. Значения [n1] приведены в [1, с. 302; 4, табл. 7.17; 5, с. 310; 6, с. 96, п. 10].

Проверка условия
4. Средняя скорость цепи [1, ф. (13.2); 4, с. 149; 5, с. 310; 6, с. 96]

V =                    




  ;   Vmax = 7 м/c [4, с. 149].

По [1, табл. 13.3; 3, § 18.5] назначаем способ смазки.
5. Межосевое расстояние назначаем по рекомендациям [1, ф. (13.5); 4, с. 148; 5, ф. (10.1); 6, с. 94, п. 4 ]   a =
6. Проверка износостойкости шарниров цепи.
Условие  износостойкости  по  [1,  ф. (13.16);  4, ф.(7.39); 5, ф. (10.8); 6, с. 96,
п. 14]:   q =
Параметры, входящие в расчетную формулу.

Окружная сила Ft = P1 / V =  
Коэффициент эксплуатации определяется по формуле Kэ = k1 k2 k3 k4 k5 k6.

Коэффициенты по [1, табл. 13.2; 4, с. 149, 150; 5, с. 311, 312; 6, табл. 5.7]:
k1 =
   ;   k2 =
   ;   k3 = 
   ;   k4 =
   ;   k5 =
   ;   k6 =
Kэ = 

Площадь проекции шарнира (см. п. 3) Аоп =        мм2.

Допускаемое давление в шарнирах цепи назначаем по [1, табл. 13.1; 3, табл. 18.1; 4, табл. 7.18; 6, табл. 5.8]  [q] =
Число рядов цепи  т =
Расчетное давление в шарнирах цепи и его оценка   q =

Вывод:

7. Число звеньев цепи [1, ф. (13.6); 4, ф. (7.36); 5, ф. (10.5); 6, с. 95 п. 5]

zз(Lt ) =  

zз округляем до целого четного числа. Принимаем zз  =
8. Длина цепи по [5, с. 316, п.15; 6, с. 95 п. 8]   l =
9. Уточненное межосевое расстояние [1, ф. (13.7); 4, ф. (7.37); 5, ф. (10.6); 6, с. 95, п. 6, 7]:  
aу =             

.

Окончательно  a = aу – (0,002...0,004) aу =

10. Геометрические размеры звездочек [4, с.148; 5, с. 313, 314; 6, с. 95, п. 4]:
делительные диаметры:
d1  =



 

     ; d2  =
диаметры окружности выступов:
da1 =  




     ; da2 =
диаметры окружностей впадин:
df1 =




     ; df2 =
ширина зуба звездочки

b = 0,93Ввн – 0,15 =
11. Силы, действующие нa валы [4, ф. (8.15); 6, с. 97, п. 16]  Fв =
Практическое занятие № 7
РАСЧЕТ ВАЛОВ И ОСЕЙ 

Исходные данные:
Назначение вала –
Вращающий момент Т =      Нм

Частота вращения вала n =       мин–1 
Параметры зубчатых колес, шкивов, звездочек:
Линейные размеры (размеры берут из эскизной компоновки редуктора):
Вид посадки зубчатых колес на вал –

Характер нагрузки – 
1.
Материал вала назначаем с учетом рекомендаций [1, § 15.1; 2, разд. 10.3; 3, разд. 20.4; 6, § 7.1] – сталь _____ с термообработкой __________________, НВ (HRC) =           (в =        МПа,   (т=       МПа,   (–1  =      MПa,   (–1  =       МПа  [2, табл. 10.2; 3, табл. 20.2; 4, табл. 3.3; 5, табл. 4.5; 6, табл. 3.2].
2.
Проектный расчет вала.
Минимальный диаметр (диаметр выходного конца) вала из расчета на кручение по пониженным допускаемым напряжениям [4, ф.(8.16); 6, § 7.2 и 
табл. 7.1]   d (
По нормальному ряду чисел (ГОСТ 6636-69) [2, табл. 24.1; 4, с. 161, 162; 5, табл. 11.1; 6, табл. 13.15] принимаем d =
Диаметры остальных участков вала с учетом рекомендации [2, разд. 3.1; 4, § 8.3; 5, табл.11.9; 6, табл. 7.1 ] назначаются конструктивно:

dп =






;   принимаем dп =      мм.
dзк =






;   принимаем dзк =     мм.

3.
Проверочный расчет на статическую прочность [1, § 15.3; 3, с. 256].
3.1. Расчетная схема составляется по рекомендациям [1, § 15.3; 2. разд. 10.3; 3, разд. 20.2; 5, § 11.3; 6, § 6.1–6.3]. 
3.2. Силы, действующие на вал (рассчитывают силы, действующие в зацеплении зубчатых  и червячных передач, силы, действующие на вал со стороны ременных, цепных передач и компенсирующих муфт). Расчетные формулы приведены в [1, ф. (8.26), (8.37), (8.46–8.48), (12.24), с. 317; 3, разд. 14.7, ф. (14.36)–(14.40); 4, § 8.1; 6, табл. 6.1, 6.2]. Значение сил для ременных и цепных передач можно найти выше в разделах практического занятия № 6:  А, п. 10; Б и В, п. 11.
Расчетная схема                               3.3. Опорные реакции:

в плоскости xoz (горизонтальной)

(M  =




(M  =





Проверка: (Fx =
                                  
в плоскости yoz (вертикальной)

(M =

(M =

Проверка: (Fy =
3.4. Построение эпюр изгибающих и крутящих моментов. (Здесь рассчитывают изгибающие и крутящие моменты в сечениях вала для построения эпюр).
3.5. Суммарные изгибающие моменты в опасных сечениях [4, с. 313, 357; 6, рис. 8.1–8.4]
Mи1 =









;   
Mи2 =









;   
Mи3 =

Расчет ведем по сечению

3.6. Эквивалентный момент   Mэкв =
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3.7. Эквивалентные напряжения и их оценка   (экв = 
[image: image15.wmf]=
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[(и] = 50...60 МПа 

 Вывод:

4. Проверочный расчет вала на выносливость.

Эскиз вала
Расчетные формулы [1, ф. (15.3), (15.4); 2, § 10.3; 4, ф. (8.17)–(8.19); 5, табл. 11.11; 6, § 11.3]:
s =



;   s( =



;   s( =
Пределы выносливости материала вала [1, ф. (15.7); 4, с. 162, 164; 5, табл. 11.13 или см. п. 1]:
(–1 =




;   (–1 =
Характер изменения напряжений (циклы):
4.1. Сечение
Характеристика сечения 
Максимальный изгибающий и крутящий моменты, действующие в сечении (см. п. 3.5): Ми =



;   Мк =
Моменты сопротивления сечения:

изгибу Wнетто =                                  




  
кручению Wкнетто =

Амплитуда и среднее напряжение цикла при изгибе:
(а =





;   (m = 

Коэффициенты по [4, табл. 8.5–8.8; 5, табл. 11.4–11.17; 6, табл. 11.2–11.5]:

K( =

;   Kd((() =

;   Kv(() =

;   (( = 

Коэффициент запаса усталостной прочности по изгибу  
s( =
Амплитуда и среднее напряжение цикла при кручении: 
(a = (m = 

Коэффициенты по [4, табл. 8.5–8.8; 5, табл. 11.4–11.17; 6, табл. 11.2–11.5]:

K( =

;   Kd((() =

;   Kv(() =

;   (( = 

Коэффициент запаса усталостной прочности по кручению 
 s( =
Общий коэффициент запаса   s = 
Вывод:
4.2. Сечение
Характеристика сечения
Максимальный изгибающий и крутящий моменты, действующие в сечении (см. п. 3.5): Ми =



;   Мк =

Моменты сопротивления сечения:

изгибу W =



   ;   кручению Wк =

Амплитуда и среднее напряжение цикла при изгибе:

(а =





;   (m = 

Коэффициенты (см. п. 4.1): K(/Kd((() = 
;   Kv(() =      ;   (( =
Коэффициент запаса усталостной прочности по изгибу
s( =
Амплитуда и среднее напряжение цикла при кручении:
(a = (m =
Коэффициенты  (см. п. 4.1):

K(/Kd((() =






;   Kv(() =
 ;   (( =  

Коэффициент запаса усталостной прочности по кручению   
s( =
Общий коэффициент запаса   s = 
Вывод:

4.3. Сечение
Характеристика сечения

Максимальный крутящий момент, действующий в сечении, Mк =
Моменты сопротивления сечения кручению  
Wкнетто =
Амплитуда и среднее напряжение цикла при кручении: (a = (m =
Коэффициенты (см. п. 4.1):  K( =     ;   Kd((() =
;   Kv(() = 
   ; (( =
Коэффициент запаса  s = s( =
Вывод:

Практическое занятие № 8
ВЫБОР ПОДШИПНИКОВ КАЧЕНИЯ 

Исходные данные:                                                               Схема вала

Назначение вала –

Опорные реакции:
Осевая сила, действующая на вал Fa =          Н
Частота вращения вала n =           мин–1
Диаметр цапфы вала dп =       мм 
Рабочая температура t (
Характер нагрузки
Рекомендуемая долговечность [Lh] = tн + t2 =

(Значения tн и t2   см. практическое занятие № 1, п. 3.1.)
1. Радиальные нагрузки, действующие на подшипник [4, с. 304; 5, табл. 11.10; 6, рис. 8.1–8.4]:
Fr1 =









   
Fr2 =

2. Учитывая нагрузки, действующие на опоры, и рекомендации [§ 2, § 3.3; 4, § 9.4; 6, § 7.4 ] выбираем тип подшипника –
По [2, табл. 24.10–24.19; 4, табл. П3–П8; 5, табл. П14, П19, П20; 6, табл. К27–К30], учитывая диаметр цапфы вала, принимаем подшипник ______ серии №  ______ , для которого – d(D(T(B) =                          ,   

С =             Н,   С0 =                Н,   e =        ,   Y =         ,   Y0 =

3. Эквивалентная динамическая нагрузка. 
Расчетная формула [1, ф. (16.29); 2, с. 106, п. 6; 3, ф. (23.21); 4, с. 212; 5, c. 401; 6, табл. 9.1]:

P =
3.1. Коэффициенты: V =

;   Kб =

;   Kт =
3.2. Осевые составляющие радиальной нагрузки [1, ф. (16.38); 2, с. 103; 4, ф. (9.9); 5, с. 405; 6, табл. 9.1]:

S1 =




    ;   S2 =
3.3. Осевые силы, действующие на подшипники [2, табл. 7.2; 4, табл. 9.21; 5, табл. 12.28; 6, табл. 9.6],
так как S1    S2 и Fа     S2 – S1 =                    =           , то
Fa1 = 




    ;   Fa2 =   
3.4. Коэффициенты X и Y назначаем, учитывая отношение Fa/(VFr) и коэффициент e по [1, табл. 16.5; 2, табл. 7.1, с. 106; 3, табл. 23.2; 4, табл. 9.18, П4, П7; 5, табл. 12.26, П20; 6, табл. 9.1, К29, К30]:
Fa1 /(VFr1) =
Следовательно,  X1 =        ;   Y1 =

Fa2 /(VFr2) =
Следовательно,  X2 =        ;   Y2 =

3.5. Эквивалентная динамическая нагрузка:
P1 =




 




  ;   
Р2 =
Более нагруженной является опора _____________.
4. Расчетная долговечность подшипника [1, ф. (16.28); 2, с. 108; 3, ф. (23.28); 4, ф. (9.2); 5, с. 401; 6, с. 140] для опоры __ (см. п. 3.5) при ((р) = 
    ;
 Lh =

Вывод:

5. Проверка подшипника по статической грузоподъемности при перегрузках [1, с. 361; 2, с. 105; 4, с. 21; 5, с. 407, 408]:
Особенности расчета радиальных подшипников при отсутствии осевой силы, действующей нa вал
Исходные данные см. выше.

1. В зависимости от величины действующих нагрузок назначаем тип подшипника – ____________________________
2. Эквивалентная динамическая нагрузка для более нагруженной опоры:
Р =

Коэффициенты: V =


;   Kб =

  ;   Kт =

3. Требуемая динамическая грузоподъемность подшипника при заданной долговечности [Lh] =            ч [l, ф. (16.27); 3, ф. (23.27); 6, с. 140]: 

Cтр =

4. По требуемой динамической грузоподъемности Стр с учетом диаметра цапфы вала dп по таблицам (см. п. 2 предыдущего расчета) выбираем подшипник № _______, для которого d(D(B =                  ,   С =          Н,   С0 =           Н. 
5. Проверяем подшипник по статической грузоподъемности при перегрузках (см. п. 5 предыдущего расчета):
Практическое занятие № 9
ПОДБОР МУФТ ПО ГОСТам
Исходные данные:

Назначение и тип муфты – _________________________________________
Диаметры соединяемых валов  d1 =        мм, d2 =         мм.
Вращающий момент на валу  T =            Нм.

Частота вращения валов  n =       мин – 1.

Характер нагрузки – _______________________________________________
1. По диаметрам соединяемых валов d1 и d2 с учетом момента Т выбираем типоразмер муфты [4, табл. 11.1–11.7; 5, табл. 15.3–15.7; 6, табл. К21–К26].
Обозначение муфты по ГОСТу: _____________________________________
Параметры выбранной муфты:
Номинальный момент Тн =        Нм.
Максимальная частота вращения nmax =          мин – 1.

(Максимальная угловая скорость (max =         c –1.)
Диаметры соединяемых валов d =       …       мм.
2. Проверяем муфту по вращающему моменту:

Tp = kT ( [Tн],

где k =         [ 4, табл. 11.3; 5, табл. 15.1].
Tp =
Вывод:

3. Проверяем муфту по частоте вращения, по условию n ( [nmax]:
Вывод:

4. Эскиз выбранной муфты с основными размерами
Практическое занятие № 10
РАСЧЕТ ПРЕДОХРАНИТЕЛЬНЫХ МУФТ 

Исходные данные:

Назначение и тип муфты – __________________________________________
Диаметры соединяемых валов d1 =     мм, d2 =      мм.

Вращающий момент на валу T =      Нм.

Частота вращения вала n =       мин –1.

Кратность пускового момента привода  β1 =      .
Характер нагрузки – _______________________________________________
Предельный момент, при действии которого происходит срабатывание муфты [5, § 15.5]:   Тпред = 1,1β1Т =
А. Расчет предохранительной муфты со срезным штифтом
1. Материалы штифта и втулки.

По рекомендациям [2, с. 324; 3, с. 280; 4, § 11.2, с. 282; 5, с. 518] для штифта выбираем сталь ____________ с термообработкой _____________________    HRC(НВ) =          ,   (в =         МПа; для втулки – сталь __________с термообработкой ______________________   HRC =

[2, табл. 2.1; 4, табл. 3.3; 5, табл. 4.5; 6, табл. 3.2].

2. Предел прочности материала
 штифта на срез [2, с. 324; 3, с. 280; 4, с. 282; 5, с. 518]   τвс =

3. Радиус расположения штифта [4, с. 282]   R = (2…2,5)d =
4. Диаметр  штифта  находим  из условия его среза на основании формул [1, 
ф. (17.46); 4, ф. (11.4); 5, ф. (15.244)]:   dш =
Принимаем dш по ГОСТ 3128-70 из ряда (частично  см. [2, табл. 24.35; 6, табл. К43]):  …1,0; 1,2; 1,5 (1,6); 2; 2,5; 3; 4; 5; 6; 8; 8; 10;…     dш =     мм.
5. Длину штифта l, наружный диаметр втулки Dвт и длину втулки  l вт назначаем по рекомендациям [4, с. 283; 5, с. 518]  
l =   
мм, Dвт =     

 
     мм, l вт = 



мм.
6. Проверяем условие среза штифта (см. п. 4):

τвс(Тпред) =
7. При необходимости, на основании формул п. 4 уточняем радиус расположения штифта (если условие среза штифта не выполняется – см. п. 6):
R = 

Б. Расчет предохранительной кулачковой муфты 

Расчетная схема муфты

1. Материал кулачков назначаем по рекомендациям [1, § 17.6; 2, с. 320; 3, с. 280; 5, с. 519] сталь ______________ с термообработкой __________________ HRC = 
        ,   (в =          МПа  [2, табл. 2.1; 5, табл. 4.5].

2. Конструктивные размеры муфты [5, с. 519]:
наружный диаметр кулачков  Dн ≥ 2d =


мм;
ширина венца  b = (0,12…0,15) Dн =




          мм;

высота кулачков  h = (0,5…0,6) b =




          мм;
угол профиля кулачков α = 30°…60°;   α =

;
радиус скругления вершин кулачков r = 1…3 мм;   r =
     мм;
длина ступицы l = (1,4…1,5) d =




 мм.
3. Расчетные параметры муфты:
средний диаметр кулачков Dc = Dн – b =
число кулачков zк = 3…15 [5, с. 519], принимаем zк =


угол трения в кулачках ρ = 2…5° [5, с. 520], принимаем ρ =


коэффициент трения  f = 0,05…0,10 [5, с. 520], принимаем f =

4. Окружная сила на кулачках Ft при передаче номинального момента Т и осевая сила Fa, возникающая при этом в кулачках:
Ft = 2Т/ Dc =



   ;   Fa = Ft tgα =

5. Окружная сила на кулачках при предельном моменте Тпред [5, с. 520]:
Fпред =

6. Осевая сила пружины при передаче номинального момента Т: F1 = Fa =
7. Осевая сила, действующая на пружину в момент срабатывания муфты [1, ф. (17.47); 5, ф. (15.25)]
F2 =
8. Сила пружины F3, необходимая для включения муфты при возвращении к нормальному режиму работы (к моменту Т) [5, ф. (15.28)]
F3 =
9. Проверяем условие своевременного срабатывания и последующего включения после снятия перегрузки [5, с. 521]:

F2 > F1 и F2 > F3.
Вывод:

10. Расчет кулачков на прочность по напряжениям смятия и на выносливость по контактным напряжениям  [5, с. 522, п. 9]:
Допускаемые напряжения:

смятия [1, § 17.6; 5, с. 522] [σ]см = 

контактные [5, с. 522] [σ]Н =
Сила нормального давления на кулачки  Fn = Fпред/cosα =

Расчетные напряжения смятия [5, с. 522]  
σсм =
Расчетные контактные напряжения [5, с. 522]  
σН =
Выводы:

11. Расчет пружины (см. практическое занятие № 12).
В. Расчет предохранительной шариковой муфты 

Расчетная схема муфты

1. Материал шариков и полумуфты  (вставного кольца) назначаем по рекомендациям [3, с. 311] сталь ___________ с термообработкой ________________ HRC =                 .   
2. Конструктивные размеры муфты [5, с. 523]:

диаметр окружности расположения центров шариков [5, табл. 15.8] или
d1 = (2,5…3,5)d =

 



  мм;

число шариков  z = 6–12;   z =      ;
диаметр шариков dш = (0,3…0,5)d = 



     мм (dш принимать
по ГОСТ 3722-81 из ряда …8; 9; 10; 11; 12; 14; 15; 16; 17; 19; 25); dш =       мм;
угол профиля паза (лунки) α = 35° или 45°;   α =

;

длина ступицы l = (1,4…1,5) d =
                      мм. Принимаем l =      мм.
3. Расчетные параметры муфты:
ход шарика при срабатывании муфты (глубина паза или лунки):
c(h) ≈ 0,27dш =





полученное значение c(h) округлить до числа, кратного 0,5,   c(h) =
       мм; 
ширина паза bп (диаметр лунки dл) определяется по формуле
bп (dл) = dш/cosα + (2c –  dш)tgα =



                                , 
принимаем  bп (dл) =
    мм;

диаметр отверстий в полумуфте под шарики:   do = dш + 0,5 =

угол трения между шариками и поверхностью пазов (лунок) ρ = 5…8°, принимаем ρ =

;

коэффициент трения между шариками и стенками отверстий полумуфты  f = 0,05…0,1, принимаем f =

.
4. Окружная сила на шариках Ft  при передаче номинального момента Т и осевая сила Fa, действующая при этом на шарики,
Ft = 2Т/ d1 =



   ;   Fa = Ft tg α =

5. Окружная сила на шариках при предельном моменте Тпред [5, с. 520]
Fпред = 2Тпред / d1 =
6. Сила, действующая на пружины при передаче номинального момента Т,
F1 = Fa =
7. Осевая сила, действующая на пружины в момент срабатывания муфты [5, ф. (15.29)],
F2 =
8. Сила пружин F3, необходимая для включения муфты при возвращении к нормальному режиму работы (к моменту Т) [5, ф. (15.30)],
F3 =
9. Проверяем условие своевременного срабатывания и последующего включения после снятия перегрузки [5, с. 521]:

F2 > F1 и F2 > F3.

Выводы:

10. Расчет контакта шариков и призматических поверхностей пазов на выносливость по контактным напряжениям.

Расчетная формула [5, ф. (15.31)]:   σН =

Параметры, входящие в расчетную формулу:
допускаемые контактные напряжения [5, с. 523]  [σ]Н =

сила нормального давления на шарики  Fn = Fпред/cosα =

модуль упругости  Е =

;
число шариков (см. п. 2)  z =
;

приведенный радиус кривизны ρ = 0,5dш =


.
Расчетные контактные напряжения и их оценка 
σН =

Выводы:

11. Расчет пружины (см. практическое занятие № 12).
Предварительно определим силы F1, F2 и F3, действующие на пружину, поделив полученные в п. 6–8 силы на число пружин (шариков).
Г. Расчет предохранительной фрикционной дисковой муфты 

Расчетная схема муфты

1. Материалы трущихся поверхностей назначаем по рекомендациям [1, § 17.6; 3, разд. 21.6; 5, § 15.5]: 
Для выбранной пары материалов по [1, табл. 17.1; 3, табл. 21.1; 5, табл. 15.9] назначаем коэффициент трения  f =         , допускаемое давление [p] =        МПа.
2. Конструктивные размеры муфты [4, с. 288; 5, с. 526]:

наружный диаметр кольца трения  
Dн(1) =  






, принимаем  Dн(1) =        мм;

внутренний диаметр кольца трения 
Dв(2) =  
  





, принимаем  Dв(2) =        мм.

3. Допускаемая (предельная) осевая сила по [4, ф. (11.5); 5, ф. (15.35)]:
Faпред ≤
4. Приведенный радиус кольца трения по [4, с. 286; 5, ф. (15.34)]: 
R =






5. Требуемое число пар трения по [4, ф. (11.7); 5, ф. (15.37)]  
 z ≥



Полученное значение округляем до ближайшего четного числа z =    .
Число ведущих и ведомых дисков по [4, с. 288; 5, с. 528]:

ведущих z1 =



 ;   ведомых z2 = 
число дисков  n = z1+ z2 =




n ≤ 8–12.
6. Толщина стальных дисков s = 1…3 мм, принимаем s =       мм; толщина обкладок sоб = до 3 мм, принимаем sоб =         мм.
7. Расчет пружин (см. практическое занятие № 12).

При расчете пружин расчетную осевую силу F2 определяем, предварительно приняв число пружин m =

(обычно 4–8), то есть: 
F2 = Faпред / m =
Примечание. Если число дисков и соответственно число пар трения определяется конструкцией муфты, то из уравнений [4, ф. (11.7); 5, ф. (15.37)] находим приведенный радиус трения R, затем, используя выражения п. 3, 4, с учетом рекомендаций п. 2, рассчитываем диаметры кольца трения Dн(1) и Dв(2).  
Д. Расчет предохранительной фрикционной конусной муфты 

Расчетная схема муфты

1. Материалы трущихся поверхностей назначаем по рекомендациям [1, § 17.6; 3, разд. 21.6; 5, § 15.5]: 

Для выбранной пары материалов по [1, табл. 17.1; 3, табл. 21.1; 5, табл. 15.9] назначаем коэффициент трения f =       , допускаемое давление [p] =          МПа.

2. Конструктивные размеры муфты [5, с. 524]:

число конусов (число пар трения) z = 1 или 2, принимаем z =
  ;
угол конуса α = 15…30°, принимаем α =
  ;

средний  диаметр зоны контакта  Dс =                          , принимаем Dс =     мм;

ширина зоны контакта b =  
  

       , принимаем b =                мм.

3. Окружная сила в зоне контакта при передаче номинального момента Т по 
[5, ф. (15.32)]    Ft =
4. Осевая сила, развиваемая пружиной (пружинами) при моменте Т [5, ф. (15.33)]  Fа =






5. Предельное значение осевой силы пружины (пружин) при срабатывании
 муфты [5, с. 524]   Fапред =





6. Осевая сила пружины (пружин), необходимая для включения муфты при возвращении в номинальный режим по формуле [5, с. 525]:

Fавкл = 

7. Проверяем работоспособность муфты по износостойкости (по среднему давлению) трущихся поверхностей [1, ф. (17.44); 5, с. 525]:  
р =
Здесь Fnпред = Fапред/(zsinα) =


– сила давления на поверхности конусов при предельном моменте.
Вывод:

8. Расчет пружин (см. практическое занятие № 12).

При расчете пружин расчетную осевую силу F1 и F2 определяем, предварительно приняв число пружин m =
    (обычно 4–8), то есть: 

F1 = Fa / m =



;   F2 = Faпред / m =

Практическое занятие № 11
РАЗЪЕМНЫЕ И НЕРАЗЪЕМНЫЕ СОЕДИНЕНИЯ
А. Расчет шпоночных и шлицевых (зубчатых) соединений
Исходные данные (cм. практическое занятие № 7):
Вращающий момент на валу T =        Нм.

Характер нагрузки – 
1. Подбор и расчет шпоночного соединения (под зубчатым колесом).

Диаметр вала под зубчатым колесом dзк =       мм.
1.1. По диаметру вала по ГОСТ           
       [2, табл. 24.29; 3, табл. 9.3; 4, табл. 8.9; 5, табл. 11.23; 6, табл. К42] выбираем шпонку                             
b(h =             мм , t1 =       мм, t2 =        мм.
Длина ступицы зубчатого колеса Lст = (1,2…1,5)dзк =
Принимаем Lст =      мм.
Длина шпонки l = Lст – 5 ...10 мм =
По ГОСТ          
принимаем l =
   мм.
1.2. Напряжения смятия и их оценка [1, § 6.1; 4, § 8.4; 5, § 11.4; 6, разд. 11.1].

Расчетная формула [1, ф. (6.1); 4, ф. (8.22); 5, с. 342; 6, с. 265]:
(см = 
Параметры, входящие в расчетную формулу:
K =                         

  ,   lp =
[(см] =


Расчетные напряжения смятия и их оценка:

(см =
Вывод:

1.3. Напряжения среза и их оценка [см. п. 1.2].

Расчетная формула [1, ф. (6.2)]:
(ср =




;   [(ср] =

Расчетные напряжения среза и их оценка:   
(ср =

Вывод:

Обозначение шпонки по ГОСТу – Шпонка

2. Подбор и расчет шлицевого (зубчатого) соединения на выходном конце вала.

Диаметр выходного конца вала d =      мм.
По диаметру вала по ГОСТ           выбираем прямобочное (эвольвентное) шлицевое соединение [2, табл. 24.31, 24.32; 4, табл. 8.11, 8.12; 5, табл. 11.24, 11.26]:
D(d(z(b  (D(m(z ) =

2.2. Напряжения смятия и их оценка [1, § 8.2; 3, § 27.3; 4, § 8.4; 5, § 11.4].

Расчетная формула [1, ф. (6.5); 3, разд. 9.7; 4. ф. (8.25); 5, с. 342]:
(см =
Параметры, входящие в расчетную формулу:

Средний диаметр dc(dm) =
Рабочая высота профиля h =
Коэффициент неравномерности  ψ =
Длина ступицы l = (0,8–1,2)d  =                   


      . Принимаем l =
Допускаемые напряжения смятия [1, табл. 6.1; 3, табл. 9.5; 4, с. 175]  
[(см] =            МПа.

Расчетные напряжения смятия и их оценка:   
(см =
Вывод:
Б. Расчет болтовых соединений

Исходные данные: 
Назначение соединения –

Вид нагружения болта –

Осевая сила, действующая на болт, Fa =         Н.

Момент завинчивания гайки Тр =         Нм.

Поперечная сила, действующая на болт, F =          Н.

Характер нагрузки – 
Варианты нагружения болтов:

а) болт нагружен только осевой силой Fa (соединение не затянуто).

Стержень  болта  рассчитывается  на  растяжение  (сжатие)  по  формуле  [1, 
ф. (1.16); 3, с. 95]: (р =
Принимаем Болт М                   ГОСТ 7808-70, внутренний диаметр резьбы по [ГОСТ 24705–2004; 3, табл. 8.5] d1 =         мм; материал болта [1, табл. 1.1; 3, табл. 8.1] – Сталь _________, (т =       МПа; коэффициент запаса [1, табл. 1.2; 3, табл. 8.4]    s =    
Допускаемое напряжение растяжения:  [(p] = (т/s  =   

Расчетные напряжения растяжения и их оценка:

(р =
Вывод:

б) болт нагружен осевой силой Fa моментом трения в резьбе Тр  (соединение затянуто). 
Пример: регулировочные винты предохранительных муфт.
Стержень болта рассчитывается на прочность по эквивалентным напряжениям по формуле [1, ф. (1.19); 3, с. 96]:

(экв =
Принимаем Болт М              ГОСТ 7808-70, внутренний диаметр резьбы по [ГОСТ 24705–2004; 3, табл. 8.5] d1 =         мм; материал болта [1, табл. 1.1; 3, табл. 8.1] – Сталь ________ , (т =       МПа; коэффициент запаса [1, табл. 1.2; 3, табл. 8.4]  s =             .

Допускаемое напряжение растяжения: [(p] = (т/s  =   

Расчетные эквивалентные напряжения и их оценка:

(экв =
Вывод:
в) стержень болта нагружен поперечными силами F. 
Пример: болты крепления фланцев обойм зубчатых муфт или полумуфт фланцевых муфт.

Рассмотрим расчет болтов зубчатой муфты.

В зубчатых муфтах применяется 2 варианта установки болтов: а) с зазором; б) без зазора.

1. По ГОСТ 050895-96 с учетом диаметра вала и вращающего момента выбираем типоразмер муфты [5, табл. 15.4]

Параметры, необходимые для расчета болтов [5, табл. 15.4 ]:
диаметр окружности расположения болтов D0 =       мм;
число болтов z =     ;
болты: с зазором М                       ГОСТ 7808-70,

внутренний диаметр резьбы [ГОСТ 24705–2004; 3, табл. 8.5]
d1 =           мм;
болты без зазора М              ГОСТ 7817-72;
диаметр стержня болта dc = dб + 1 мм =                                 мм;
материал болтов [1, табл. 1.1; 3, табл. 8.1] – Сталь     , (т =       МПа;
толщина фланца полумуфты b =      мм (см. [5, примечание к табл. 15.4]).

2. Окружная сила, действующая на один болт, Ft =

3. Расчет болтов, установленных в отверстие с зазором.

Расчет производится по эквивалентным напряжениям (см. вариант б)).

Расчетная формулы [1, ф. (1.19), (1.20)]:
(экв =





;   Fзат =
Параметры, входящие в расчетные формулы  [1, с. 37]: 

коэффициент трения  f =         
коэффициент запаса K =       
допускаемое напряжение растяжения [(p] = (т/s  =   

где s  =         [1, табл. 1.2]

Расчетные эквивалентные напряжения и их оценка:

(экв =
Вывод:

4. Расчет болтов, установленных в отверстие без зазора.
Стержни болтов рассчитывают на срез и смятие

4.1. Расчет на срез производится по формуле [1, ф.(1.21); 3, с. 96]:
(c = 




;   [(c] = 



    [1, табл. 1.2].
Расчетные напряжения среза и их оценка:

(c =

Вывод:

4.2. Расчет на смятие производится по формуле [1, ф. (1.22)]

(см =




;   [(см] =



 [1, табл. 1.2].
Расчетные напряжения смятия и их оценка:

(см =
Вывод:
В. Расчет прессовых соединений 

(соединение ступицы зубчатого колеса с валом)
Исходные данные (cм. практические занятия № 7 и 11, разд. А):
Вращающий момент на валу T =            Нм.

Осевая сила, действующая на ступицу Fa =          Н.
Диаметр вала под зубчатым колесом dзк =       мм.
Длина ступицы зубчатого колеса Lст =       мм.

Материалы вала и ступицы –

Способ сборки соединения –

Характер нагрузки –
Расчетная схема соединения
1. Шероховатость рабочих поверхностей отверстия ступицы и вала.
Обычно допуск размера отверстия в прессовых соединениях назначают по 7 квалитету, вала по 6 [4, табл. 10.13; 5, с. 475]. 
По рекомендациям [2, табл. 22.2; 5, табл. 13.13, 6, с. 475] назначаем шероховатости поверхности вала Ra1 =         , отверстия Ra2 =        .
2. Коэффициент трения в зависимости от способа сборки соединения [1, с. 108; 3, табл. 9.1; 5, с. 475; 6, табл. 10.13]  f =         .
3. Определяем расчетное давление в зависимости от вида нагрузок (см. исходные данные) по [1, ф. (7.2)–(7.4); 2, с. 81, п. 1; 3, ф. (9.3)–(9.6); 5, ф. (14.27); 6, с. 194, 195]   
р = 
4. Расчетный натяг по [1, ф. (7.5); 2, с. 82, п. 2; 5, ф. (14.26), (14.28); 6, с. 195]:  
 С1 =





;  
С2 =




;   
δ(N, Δ) =
5. При сборке запрессовкой рассчитываем измеренный натяг по [1, ф. (7.6); 2, с. 82, п. 3, 5; 3, ф. (9.12); 6, с. 196]   δи(Nи, Δ*) =

(При тепловом способе сборки принимают δи = δ). Принимаем δи=

6. Выбираем посадку в системе отверстия по [2, табл. 6.3, 24.2, 24.4; 4, табл. 10.11, 10.12; 6, табл. 13.5–13.8].
Для поля допуска отверстия Н7 при диаметре соединения dзк =     мм, верхнее отклонение размера составляет ES =     мкм, нижнее отклонение EJ = 0.
Тогда основное (нижнее) отклонение размера вала:

ei ≥ δи + ES =    
Выбираем поле допуска вала  ______ , для которого ei =     мкм, es =      мкм.
Обозначение посадки:    (
[image: image16.wmf]7
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7. Максимальный измеренный натяг выбранной посадки
δиmax = EJ – es =
8. Максимальный расчетный натяг выбранной посадки (при сборке запрессовкой необходимо учесть поправку на обмятие микронеровностей) )см. п. 5)
δmax =

9. Максимальное давление,  соответствующее  δmax  (расчетные зависимости
см. п. 4):   рmax =
10. Проверка прочности деталей соединения по условию отсутствия пластических деформаций:
эквивалентные напряжения во внутренних точках ступицы [1, ф. (7.9); 3, с. 108]:
σэкв2 =

эквивалентные напряжения в точках поверхности вала сплошного сечения:
σэкв1 = рmax ≤ σт1; σэкв1 =
Вывод:
11. Необходимая разность температур нагрева ступицы (охлаждения вала) [1, ф. (7.1); 3, ф. (9.19); 6, с. 197, п. м)]:   
Δt =

Допустимая температура нагрева ступицы [t] = 230…240 °C.
Практическое занятие № 12
ПОДБОР И РАСЧЕТ ПРУЖИН

(цилиндрическая винтовая пружина сжатия)

Исходные данные (cм. практическое занятие № 10, Б–Д):
Диаметр направляющей поверхности пружины (втулки или отверстия) 
do =
мм.
Усилие предварительного сжатия пружины  F1 =        Н.
Рабочая сила сжатия пружины  F2  =        Н.

Рабочий ход пружины с (h) =       мм.
Эскиз пружины с диаграммой «Сила – деформация» [5, рис. 16.1]
1. Материал проволоки пружины назначаем с учетом рекомендаций [2, разд. 20.4; 3, разд. 24.1, с. 328; 5, § 16.1] – 
      



класса.
2. Сила пружины при максимальной деформации [5, с. 533]:

F3  = F2 / (1– δ) =  
Здесь  δ = 0,05…0,25 [5, с. 533] . Принимаем  δ =

3. Задаемся предварительно средним диаметром D’ =     мм и индексом пружины c’ =      (с = 4…12 [3, с. 328; 5, с. 533]).
Тогда предварительное значение диаметра проволоки 

d’ = D’/c’ = 
4. Допускаемое напряжение кручения материала проволоки [2, с. 217; 3, с. 329; 5, с. 531]:
[(]  = 






;   [(]пред  =     МПа [2, табл. 20.2].
5. Диаметр  проволоки  из  условия  прочности  на  кручение  [3, ф. (24.9); 5, 
с. 534]   d ≥
Здесь кэффициент k находим по [3, с. 329; 5, с. 530]   k =
Принимаем диаметр по стандартному ряду чисел [2, с. 217; 5, с. 530] d =
Уточняем значение индекса пружины  (см. п. 3) с =                       .

6. Основные диаметры пружины:

средний D = cd =
наружный D1(н) = D + d =
внутренний D2(в) = D – d =

7. Максимальная деформация одного витка пружины [5, с. 534]
s31 = 

где G = 8∙104 МПа [5, с. 532].
8. Жесткость одного витка пружины [5, с. 534]   С1 =

9. Осадка одного витка пружины [5, с. 533]   λ1 =

10. Жесткость пружины по формуле   С = (F2 – F1)/h =

11. Число рабочих витков  и полное число витков пружины по формулам:

nраб = С1/C =



;   n = nраб + nо =
где nо = 1,5–2 – число опорных витков (поджатых). 

12. Шаг пружины [5, с. 531]   t =

13. Длина несжатой пружины (в свободном состоянии) [5, с. 531]
l0 =
14. Максимальная деформация пружины, соответствующая усилию F3, и длина пружины при максимальной деформации [5, с. 531]:
s3 = s31 nраб =



;   l3 = l0 – s3 =

15. Длину развернутой пружины определяем по формуле
L ≈ 3,2 D n =
16. Проверочный расчет пружины на прочность по касательным напряжениям кручения [5, с. 531]:
 (  =
Уточненное значение [(]  =






(см. п. 4).
Вывод:
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