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ВВЕДЕНИЕ

[bookmark: _Toc473622497]Назначение методических указаний

Настоящий сборник практических работ предназначен в качестве методического пособия при проведении практических работ по программе дисциплины ОП.04 Техническая механика , утвержденной для специальности     13.02.07 Электроснабжение (по отраслям)
Сборник содержит описания практических работ:


Перечень практических работ по дисциплине
 
	№  ПР
	Наименование практической работы
	Кол-во часов

	1
	Определение действия равнодействующей на ось.
	2

	2
	Определение координата центра тяжести сложных плоских фигур.
	2

	3
	Определение силы инерции при криволинейном движении точки.
	2

	4
	Определение механических характеристик различных 
	2

	
	материалов при растяжении.
	

	5
	Определение механических характеристик различных материалов при сжатии.
	2

	6
	Расчеты балок на жесткость и прочность при изгибе.
	4

	7
	Расчет на прочность клепанных и сварных соединений
	4

	8
	Расчет шпоночных и шлицевых соединений.
	4

	9
	Расчет цилиндрической прямозубой передачи на прочность и изгиб
	2

	10
	Расчет червячных передач.
	2

	11
	Расчет основных элементов подшипников качения
	2

	12
	Расчет муфт
	2




	
[bookmark: _Toc473622498]



  Требования к знаниям и умениям при выполнении  практических работ

В результате выполнения практических работ, предусмотренных программой по данной специальности, студент должен 
уметь:
· определять напряжения в конструкционных элементах;
· определять передаточное отношение;
· проводить расчет и проектировать детали и сборочные единицы общего назначения;
· проводить сборочно-разборочные работы в соответствии с харакером соединений деталей и сборочных единиц;
· производить расчеты на сжатие, срез и смятие;
· производить расчеты элементов конструкций на прочность, жесткость и устойчивость;
· собирать конструкции из деталей по чертежам и схемам;
· читать кинематические схемы;
знать: 
· виды движений и преобразующие движения механизмы;
· виды износа и деформаций деталей и узлов;
· виды передач;
· их устройство, назначение, преимущества и недостатки, условные обозначения на схемах;
· кинематику механизмов, соединения деталей машин, механические передачи, виды и устройство передач;
· методику расчета конструкций на прочность, жесткость и устойчивость при различных видах деформации;
· методику расчета на сжатие, срез и смятие;
· назначение и классификацию подшипников;
· характер соединения основных сборочных единиц и деталей;
· основные типы смазочных устройств;
· типы, назначение, устройство редукторов;
· трение, его виды, роль трения в технике;
· устройство и назначение инструментов и контрольно-измерительных приборов, используемых при техническом обслуживании и ремонте оборудования; 

[bookmark: _Toc473622499]Правила выполнения практических работ

1. Студент допускается к выполнению лабораторно-практической работы при отсутствии задолженности по предшествующей лабораторно-практической работе. 
2. Каждый студент после выполнения работы должен представить отчет о проделанной работе с анализом полученных результатов и выводом по работе.
3. Отчет о проделанной работе следует выполнить в тетрадях.
Содержание отчета указано в описание лабораторно - практической работе.
4. Таблицы и рисунки следует выполнять с помощью чертежных инструментов (линейки, циркуля и т. д.) карандашом.
5. В заголовках граф таблиц обязательно проводить буквенные обозначения величин и единицы измерения.
6. Расчет следует проводить с точностью до двух значащих цифр.
7.  Если студент не выполнил практическую работу или часть работы, то он может выполнить работу или оставшуюся часть во внеурочное время, согласованное с преподавателем.
Зачет  по лабораторно-практическим работам студент получает при условии выполнения всех предусмотренной программой лабораторно-практических  работ после сдачи отчетов по работам.
[bookmark: _Toc473622500]
ПЕРЕЧЕНЬ ПРАКТИЧЕСКИХ РАБОТ

	№ ПР
	Наименование практической работы

	1
	Определение действия равнодействующей на ось.

	2
	Определение координата центра тяжести сложных плоских фигур.

	3
	Определение силы инерции при криволинейном движении точки.

	4
	Определение механических характеристик различных 

	5.
	материалов при растяжении.

	6
	Определение механических характеристик различных материалов при сжатии.

	7
	Расчеты балок на жесткость и прочность при изгибе.

	8
	Расчет на прочность клепанных и сварных соединений

	9
	Расчет шпоночных и шлицевых соединений.

	10
	Расчет цилиндрической прямозубой передачи на прочность и изгиб

	11
	Расчет червячных передач.

	12
	Расчет основных элементов подшипников качения






Практическая  работа № 1
Определение действия равнодействующей на ось.
Раздел 1 Теоретическая механика. Статика.
Тема 1.2 Плоская система сходящихся сил  
Цель:  Научиться определять равнодействующую системы сил, решать задачи на равновесие геометрическим и аналитическим способом, рационально выбирая координатные оси.
Задачи:
1. научиться производить сложение двух сил и разложение силы на составляющие, геометрический и аналитический способы определения равнодействующей силы.
 2. изучить условия равновесия плоской сходящейся системы сил.
Студент должен 
уметь:
· определять напряжения в конструкционных элементах;
· определять передаточное отношение;
· проводить расчет и проектировать детали и сборочные единицы общего назначения;
· проводить сборочно-разборочные работы в соответствии с харакером соединений деталей и сборочных единиц;
· производить расчеты на сжатие, срез и смятие;
· производить расчеты элементов конструкций на прочность, жесткость и устойчивость;
· собирать конструкции из деталей по чертежам и схемам;
· читать кинематические схемы;
знать: 
· виды движений и преобразующие движения механизмы;
· виды износа и деформаций деталей и узлов;
· виды передач;
· их устройство, назначение, преимущества и недостатки, условные обозначения на схемах;
· кинематику механизмов, соединения деталей машин, механические передачи, виды и устройство передач;
· методику расчета конструкций на прочность, жесткость и устойчивость при различных видах деформации;
· методику расчета на сжатие, срез и смятие;
· назначение и классификацию подшипников;
· характер соединения основных сборочных единиц и деталей;
· основные типы смазочных устройств;
· типы, назначение, устройство редукторов;
· трение, его виды, роль трения в технике;
· устройство и назначение инструментов и контрольно-измерительных приборов, используемых при техническом обслуживании и ремонте оборудования; 



Правила безопасности:  правила поведения в кабинете.
Обеспеченность занятия:
1. Учебно-методическая литература:
- методические указания
2. Рабочая тетрадь (обычная, в клетку формата А3).
3. Раздаточные материалы (инструкционные карты).
4. Калькулятор (простой).
5. Ручка.
6. Карандаш простой.
7. Чертежные принадлежности: (линейка).


Ход практической работы
1. Повторить теоретический материал по теме практической работы.
Величина равнодействующей равна векторной (геометрической) сумме векторов системы сил. Определяем равнодействующую геометрическим способом.
Выберем систему координат, определим пропорции всех заданных векторов на эти оси .
Складываем проекции всех векторов на оси х и у .
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image089.png]
Модуль (величину) равнодействующей можно найти по известным проекциям:
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image092.png] Направление вектора равнодействующей можно определить по величинам и знакам косинусов углов, образуемых равнодействующей с осями координат [image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image094.png]
Условия равновесия плоской системы сходящихся сил в аналитической форме Исходя из того, что равнодействующая равна нулю, получим:
Условия равновесия в аналитической форме можно сформулировать следующим образом:
Плоская система сходящихся сил находится в равновесии, если алгебраическая сумма проекций всех сил системы на любую ось равна нулю.
Система уравнений равновесия плоской сходящейся системы сил:
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image096.jpg]




В задачах координатные оси выбирают так, чтобы решение было наиболее простым. Желательно, чтобы хотя бы одна неизвестная сила совпадала с осью координат. Пример 1. Определить величины и знаки проекций представленных на рис. 3.6 сил.
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image100.png]




Решение
Пример 2. Определить величину и направление равнодействующей плоской системы сходящихся сил аналитическим способом.
Решение
1.
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image103.png]



Определяем проекции всех сил системы на Ох (рис. 3.7, а):
 
Сложив алгебраически проекции, получим проекцию равнодействующей на ось Ох.
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image105.jpg]
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image107.png]




F∑x = 8,66 – 20 + 10,6 = - 0,735 кН
 
Знак говорит о том, что равнодействующая направлен влево.
2.
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image109.png]



Определяем проекции всех сил на ось Оу значения проекций, получим величину проекции Оу.
 
Сложив алгебраически значения проекций, получим величину проекции равнодействующей на ось Оу.
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image111.png]




Знак проекции соответствует направлению вниз. Следовательно, равнодействующая направлена влево и вниз (рис. 3.7б).
 
3. Определяем модуль равнодействующей по величинам проекций:
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image113.png]




	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image115.png]



4. Определяем значение угла равнодействующей с осью Ох:
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image117.png]



и значение угла с осью Оу:
 
Пример 3. Система трех сил находится в равновесии. Известны проекции двух сил системы на взаимно перпендикулярные оси Ох и )у:
Flx = 10 кН; F2x = 5 кН;
F1y = - 2 кН; F2y = 6 кН.
Определить, чему равна и как направлена третья сила системы.
Решение
 
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image119.png]



1. Из уравнений равновесия системы определяем:
2.
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image121.png]



[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image123.jpg] По полученным величинам проекций определяем модуль силы:
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image125.png]



Направление вектора силы относительно оси Ох (рис. 3.8):
Угол с осью Ох будет равен
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image127.png]




Пример 4. Определить величину и направление реакций связей для схемы, приведенной на рисунке, а под действием груза G = 30 кН. Проверить правильность определения реакций.
Решение
1. В задаче рассматривается равновесие тела, опирающегося на плоскость и подвешенного на нити. Заменим тело точкой 0, совпадающей с центром тяжести.
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image129.png] 2. Приложим к точке 0 активную силу, которой является собственный вес тела G. Направим ее вниз (рис. б).
 
3. Мысленно отбросим связи — плоскость и нить. Заменим их действие на точку 0 реакциями связей. Реакция плоскости (обозначим ее R) проходит по нормали к плоскости в точке А, а реакция или усилие в нити (обозначим ее S) — по нити от точки. Обе реакции и вес тела или линии их действия должны пересекаться в точке 0.
Изобразим действующие силы в виде системы трех сходящихся сил на отдельном чертеже (рис. в).
 
4. Выберем положение системы координат. Начало координат совмещаем с точкой 0. Ось х совмещаем с направлением линии действия реакции R, а ось у направим перпендикулярно оси х (рис. г). Определим углы между осями координат и реакциями R и S. Обычно рис. б и в не выполняют отдельно, а сразу от рис. а переходят к рис. г. Можно было ось у совместить с усилием S, и ось х направить по углом 90°, тогда решение было бы другим.
 
5. Составим сумму проекций всех сил на оси координат:
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image131.jpg]
Решим систему уравнений. Из второго уравнения находим
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image133.jpg]
Из первого уравнения находим
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image135.jpg]
 
6.Проверим решение, для чего расположим оси координат, как показано на рис. д. Составим уравнения равновесия для вновь принятых осей:
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image137.jpg]
Решим систему уравнений способом подстановки.
Из первого уравнения найдем R:
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image139.jpg]
Подставим это выражение во второе уравнение:
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image141.jpg]
 
Очевидно, что при расположении осей, как показано на рис. д, вычисления оказались более сложными.
Ответ: R = 11,84 кН; S = 22,21 кН.
 
Пример 5. Определить усилия в нити и стержне кронштейна, показанного на рис. а, если G = 20 кН.
Решение
1. [image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image143.png] Рассмотрим равновесие точки А (или узла А), в которой сходятся все стержни и нити.
2. Активной силой является вес груза G, направленный вниз (рис. б).
3. Отбросим связи: стержень и нить. Усилие в нити обозначим Sx и направим от точки А, так как нить может испытывать только растяжение. Усилие в стержне обозначим S2 и тоже направим от точки А, предполагая что стержень АС растянут (рис. б).
Выполним на отдельном чертеже схему действия сил в точке А (рис. в).
4. Выберем положение системы координат. Начало координат совмещаем с точкой А (рис. г). Ось х совмещаем с линией действия усилия S, а ось урасполагаем перпендикулярно оси х. Укажем углы между осями координат и усилиями S1.и S2.
5. Составим уравнения равновесия.
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image145.jpg]
Из второго уравнения находим
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image147.jpg]
Из первого уравнения находим
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image149.jpg]
Знак «минус» перед S2 свидетельствует о том, что стержень АС не растянут, как предполагалось, а сжат.
 
6. Проверку решения предлагаем выполнить самостоятельно, расположив оси координат так, как показано на рис. д.
Ответ: S1 = 15,56 кН, S2 = - 29,24 кН (при принятом на чертеже направлении усилий).
Величина усилий зависит от углов наклона стержня и нити. Например, если на рис. а угол 70° заменить на 60°, сохранив угол 30°, то усилия будут равны: S1= 20 кН, S2 = - 34,64 кН. А при угле 50° S1 = 29,26 кН, S2 = - 44,8 кН. Оба усилия растут и становятся больше веса груза.
Пример 6. Как изменятся усилия в стержне и нити, если груз будет перекинут через блок, как показано на рис. а?
Остальные данные — в примере 5.
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image151.png] Решение
1. Рассматриваемой тонкой остается точка А.
2. Активная сила (вес груза G) действует на точку горизонтально слева направо, так как груз перекинут через блок.
3. Усилия S1 и S2 прикладываем к точке А, как в примере 2.
4. Выбираем систему координат, как показано на рис. б.
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image153.png]



5. Составляем и решаем уравнения равновесия:
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image155.png]



Из первого уравнения находим
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image157.png]



Из второго уравнения находим
 
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image159.png] Ответ: S1 = 26,94 кН; S2 = - 10,64 кН при принятом направлении усилий на чертеже. Усилие S1увеличилось, S2 — уменьшилось, а знаки не изменились.
Пример 7. Определить усилия в стержнях (рис. а). Массой стержней пренебречь.
Решение
В соответствии с последовательностью действий, будем рассматривать равновесие узла А к которому приложены заданные нагрузки (Р, 2Р, 3Р) и искомые реакции стержней АВ и АС.
Освободим узел А от связей, заменим их действие искомыми реакциями NАС, NAB(рис. в). Получили плоскую систему сходящихся сил.
Выбираем систему координат (рис. г).
Сила NAB перпендикулярна оси v, сила NАС — оси и; поэтому в каждое уравнение равновесия войдет лишь одна неизвестная сила:
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image161.png]



Силы NAB и NАС получились положительными; это значит, что предполагаемые направления сил совпадают с действительными.
На рис. д показаны силы, действующие на узел (реакции стержней), и силы, действующие на стержни (усилия в стержнях или реакции узла).
Решим тот же пример графическим методом.
Полученная система сил (см. рис. в) находится в равновесии, и, следовательно, силовой многоугольник, построенный для этой системы сил, должен быть замкнутым.
Строим силовой многоугольник. Выбираем масштаб (рис. е). От точки О (рис. ж) в выбранном масштабе откладываем сначала силу Р, затем от конца вектора Р — силу 2Р, после чего от конца вектора 2Р — силу ЗР. Масштаб следует выбрать достаточно крупный, с тем чтобы при измерении отрезков (векторов), изображающих искомые силы, можно было получить их значения без большой погрешности. Через точку b проводим линию, параллельную стержню АС, и через точку О — линию, параллельную стержню АВ. Отрезки ОС и CB представляют собой искомые усилия. Направления заданных сил известны; стрелки, изображающие направления искомых сил, ставим таким образом, чтобы в векторном многоугольнике было единое направление обхода — в данном случае против часовой стрелки. Измерив отрезки к и Ос в соответствии с выбранным масштабом, находим абсолютные величины реакций; NAcza\,2P\ Nab~4,2P.
Решение примера выполнено двумя способами, которые (в пределах точности построений) дали совпадающие результаты. Очевидно, здесь никакой дополнительной проверки решения не требуется.
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image163.png] Пример 8. Определить предельное значение угла а, при котором груз А (рис. а) будет находиться в покое. ПлоскостьВС считать абсолютно гладкой.
Решение
Силы, действующие на груз А, представляют собой плоскую систему сходящихся сил. NBC — реакция наклонной плоскости.
Если груз А находится в покое, то ∑Pto = 0, т.е.
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image165.jpg]
 
 
2. Вопросы для закрепления теоретического материала:
1. Как определить равнодействующую геометрическим способом.
2.  Как найти модуль (величину) равнодействующей по известным проекциям.
3. Сформулируйте условия равновесия в аналитической форме. 

3. Задания для практического занятия:
[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image168.png]
1. Запишите выражение для расчета проекции силы F на ось Оу  
2. Определите сумму проекций сил системы на ось Ох 
 3. Определите величину силы по известным проекциям:
Fx = 3 кН; Fy = 4 кН.
 
4.
	 

	 
	[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image170.png]



[image: http://konspekta.net/infopediasu/baza2/1760817359709.files/image172.jpg] Груз находится в равновесии (рис. 3.11). Какая система уравнений равновесия для шарнира А записана верно?
 
Указания.
1. При ответе на вопросы 1 и 2 необходимо знать, что в выражение для величины проекции силы на ось подставляется угол между вектором силы и положительной полуосью координат. Не забыть, что определяется алгебраическая сумма.
2. При ответе на вопрос 4 сначала следует определить возможные направления реакций в стержнях, мысленно убирая по очереди стержни и рассматривая возможные перемещения .
Затем записать алгебраические суммы проекций сил на оси Ох и Оу. Полученные уравнения сравнить с приведенными.
 Список рекомендуемой литературы:
Основная литература
1.Эрдеди А. А. Теоретическая механика. Сопротивление материалов [Текст]: учебное пособие для СПО/А. А. Эрдеди.-М.:ИЦ Академия,2015.-528с.
Дополнительная литература
1.Ахметзянов М.Х..  Техническая механика (Сопротивление материалов) [электронный ресурс]: учебник для СПО [Текст]/М.Х.Ахметзянов. – М.: Издательство Юрайт, 2017.- 300с. (электронный ресурс)
https://www.biblio-online.ru/viewer/82CB3003-1D5E-4D4B-8C9A-3891928E757C#page/2











Практическая  работа № 2
Определение координата центра тяжести сложных плоских фигур.

Раздел 1 Теоретическая механика. Статика.
Тема 1.3 Центр тяжести тела
Цель:  научится определять центр тяжести сложных плоских фигур с помощью решения задач
Задачи:
1.Решение задач.
2.Закрепить основные понятий данной темы.
Студент должен 
уметь:
· определять напряжения в конструкционных элементах;
· определять передаточное отношение;
· проводить расчет и проектировать детали и сборочные единицы общего назначения;
· проводить сборочно-разборочные работы в соответствии с харакером соединений деталей и сборочных единиц;
· производить расчеты на сжатие, срез и смятие;
· производить расчеты элементов конструкций на прочность, жесткость и устойчивость;
· собирать конструкции из деталей по чертежам и схемам;
· читать кинематические схемы;
знать: 
· виды движений и преобразующие движения механизмы;
· виды износа и деформаций деталей и узлов;
· виды передач;
· их устройство, назначение, преимущества и недостатки, условные обозначения на схемах;
· кинематику механизмов, соединения деталей машин, механические передачи, виды и устройство передач;
· методику расчета конструкций на прочность, жесткость и устойчивость при различных видах деформации;
· методику расчета на сжатие, срез и смятие;
· назначение и классификацию подшипников;
· характер соединения основных сборочных единиц и деталей;
· основные типы смазочных устройств;
· типы, назначение, устройство редукторов;
· трение, его виды, роль трения в технике;
· устройство и назначение инструментов и контрольно-измерительных приборов, используемых при техническом обслуживании и ремонте оборудования; 

Правила безопасности:  правила поведения в кабинете.
Обеспеченность занятия:
1. Учебно-методическая литература:
- методические указания
2. Рабочая тетрадь (обычная, в клетку формата А3).
3. Раздаточные материалы (инструкционные карты).
4. Калькулятор (простой).
5. Ручка.
6. Карандаш простой.
7. Чертежные принадлежности: (линейка).

Ход практической работы
3. Повторить теоретический материал по теме практической работы.
Центр тяжести дуги окружности, кругового сектора, полукруга.
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/963/html_Qx1ucF45Fa.XDPa/htmlconvd-7RytZf_html_1aa198ea.png] Центр тяжести дуги окружности [image: http://www.studfiles.ru/html/2706/963/html_Qx1ucF45Fa.XDPa/htmlconvd-7RytZf_html_1aa198ea.png]
Дуга имеет ось симметрии. Центр тяжести лежит на этой оси, т.е.  yC = 0.
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/963/html_Qx1ucF45Fa.XDPa/htmlconvd-7RytZf_html_m14c80c30.png]
dl– элемент дуги,dl=Rdφ,R– радиус окружности,x = Rcosφ,L = 2αR,

	 [image: http://www.studfiles.ru/html/2706/963/html_Qx1ucF45Fa.XDPa/htmlconvd-7RytZf_html_3405531.png]
Следовательно:
XC = r(sinα/α).
Центр тяжести кругового сектора
Сектор радиуса  Rс центральным углом  2αимеет ось симметрииOx, на которой находится центр тяжести.
Разбиваем сектор на элементарные секторы, которые можно считать треугольниками. Центры тяжести элементарных секторов располагаются на дуге окружности радиуса  (2/3)R.
Центр тяжести сектора совпадает с центром тяжести дуги  AB:
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/963/html_Qx1ucF45Fa.XDPa/htmlconvd-7RytZf_html_m7ae173e7.png]
Полукруг:
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/963/html_Qx1ucF45Fa.XDPa/htmlconvd-7RytZf_html_8252f7f.png][image: http://www.studfiles.ru/html/2706/963/html_Qx1ucF45Fa.XDPa/htmlconvd-7RytZf_html_m40c8a939.png]

 Вопросы для закрепления теоретического материала:
     1.Центр тяжести дуги окружности (С.146)
     2.Центр тяжести площади кругового сектора. (С.147)
     3. Центр тяжести объема призмы (с.148)

Индивидуальные задания:
1 вариант 
Найти положение центра тяжести симметричной стержневой фермы АDВЕ, размеры которой таковы:
АВ=7м. DЕ=4м и ЕF=2м. 
2 вариант
Найти положение центра тяжести симметричной стержневой фермы АDВЕ, размеры которой таковы:
АВ=5м. DЕ=2м и ЕF=0.8м. 

3 вариант
Найти положение центра тяжести симметричной стержневой фермы АDВЕ, размеры которой таковы:
АВ=4м. DЕ=1м и ЕF=0.6м. 



 Список рекомендуемой литературы:
Основная литература
1.Эрдеди А. А. Теоретическая механика. Сопротивление материалов [Текст]: учебное пособие для СПО/А. А. Эрдеди.-М.:ИЦ Академия,2015.-528с.
Дополнительная литература
1.Ахметзянов М.Х..  Техническая механика (Сопротивление материалов) [электронный ресурс]: учебник для СПО [Текст]/М.Х.Ахметзянов. – М.: Издательство Юрайт, 2017.- 300с. (электронный ресурс)
https://www.biblio-online.ru/viewer/82CB3003-1D5E-4D4B-8C9A-3891928E757C#page/2
Практическая  работа № 3
Определение силы инерции при криволинейном движении точки
Раздел 1 Теоретическая механика. Статика.
Тема 1.6 Предмет динамики и основные задачи.
Цель:  научится определять силы инерции при криволинейном движении точки помощью решения задач
Задачи:
1.Решение задач.
2.Закрепить основные понятий данной темы.
Студент должен 
уметь:
· определять напряжения в конструкционных элементах;
· определять передаточное отношение;
· проводить расчет и проектировать детали и сборочные единицы общего назначения;
· проводить сборочно-разборочные работы в соответствии с харакером соединений деталей и сборочных единиц;
· производить расчеты на сжатие, срез и смятие;
· производить расчеты элементов конструкций на прочность, жесткость и устойчивость;
· собирать конструкции из деталей по чертежам и схемам;
· читать кинематические схемы;
знать: 
· виды движений и преобразующие движения механизмы;
· виды износа и деформаций деталей и узлов;
· виды передач;
· их устройство, назначение, преимущества и недостатки, условные обозначения на схемах;
· кинематику механизмов, соединения деталей машин, механические передачи, виды и устройство передач;
· методику расчета конструкций на прочность, жесткость и устойчивость при различных видах деформации;
· методику расчета на сжатие, срез и смятие;
· назначение и классификацию подшипников;
· характер соединения основных сборочных единиц и деталей;
· основные типы смазочных устройств;
· типы, назначение, устройство редукторов;
· трение, его виды, роль трения в технике;
· устройство и назначение инструментов и контрольно-измерительных приборов, используемых при техническом обслуживании и ремонте оборудования; 

Правила безопасности:  правила поведения в кабинете.
Обеспеченность занятия:
1. Учебно-методическая литература:
- методические указания
2. Рабочая тетрадь (обычная, в клетку формата А3).
3. Раздаточные материалы (инструкционные карты).
4. Калькулятор (простой).
5. Ручка.
6. Карандаш простой.
7. Чертежные принадлежности: (линейка).

Ход практической работы
Повторить теоретический материал по теме практической работы.
Инертность — способность сохранять свое состояние неизменным, это внутреннее свойство всех материальных тел.
Сила инерции — сила, возникающая при разгоне или торможении тела (материальной точки) и направленная в обратную сторону от ускорения. Силу инерции можно измерить, она приложена к «связям» — телам, связанным с разгоняющимся или тормозящимся телом.
Рассчитано, что сила инерции равна
FИН = /mа/
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza17/1884989994939.files/image1340.png]
Таким образом, силы, действующие на материальные точки m1 и m2 (рис. 14.1), при разгоне платформы соответственно равны
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza17/1884989994939.files/image1342.jpg]
Fин2 = m2 а
Разгоняющееся тело (платформа с массой т (рис. 14.1)) си [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza17/1884989994939.files/image1344.jpg] лу инерции не воспринимает, иначе разгон платформы вообще был бы невозможен.
При вращательном движении (криволинейном) возникающее ускорение принято представлять в виде двух составляющих: нормального ап и касательного at(рис. 14.2).
Поэтому при рассмотрении криволинейного движения могут возникнуть две составляющие силы инерции: нормальная и касательная
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza17/1884989994939.files/image1346.jpg] [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza17/1884989994939.files/image1348.jpg]
При равномерном движении по дуге всегда возникает нормальное ускорение, касательное ускорение равно нулю, поэтому действует только нормальная составляющая силы инерции, направленная по радиусу из центра дуги (рис. 14.3).
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza17/1884989994939.files/image1350.jpg]
2.Вопросы для закрепления теоретического материала:
1. Что такое инертность
2. Как определить силу инерции 
3.Индивидуальные задания:
Задача №1
1 вариант 
Определить натяжение нити
Дано:
Груз G=110Н поднимается вертикально вверх с ускорением а=8 м/с2 при помощи нити, перекинутой через неподвижный блок.
2 вариант
Определить натяжение нити
Дано:
Груз G=120Н поднимается вертикально вверх с ускорением а=7 м/с2 при помощи нити, перекинутой через неподвижный блок.

3 вариант

Определить натяжение нити
Дано:
Груз G=130Н поднимается вертикально вверх с ускорением а=6 м/с2 при помощи нити, перекинутой через неподвижный блок.

Задача №2

1 вариант 
Цилиндрический каток диаметром  d=50см приводится в движение человеком, который давит н6а рукоятку АО с постоянной силой  F=110Н в направлении АО, дина АО=1.6м, высота h=1.4м. определить работу совершенную при передвижении катка на расстоянии  S=7м
2вариант 
Цилиндрический каток диаметром  d=55см приводится в движение человеком, который давит н6а рукоятку АО с постоянной силой  F=115Н в направлении АО, дина АО=1.5м, высота h=1.3м. определить работу совершенную при передвижении катка на расстоянии  S=4м
3 вариант 
Цилиндрический каток диаметром  d=56см приводится в движение человеком, который давит н6а рукоятку АО с постоянной силой  F=112Н в направлении АО, дина АО=1.4м, высота h=1.1м. определить работу совершенную при передвижении катка на расстоянии  S=6м
Список рекомендуемой литературы:
Основная литература
1.Эрдеди А. А. Теоретическая механика. Сопротивление материалов [Текст]: учебное пособие для СПО/А. А. Эрдеди.-М.:ИЦ Академия,2015.-528с.
Дополнительная литература
Ахметзянов М.Х..  Техническая механика (Сопротивление материалов) [электронный ресурс]: учебник для СПО [Текст]/М.Х.Ахметзянов. – М.: Издательство Юрайт, 2017.- 300с. (электронный ресурс)
https://www.biblio-online.ru/viewer/82CB3003-1D5E-4D4B-8C9A-3891928E757C#page/2
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Практическая  работа № 4,5
Определение  механических характеристик  различных материалов при растяжении
Определение  механических характеристик  различных материалов при сжатии

Раздел 2 Сопротивление материалов
Тема 2.3 Статические испытания на растяжение и сжатие
Цель:  научиться решать задачи и производить расчет на растяжение  и сжатие
Задачи:
1.Решение задач.
2.Закрепить основные понятий данной темы.
Студент должен 
уметь:
· определять напряжения в конструкционных элементах;
· определять передаточное отношение;
· проводить расчет и проектировать детали и сборочные единицы общего назначения;
· проводить сборочно-разборочные работы в соответствии с харакером соединений деталей и сборочных единиц;
· производить расчеты на сжатие, срез и смятие;
· производить расчеты элементов конструкций на прочность, жесткость и устойчивость;
· собирать конструкции из деталей по чертежам и схемам;
· читать кинематические схемы;
знать: 
· виды движений и преобразующие движения механизмы;
· виды износа и деформаций деталей и узлов;
· виды передач;
· их устройство, назначение, преимущества и недостатки, условные обозначения на схемах;
· кинематику механизмов, соединения деталей машин, механические передачи, виды и устройство передач;
· методику расчета конструкций на прочность, жесткость и устойчивость при различных видах деформации;
· методику расчета на сжатие, срез и смятие;
· назначение и классификацию подшипников;
· характер соединения основных сборочных единиц и деталей;
· основные типы смазочных устройств;
· типы, назначение, устройство редукторов;
· трение, его виды, роль трения в технике;
· устройство и назначение инструментов и контрольно-измерительных приборов, используемых при техническом обслуживании и ремонте оборудования; 
Правила безопасности:  правила поведения в кабинете.
Обеспеченность занятия:
1. Учебно-методическая литература:
- методические указания
2. Рабочая тетрадь (обычная, в клетку формата А3).
3. Раздаточные материалы (инструкционные карты).
4. Калькулятор (простой).
5. Ручка.
6. Карандаш простой.
7. Чертежные принадлежности: (линейка).

Ход практической работы
Повторить теоретический материал по теме практической работы.
Растяжением или сжатием называется такой вид деформации, при котором в любом поперечном сечении бруса возникает только продольная сила. Брусья с прямолинейной осью (прямые брусья), работающие на растяжение или сжатие, часто называют стержнями.
Рассмотрим невесомый, защемленный левым концом прямой брус, вдоль  оси которого действуют активные силы Fи 2F. В дальнейшем все векторные величины будем обозначать их модулями.
Части бруса постоянного сечения, заключенные между поперечными плоскостями, в которых приложены активные или реактивные силы, будем называть участками. брус состоит из двух участков. Применив метод сечений, определим продольные силы N1, и N2 на участках. Рассечем брус на первом участке поперечным сечением 1—1. Во всех точках бруса будут действовать внутренние распределенные силы, равнодействующая которых определится из условия равновесия одной из частей бруса (например, правой от сечения): ∑Z= 0; 2F— F— N1 = 0, откуда
 N1 = 2F- F= F.Мы видим, что для равновесия оставленной части бруса в сечении 1— 1 необходимо приложить только силу направленную вдоль оси, т.е. продольную силу.
Продольная сила есть равнодействующая внутренних нормальных сил, возникающих в поперечном сечении бруса. Нетрудно понять, что в сечении 2—2 на втором участке продольная сила будет иметь другое значение: N2=2F. Таким образом, продольная сила в поперечном сечении бруса численно равна алгебраической сумме внешних сил, расположенных по одну сторону сечения (имеется в виду, что все силы направлены вдоль оси бруса).Очевидно, что в пределах одного участка продольная сила будет иметь постоянное значение. Следует помнить, что, рассматривая равновесие части бруса, расположенной не справа, а слева от сечения, мы должны были ввести в уравнение равновесия реакцию защемленного конца, определенную путем рассмотрения равновесия всего бруса. В дальнейшем растягивающие (направленные от сечения) продольные силы мы будем считать положительными, а сжимающие (направленные к сечению) — отрицательными. Иначе говоря, если равнодействующая внешних сил, приложенных к левой части бруса, направлена влево, а приложенных к правой части — вправо, то продольная сила в данном сечении будет положительной, и наоборот. При изучении ряда деформаций мы будем мысленно представлять себе брусья состоящими из бесчисленного количества волокон, параллельных оси, и предполагать, что при деформации растяжения и сжатия волокна не надавливают друг на друга (это предположение называется гипотезой о ненадавливании волокон).Если изготовить прямой брус из резины (для большей наглядности), нанести на его поверхности сетку продольных и поперечных линий и подвергнуть брус деформации растяжения, то можно отметить следующее: 1) поперечные линии останутся в плоскостях, перпендикулярных оси, а расстояния между ними увеличатся; 2) продольные линии останутся прямыми, а расстояния между ними уменьшатся. Из этого опыта можно сделать вывод, что при растяжении справедлива гипотеза плоских сечений и, следовательно, все волокна бруса удлиняются на одну и ту же величину. Все сказанное выше позволяет сделать вывод, что при растяжении и сжатии в поперечных сечениях бруса возникают только нормальные напряжения, равномерно распределенные по сечению и определяемые по формуле               б=N/А                                                                                                                       
где N — продольная сила; А — площадь поперечного сечения. Очевидно, что при растяжении и сжатии форма сечения на напряжение не влияет. В сечениях, близких к точкам приложения растягивающих или сжимающих сил, закон распределения напряжений по сечению будет более сложным, но, пользуясь принципом смягченных граничных условий, мы будем этими отклонениями пренебрегать и считать, что в 0 всех сечениях бруса напряжения распределены равномерно и что в сечении, где к брусу приложена вдоль оси сосредоточенная сила, значения продольной силы и напряжений меняются скачкообразно. Для наглядного изображения распределения вдоль оси бруса продольных сил и нормальных напряжений строят графики, называемые эпюрами, причем для нормальных напряжений применяется то же правило знаков, что и для продольных сил.
2.Вопросы для закрепления теоретического материала:
1 что называют растяжением или сжатием
2.что называют стержнями
3.что называют участками
4.какие силы называют положительными
5. какие силы называют отрицательными
6.запишите формулу при растяжении и сжатии
7.что называют эпюрами
8.Энергия деформации при растяжении 
9.Напряженное состояние при растяжении и сжатии    
3.Индивидуальные задания:
Задача №1
Вариант 1.
 На стальной ступенчатый брус действуют силы F= 50 и R = 70 кН. Площади поперечных сечений равны А1 = 900 мм2, А2 = 1 700 мм2 Длины участков указаны на рис. а = 0,2 м. Определить изменение длины бруса двумя способами: 1) с помощью эпюры продольных сил; 2) с помощью принципа независимости действия сил. Принять Е= 2*1011Па
Вариант 2.
 На стальной ступенчатый брус действуют силы F= 30 и R = 50 кН. Площади поперечных сечений равны А1 = 700 мм2, А2 = 1 500 мм2 Длины участков указаны на рис. а = 0,2 м. Определить изменение длины бруса двумя способами: 1) с помощью эпюры продольных сил; 2) с помощью принципа независимости действия сил. Принять Е= 2*1011Па
Задача №2
1 вариант ( пример решения Сравнить удельную энергию деформации для резины при напряжении б1=5.0Мпа и для стали при напряжении б2=150 Мпа. Принять Е рез=0.007*103 Мпа, Е ст=2.2*105 Мпа,
2 вариант 
Сравнить удельную энергию деформации для резины при напряжении б1=7.0Мпа и для стали при напряжении б2=140 Мпа. Принять Е рез=0.009*103 Мпа, Е ст=2.3*105 Мпа,
Список рекомендуемой литературы:
Основная литература
1.Эрдеди А. А. Теоретическая механика. Сопротивление материалов [Текст]: учебное пособие для СПО/А. А. Эрдеди.-М.:ИЦ Академия,2015.-528с.
Дополнительная литература
1.Ахметзянов М.Х..  Техническая механика (Сопротивление материалов) [электронный ресурс]: учебник для СПО [Текст]/М.Х.Ахметзянов. – М.: Издательство Юрайт, 2017.- 300с. (электронный ресурс)
https://www.biblio-online.ru/viewer/82CB3003-1D5E-4D4B-8C9A-3891928E757C#page/2

Практическая  работа № 6
Расчет балок на прочность и жесткость при изгибе.
 Раздел II. Сопротивление материалов.
Тема 2.3 Прямой изгиб.
Цель:   Научиться производить расчет балок  на прочность и жесткость при изгибе.
 Задачи:
1. Изучить  основные понятия и определения деформации бруса  при  прямом изгибе.
2.Получить навыки при решении задач.
Студент должен 
уметь:
· определять напряжения в конструкционных элементах;
· определять передаточное отношение;
· проводить расчет и проектировать детали и сборочные единицы общего назначения;
· проводить сборочно-разборочные работы в соответствии с харакером соединений деталей и сборочных единиц;
· производить расчеты на сжатие, срез и смятие;
· производить расчеты элементов конструкций на прочность, жесткость и устойчивость;
· собирать конструкции из деталей по чертежам и схемам;
· читать кинематические схемы;
знать: 
· виды движений и преобразующие движения механизмы;
· виды износа и деформаций деталей и узлов;
· виды передач;
· их устройство, назначение, преимущества и недостатки, условные обозначения на схемах;
· кинематику механизмов, соединения деталей машин, механические передачи, виды и устройство передач;
· методику расчета конструкций на прочность, жесткость и устойчивость при различных видах деформации;
· методику расчета на сжатие, срез и смятие;
· назначение и классификацию подшипников;
· характер соединения основных сборочных единиц и деталей;
· основные типы смазочных устройств;
· типы, назначение, устройство редукторов;
· трение, его виды, роль трения в технике;
· устройство и назначение инструментов и контрольно-измерительных приборов, используемых при техническом обслуживании и ремонте оборудования; 


Правила безопасности:  правила поведения в кабинете.
Обеспеченность занятия:
1. Учебно-методическая литература:
- методические указания;
 -учебник.
2.Тетрадь для выполнения практических работ.
3.Ручка.
4.Калькулятор.
Ход практической  работы:
1.  Повторить теоретический материал по теме практической работы.
Внутренние усилия при прямом изгибе
Внутренние Усилия При Прямом Изгибе Сопромат
Рассмотрим, например, балку (рис. 7.1, а), нагруженную вертикальной сосредоточенной силой (P). Для определения внутренних усилий при прямом изгибе, возникающих в поперечном сечении, расположенном на расстоянии z от места приложения нагрузки, воспользуемся методом сечений.
[image: изображение Внутренние усилия изгиб сопромат] Разрежем мысленно балку в интересующем месте на две части.
Отбросим левую часть балки, нагруженную силой P.
Заменим действие отброшенной левой части балки на оставленную правую часть внутренними силами.
Внутренние усилия возникают во всех точках поперечного сечения балки и распределены по неизвестному закону. Не имея возможности определить эти внутренние усилия для каждой точки сечения, заменяем их статически эквивалентными внутренними силовыми факторами, приложенными в центре тяжести поперечного сечения.
Внутренние силовые факторы определяются из условия равновесия рассматриваемой части балки. Однако можем внутренние силовые факторы найти и непосредственно, как действие отброшенной левой части на правую часть. Видно, что часть балки, нагруженная силой P, стремится изогнуть рассматриваемую нами правую часть выпуклостью вниз, а также пытается произвести срез. Следовательно, в сечении должны возникнуть поперечная сила [image: изображение Внутренние усилия изгиб сопромат]и изгибающий момент [image: изображение Внутренние усилия изгиб сопромат].
Осуществим параллельный перенос силы P в центр тяжести поперечного сечения балки. По правилам теоретической механики мы должны добавить момент, равный [image: изображение Внутренние усилия изгиб сопромат](рис. 7.1, б).
При прямом изгибе в поперечном сечении балки возникают два внутренних силовых фактора:
изгибающий момент, численно равный алгебраической сумме моментов всех сил, приложенных к отбрасываемой части балки, относительно главной центральной оси, проходящей через центр тяжести рассматриваемого сечения (в рассмотренном нами случае изгибающий момент равен: [image: изображение Внутренние усилия изгиб сопромат]);
поперечная сила, численно равная алгебраической сумме всех внешних сил (активных и реактивных), действующих на отбрасываемую часть балки (в нашем случае поперечная сила равна: [image: изображение Внутренние усилия изгиб сопромат]).
Поперечный изгиб - изгиб, при котором в поперечном сечении балки возникают и изгибающий момент, и поперечная сила. Если поперечная сила не возникает, изгиб называется чистым изгибом.

2.Вопросы для закрепления теоретического материала:
1. Вид деформации бруса-изгиб. Его виды. С. 155 Ицкович «Сопротивление материалов»
2. Поперечные силы.
3. Изгибающие моменты.
4. Внутренние и внешние силы.
5.Нормальные напряжения при изгибе.
6. Расчеты  балок на прочность при изгибе из пластичных материалов.
7. Расчеты  балок на прочность при изгибе из хрупких материалов.
8.Перемещения при изгибе.
3.Выполнить индивидуальное задание:

Решить задачи:

	Вариант 1
	Вариант 2

	q=45кН\м
	q=45кН\м

	m =55кН\м
	m =55кН\м

	F=40 кН
	F=40 кН




1.
Условие задачи
Для заданной двухопорной балки с консольной частью, нагруженной комплексом нагрузок: силой F, моментом m и распределенной нагрузкой ,  определить величину и направление опорных реакций. 
Расчетная схема балки показана на рис.1
[image: Расчетная схема для определения реакций двухопорной балки]
рис.1
Длина пролета балки 3м. Длина консольной части – 1,5м.
[bookmark: TOC--2]
Пример решения
Для решения задачи, обозначим характерные точки (сечения) балки (точки A, B, C и D) и определим положение системы координат y-z, выбрав ее начало например в т. A (рис.2)
[image: Задаем для балки систему координат]

рис.2
Обе опоры балки являются шарнирными, поэтому в каждой из них будет возникать только сила, обозначим их соответственно RA и RC


Так как все заданные нагрузки раположены исключительно в вертикальной плоскости (плоский поперечный изгиб) и не дают проекций на ось z, то опорные реакции будут тоже только вертикальными.
Вообще говоря, реакции в опорах являются такими силами, которые необходимы для удержания балки с приложенными к ней нагрузками, в статичном (неподвижном) состоянии.
В данном случае эти силы не позволяют ей вращаться и перемещаться в вертикальной плоскости.
Данная балка является статически определимой, т.к. уравнений статики достаточно для определения неизвестных усилий в опорах балки.
Для составления уравнений статики опорные реакции RAи RC предварительно направляются произвольно, например, вверх (рис.3).
[image: Указываем направление опорных реакций балки]

рис.3
Для определения двух неизвестных реакций потребуется два уравнения.
Запишем уравнения статики:
1. Балка не перемещается по вертикали, т.е. сумма проекций всех сил на ось y равна нулю:
[image: Уравнение суммы проекций сил на ось y]

Здесь, по правилу знаков для проекций сил на ось, нагрузки направление которых совпадает с положительным направлением оси y записываются положительными и наоборот.
2. Тот факт, что балка не вращается, говорит о том, что сумма моментов относительно любой ее точки тоже равна нулю, т.е.:
[image: Уравнение суммы моментов относительно точки A]

В данном уравнении, согласно правила знаков для моментов, сосредоточенные силы, моменты и распределенные нагрузки стремящиеся повернуть балку против хода часовой стрелки относительно рассматриваемой точки A записываются положительными и наоборот.
Как записывается момент распределенной нагрузкипоказано здесь.
Сила приложенная в точке относительно которой рассматривается сумма моментов в уравнении не участвует, так как плечо момента для нее равно нулю.Правила знаков для сил и моментов
Здесь сумму моментов лучше записывать относительно точки расположенной на опоре (например, A), т.к. в этом случае соответствующая реакция RA в уравнении не участвует.
Из выражения (2) определяем RC:
[image: Расчет реакции на правой опоре]
и подставив его в выражение (1) находим RA:
[image: Определение реакции на левой опоре]
Направление и величина реакций, как правило, необходимы для дальнейших расчетов балки на прочность и жесткость, поэтому во избежание возможных ошибок рекомендуется выполнять проверку найденных значений.

[bookmark: TOC--3]Проверка правильности определения опорных реакций
Проверку можно выполнить с помощью уравнения суммы моментов относительно любой другой точки, например, B. Если подставив полученные значения в уравнение, сумма моментов будет равна нулю, то значит, опорные реакции были найдены верно.
[image: Проверочное уравнение суммы моментов для двухопорной балки]
Примечание: В уравнении суммы моментов, в отличие от сил, моменты приложенные в точке относительно которой составляется уравнение всегда записываются.

Проверка опорных реакций балки
Здесь, значение 0,1 в сумме моментов получилось за счет округления значений найденных реакций до одного знака после запятой, и показывает правильность вычислений.


Положительный знак величины опорных реакций говорит о том, что их направление изначально было выбрано правильно.
[image: Величина и направление опорных реакций балки определены]
Если найденное значение реакции окажется отрицательным, ее надо направить в противоположную сторону изменив знак на "+".


Форма контроля выполнения практической работы
Итоги работы оформить в тетради для выполнения практических работ.


Список рекомендуемой литературы :
Основная литература
1.Эрдеди А. А. Теоретическая механика. Сопротивление материалов [Текст]: учебное пособие для СПО/А. А. Эрдеди.-М.:ИЦ Академия,2015.-528с.
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Практическая  работа № 7
Расчет на прочность клепанных и сварных соединений
Раздел 3. Детали машин
Тема 3.2 Неразъемные соединения деталей

Цель:  научиться производить расчет на прочность клепанных и сварных соединений

Задачи:
1. Научиться решать задачи.
2. Научиться выбирать необходимые формулы при решении задач.
Студент должен 
уметь:
· определять напряжения в конструкционных элементах;
· определять передаточное отношение;
· проводить расчет и проектировать детали и сборочные единицы общего назначения;
· проводить сборочно-разборочные работы в соответствии с харакером соединений деталей и сборочных единиц;
· производить расчеты на сжатие, срез и смятие;
· производить расчеты элементов конструкций на прочность, жесткость и устойчивость;
· собирать конструкции из деталей по чертежам и схемам;
· читать кинематические схемы;
знать: 
· виды движений и преобразующие движения механизмы;
· виды износа и деформаций деталей и узлов;
· виды передач;
· их устройство, назначение, преимущества и недостатки, условные обозначения на схемах;
· кинематику механизмов, соединения деталей машин, механические передачи, виды и устройство передач;
· методику расчета конструкций на прочность, жесткость и устойчивость при различных видах деформации;
· методику расчета на сжатие, срез и смятие;
· назначение и классификацию подшипников;
· характер соединения основных сборочных единиц и деталей;
· основные типы смазочных устройств;
· типы, назначение, устройство редукторов;
· трение, его виды, роль трения в технике;
· устройство и назначение инструментов и контрольно-измерительных приборов, используемых при техническом обслуживании и ремонте оборудования; 

Правила безопасности:  правила поведения в кабинете.
Обеспеченность занятия:
1. Учебно-методическая литература:
- методические указания
2. Рабочая тетрадь (обычная, в клетку формата А3).
3. Раздаточные материалы (инструкционные карты).
4. Калькулятор (простой).
5. Ручка.
6. Карандаш простой.
7. Чертежные принадлежности: (линейка).

Ход практической работы
Повторить теоретический материал по теме практической работы.

Характеристика клепаных соединений
Заклепочные (или клепаные) соединения относятся к неразборным соединениям, поскольку для его демонтажа требуется разрушить соединительные элементы – заклепки.
[image: типы клепаных соединений и методы их расчета]
Получают клепаные соединения расклепыванием выступающих стержней заклепок, вставляемых в совмещенные отверстия соединяемых деталей. Отверстия под заклепки в деталях выполняют в сборе продавливанием или сверлением. При продавливании образуются мелкие трещины по периферии отверстия, которые могут быть причиной разрушения соединения во время работы. Продавливание отверстий применяют в малоответственных конструкциях и при толщине деталей не более 25 мм.
Сверление – процесс малопроизводительный и дорогой. Сверленые отверстия применяют в конструкциях, где требуется высокая надежность. При больших диаметрах отверстий практикуют продавливание с последующим рассверливанием.
Для повышения циклической прочности соединения отверстия под заклепки после сверления развертывают или прошивают, а по краям отверстий делают фаски.
Для облегчения ввода стержня заклепки диаметр отверстия d0 в детали делают больше номинального диаметра d заклепки. Так, например, для заклепки диаметром 6 мм отверстие в детали делают диаметром 6,5-6,7 мм, а для заклепки диаметром 10 мм отверстие выполняют диаметром 10,5-11 мм.
Заклепка в готовом виде имеет две головки – закладную, которую выполняют на заклепке заранее, и замыкающую головку, получаемую в процессе клепки во время сборки соединения. Для образования замыкающей головки конец стержня заклепки должен выходить из отверстия детали на длину l0 = 1,5d0.
Клепку – процесс образования замыкающей головки заклепки, производят на клепальных машинах (прессах) или пневматическими молотками. 
В начале клепки происходит осадка стержня, зазор между заклепкой и стенками отверстия заполняется, после чего формируется замыкающая головка. 
Клепку стальных заклепок диаметром до 10 мм, а также заклепок из цветных металлов производят холодным способом.
При горячем способе стальные заклепки нагревают до светло-красного каления. Этот способ обеспечивает более высокое качество клепаного соединения, так как при остывании заклепки укорачиваются и стягивают детали, создавая на стыке их поверхностей большие силы трения, препятствующие относительному сдвигу деталей при действии нагрузки.
Основные достоинства клепаных (заклепочных) соединений заключаются в их высокой надежности, удобству контроля качества и хорошей сопротивляемости вибрационным и ударным нагрузкам. При помощи заклепок можно соединять детали из несвариваемых материалов и металлов. 
К недостаткам можно отнести сложность автоматизации процесса, образование концентраторов напряжений в соединении и относительно высокую стоимость. Низкая экономичность клепаных соединений имеет место из-за сложности технологического процесса (разметка, продавливание и сверление отверстий, нагрев заклепок, их закладка, клепка) и необходимости применения дорогостоящего оборудования (станки, прессы, нагреватели, клепальные машины). Кроме того, при необходимости применения усиливающих накладок увеличивается расход материала.
В связи с развитием сварки заклепочные (клепаные) соединения в большинстве областей вытеснены сварными соединениями.
Классификация клепаных (заклепочных) соединений
В зависимости от назначения клепаные соединения бывают:
· прочные (силовые), обеспечивающие основной критерий работоспособности – прочность. Применяют для деталей общего назначения, в металлоконструкциях, в самолетостроении;
· прочноплотные, обеспечивающие прочность и герметичность соединения. Применяют в различных резервуарах. В настоящее время этот вид соединений вытеснили сварные соединения.
· В зависимости от взаимного расположения склепываемых деталей различают соединения внахлестку и встык, с одной или с двумя накладками.В зависимости от числа рядов заклепок соединения бывают однорядными и многорядными. Для соединений встык число рядов учитывается по одну сторону стыка.В зависимости от расположения заклепок в рядах различают соединения рядные и шахматные.В зависимости от числа плоскостей среза одной заклепки различают односрезные и двухсрезные соединения.
Материал клепаных соединений и заклепок
Основными материалами склепываемых деталей являются низкоуглеродистые стали марок Ст0, Ст2, Ст3, цветные металлы и их сплавы.
К материалу заклепок предъявляются следующие требования:
· высокая пластичность для облегчения процесса клепки;
· одинаковый температурный коэффициент расширения с материалом склепываемых деталей во избежание дополнительных температурных напряжений в соединении при колебаниях температуры;
· однородность с материалом склепываемых деталей для предотвращения появления гальванических токов, сильно разрушающих соединения. Для стальных деталей применяют только стальные заклепки, для медных – медные, для алюминиевых – алюминиевые.
Заклепки изготавливают на высадочных автоматах из прутков стали или сплавов, аналогичных по составу материалу склепываемых деталей. 
Наиболее часто для изготовления заклепок применяют стали марок Ст2, Ст3, 10, 15 и др. Из цветных металлов и сплавов часто используют Д18, В65 (алюминиевые), ВТ16, ОТ4 (титановые), М2 (медь), Л63 (латунь).
Допускаемые напряжения в клепаных соединениях
Допускаемые напряжения для материала заклепок и склепываемых деталей прочных и прочноплотных соединений принимают в соответствии с рекомендациями, основанными на опыте эксплуатации.
Так, для склепываемых деталей изготовленных из сталей Ст2 или Ст3 допускаемые напряжения на растяжение не должны превышать 140-160 МПа, а напряжения среза – не более 90-140 МПа. 
Заклепки, выполненные из такого же материала допускают напряжения на срез – до 100 МПа, на смятие – 240-320 МПа. 
Указанные напряжения для заклепок зависят от способа изготовления отверстия – для отверстий, изготовленных сверлением, допускаются большие напряжения.
При действии переменных нагрузок допускаемые напряжения уменьшаются на 10…25%, а при холодной клепке допускаемые напряжения для заклепок уменьшают на 30%.
***
Расчет на прочность клепаных (заклепочных) соединений
Расчет на прочность – основной критерий работоспособности прочных клепаных соединений – основан на следующих допущениях:
1. Силы трения на стыке деталей не учитывают, считая, что вся нагрузка передается только заклепками (наличие трения учитывают приближенно при выборе значений допускаемых напряжений).
2. Расчетный диаметр заклепки равен диаметру d0 отверстия.
3. Нагрузка между заклепками распределяется равномерно.

Рассмотрим простейшее клепаное соединение – однорядное односрезное внахлестку (см. рис 1).
[image: расчет на прочность клепаных соединений]
При нагружении соединения осевой силой F детали (листы) стремятся сдвинуться относительно друг друга. 
В этом случае условия прочности элементов соединения имеют следующий вид:
а) на смятие поверхностей заклепок и стенок отверстий:
σ’см = F / δd0z ≤ [σ]’см,
где: δ – наименьшая из толщин склепываемых деталей (мм); d0– диаметр отверстия под заклепку (мм); z – число заклепок в соединении; σ’см и [σ]’см – расчетное и допускаемое напряжения на смятие (МПа) для менее прочного из материалов для деталей или заклепок.
б) на срез заклепок:
τ’ср = 4F / izπd02 ≤ [τ]’ср,
где: i – число плоскостей среза одной заклепки, τ’ср и [τ]’ср – расчетное и допускаемое напряжение на срез (МПа) для материала заклепок.
в) на растяжение деталей (см. сечение I-I на рис. 1):
σр = N / δ(p – d0)n ≤ [σ]р,
где: 
N – продольная сила, возникающая в том сечении, где определяется расчетное напряжение σр;
р – шаг заклепок (мм); 
n – число отверстий в сечении, в котором определяется σр; 
σр и [σ]р – расчетное и допускаемое напряжения на растяжение (МПа) для соединяемых деталей.
г) на срез края детали одновременно по двум сечениям II-II (см. рисунок 1). 
Поскольку распределение напряжения на срез в указанных сечениях весьма сложно, для надежности расчета принимают, что срез может произойти по длине (e – d0/2):
τср = F0 / 2δ(e – d0/2) ≤ [τ]ср,
где: F0 = F / z – сила, приходящаяся на одну заклепку; τср и [τ]ср – расчетное и допускаемое напряжение на срез (МПа) для соединяемых деталей.
На практике при расчете прочных клепаных (заклепочных) соединений пользуются следующими соотношениями, полученными из приведенных выше уравнений:
1. Диаметр отверстия под заклепки для соединения внахлестку или с одной накладкой: d0 ≤ 2δ. В авиастроении принимают d0 = 2√Δ, где Δ – суммарная толщина соединяемых элементов.
2. Шаг заклепок p = (3…5)d0.
3. Расстояние от края детали до оси заклепки при продавленных отверстиях: e = 2d0, При сверленных отверстиях: e = 1,65d0.
4. Расстояние между рядами заклепок: а ≥ 0,6p.
5. Толщина накладок: δ1 = 0,8 δ.
Необходимое число заклепок z в соединении определяют расчетом из условий прочности на смятие и срез.
Коэффициент прочности клепаного соединения
Отверстия под заклепки снижают прочность соединяемых деталей на растяжение. 
Число, показывающее во сколько раз прочность на растяжение детали с отверстиями под заклепки меньше прочности на растяжение той же детали без отверстий, называют коэффициентом прочности клепаного соединения и обозначают буквой φ. 
Сечение детали на длине одного шага p ослаблено отверстием диаметра d0, следовательно:
φ = (p – d0) / p.
Чем больше значение φ, тем лучше использован материал склепываемых деталей.
Значения коэффициента прочности φ зависят от конструкции соединения. Так, для однорядного соединения внахлестку φmin = 0,67, для двухрядного внахлестку – 0,75, а для однорядного с двумя накладками – 0,71.
При проектировочном расчете клепаного (заклепочного) соединения значением коэффициента φmin задаются, а затем выполняют проверочный расчет. Если окажется, что φ < φmin, то изменяют конструкцию соединения и расчет повторяют.
Для повышения значения коэффициента прочности клепаного соединения уменьшают диаметр отверстий d0 и увеличивают шаг p, т. е. применяют многорядные двухсрезные соединения или увеличивают ширину или толщину деталей в местах постановки заклепок.
Рекомендации по конструированию заклепочных соединений
При конструировании клепаных соединений придерживаются следующих рекомендаций, основанных на многолетнем опыте эксплуатации и расчетном анализе:
1. В соединении должно быть выполнено условие равнопрочности заклепок и деталей.
2. Заклепки в соединении располагают так, чтобы ослабление соединяемых деталей отверстиями было наименьшим (предпочитают шахматное расположение заклепок однорядному).
[image: достоинства и недостатки клепаных соединений]3. Во избежание возникновения изгиба соединяемых деталей заклепки следует располагать на оси, проходящей через центр масс склепываемых деталей или симметрично относительно этой оси, либо как можно ближе к ней.
4. Не рекомендуется в одном соединении применять заклепки разных диаметров.
5. Для предотвращения поворота соединяемых деталей относительно друг друга число заклепок в соединении должно быть не менее двух: z ≥ 2.
6. Минимальный шаг p расположения заклепок в соединении принимают из условий прочности соединяемых деталей и удобства клепки.
7. Число рядов заклепок по одну сторону стыка соединения принимают не более трех, поскольку дальнейшее увеличение количества рядов мало влияет на прочность соединения.
8. В стыковых соединениях число заклепок увеличивается вдвое по сравнению с соединениями внахлестку.
9. Герметичность стыка в прочноплотных соединениях можно обеспечить нанесением на поверхности стыка клея, силоксановых эмалей, металлических покрытий, получаемых гальваническим способом или газопламенным напылением.
10. Конструкцию соединения разрабатывают после определения необходимого количества заклепок.
Область применения клепаных (заклепочных) соединений
В современном машиностроении область применения клепаных соединений все более сокращается по мере совершенствования методов сварки. 
В настоящее время клепаные соединения применяются в тех случаях, когда сварные соединения недопустимы, а именно:
· в конструкциях, воспринимающих значительные вибрационные и ударные нагрузки при высоких требованиях к надежности соединения;
· при изготовлении конструкций из несвариваемых материалов (дюралюминий, текстолит и др.), например, в самолетостроении. 
Достаточно сказать, что в одном самолете можно насчитать более 2 млн. заклепок.
· в соединениях окончательно обработанных высокоточных деталей, для которых недопустимы нагрев и деформации, сопутствующие сварке.
Наиболее часто заклепочные соединения применяют:
· в авиа- и судостроении – обивка фюзеляжа, корпуса;
· в строительных сооружениях – мосты, фермы;
· в общем машиностроении – крепление зубчатых венцов к дискам колес, лопаток в турбинах, фрикционных накладок, соединение элементов рам грузовых автомобилей и составных сепараторов подшипников качения.

Расчет на прочность сварных соединений 
Сварные соединения — наиболее совершенные и прочные среди неразъемных соединений. Они образуются под действием сил молекулярного сцепления, возникающих в результате сильного местного нагрева до расплавления деталей в зоне их соединения или нагрева деталей до пластического состояния с применением механического усилия.
Основные недостатки сварочных соединений: наличие остаточных напряжений из-за неоднородного нагрева и охлаждения; возможность коробления деталей при сваривании (особенно тонкостенных); возможность существования скрытых дефектов (трещин, шлаковых включений, непроваров), снижающих прочность соединений.
Виды сварки весьма разнообразны. Наиболее широко распространена электрическая сварка. Различают два основных вида электросварки: дуговую и контактную. По виду используемого источника теплоты имеется также газовая сварка. По способу защиты материала в зоне сварки применяют сварку в аргоне, под флюсом, в вакууме и т.д. По степени механизации различают ручную, полуавтоматическую и автоматическую сварку.
В зависимости от расположения свариваемых деталей различают следующие виды соединений: стыковые, нахлесточные, тавровые и угловые. 
[image: https://lh4.googleusercontent.com/-gdN2vrNWrnM/Uws7JvXytYI/AAAAAAAAHCM/sh7_1uRgom0/s1600/01.PNG]
а) Стыковые при различной подготовке кромок
[image: https://lh5.googleusercontent.com/-a_IceBV_mGQ/Uws7Jk7zEAI/AAAAAAAAHCQ/Dw8c7vd_lI8/s1600/02.PNG]
б) Нахлесточные соединения (фланговые, лобовые, комбинированные)
Рисунок 15
[image: https://lh6.googleusercontent.com/-g4joG-I3814/Uws7JsBsJoI/AAAAAAAAHCE/4foQEGiVC7c/s1600/03.PNG]
а) Тавровые соединения
[image: https://lh5.googleusercontent.com/-eNK4hgeV7GM/Uws7MZ_Ir6I/AAAAAAAAHDE/S9K0vDkbZ6g/s1600/04.PNG]б) Угловые соединения
Рисунок 16
Стыковые швы на прочность рассчитывают по номинальному сечению соединяемых элементов без учета утолщения швов. Для расчета швов используются те же зависимости, что и для целых элементов.
Напряжения растяжения (сжатия)
[image: https://lh4.googleusercontent.com/-WDaEI5wNHJA/Uws7KS4b__I/AAAAAAAAHCU/Kwv6CqC_3co/s1600/05.PNG]
Рисунок 17
Допускаемое напряжение в сварных швах отмечают штрихом.
Напряжения от изгибающего момента в плоскости соединяемых элементов
[image: https://lh5.googleusercontent.com/-6bOgbzJ4IAA/Uws7KdHI6aI/AAAAAAAAHCo/kQO8ebMBCNg/s1600/06.PNG]
Рисунок 18
Напряжение от изгибающего момента в плоскости соединяемых элементов и растягивающей (или сжимающей) силы
[image: https://lh4.googleusercontent.com/-Id1meLJqxXo/Uws7K8QB3vI/AAAAAAAAHCg/yj8cdLCs1yc/s1600/07.PNG]
Рисунок 19
Нахлесточные соединения, как правило, выполняют угловыми швами. Угловые швы по расположению относительно нагрузки разделяют на: поперечные или лобовые, расположенные перпендикулярно направлению силы; продольные или фланговые, расположенные параллельно направлению силы; косые, расположенные под углом к направлению силы; комбинированные, представляющие собой сочетание перечисленных швов.
Разрушение угловых швов происходит по наименьшему сечению, совпадающему с биссектрисой прямого угла. Расчетная толщина шва k∙sin45o=0,7k. Угловой шов испытывает сложное напряженное состояние. Однако в упрощенном расчете такой шов условно рассчитывают на срез.
[image: https://lh3.googleusercontent.com/-c0-HdmRBjak/Uws7LTAqroI/AAAAAAAAHCw/yXk5qPwiGZY/s1600/08.PNG]
Рисунок 20
L - общая длина шва. 
Допускаемые напряжения зависят от величины допускаемого напряжения основного материала.
[image: https://lh5.googleusercontent.com/-Hf7t1UfAhRI/Uws7LpSzZHI/AAAAAAAAHC0/155r22hLEIA/s1600/09.PNG]
В зависимости от способа сварки, качества и марки электродов φ=0,8...1; φ1=0,6...0,8.
F1∙a1-F1∙a2=0  
[image: https://lh4.googleusercontent.com/-F91tRQB2-zg/Uws7LyFFobI/AAAAAAAAHDY/7nIVceYUmyI/s1600/10.PNG]
Рисунок 21
Все угловые швы рассчитывают только по касательным напряжениям независимо от их расположения к направлению нагрузки. Комбинированные соединения лобовыми и фланговыми швами рассчитывают на основе принципа распределения нагрузки пропорционально несущей способности отдельных швов.
Если соединяемая деталь асимметрична, то расчет прочности производят с учетом нагрузки, воспринимаемой каждым швом. Например, к листу приварен уголок, равнодействующая нагрузка проходит через центр тяжести поперечного сечения уголка и распределяется по швам обратно пропорционально плечам a1 и а2. Соблюдая условие равнопрочности, швы выполняют с различной длиной.
[image: https://lh6.googleusercontent.com/-q7ipWM6wstQ/Uws7MK163AI/AAAAAAAAHDA/ac9J8H8RaVg/s1600/11.PNG]
При нагружении соединения с лобовым швом моментом сил в плоскости стыка:
[image: https://lh5.googleusercontent.com/-j8TcTEtuTyg/Uws7MwLelkI/AAAAAAAAHDU/JT2IgxaD0GA/s1600/12.PNG]
Рисунок 21
Соединения в тавр, нагруженные изгибающим моментом, рассчитывают как консольные, но с учетом особенностей сварки. В случае приварки балки без скоса кромок, сварные швы, как и все угловые, рассчитывают по касательным напряжениям. Расчетный момент сопротивления выражается через параметры опасных сечений сварных швов:
[image: https://lh6.googleusercontent.com/-MciJ1zbBh5Q/Uws7NAayr9I/AAAAAAAAHDc/j0SL_6kjgGY/s1600/13.PNG]
Если балка приварена со скосом кромок, то швы рассчитывают по нормальным напряжениям:
[image: https://lh3.googleusercontent.com/-BUEEfQbGKBE/Uws7Nw4MSTI/AAAAAAAAHDk/vHcMTGJzjgQ/s1600/14.PNG]

Вопросы для закрепления теоретического материала:
1. Дайте характеристику клепаным соединениям.
2. Достоинства и недостатки клепаных соединений
3.  Приведете классификацию клепаных (заклепочных) соединений
4. Охарактеризуйте холодный и горячий способ заклепки.
5. Какой используют материал для  клепаных соединений и заклепок.
6. Допускаемые напряжения в клепаных соединениях
7.  Как производится расчет на прочность клепаных (заклепочных) соединений
8.  Что называют сварными соединениями
9. Основные недостатки сварочных соединений
10.  Охарактеризуйте виды сварки 
11. Охарактеризуйте виды сварных соединений

Задания для практического занятия:
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza9/280768726994.files/image369.jpg] пример решения: Определить потребное количество заклепок для передачи внешней нагрузки 120 кН. Заклепки расположить в один ряд. Проверить прочность соединяемых листов. Известно: [σ] = 160 МПа; [σсм] = 300 МПа; [τс] = 100 МПа; диаметр заклепок 16 мм.
Определить количество заклепок из расчета на сдвиг (рис. 24.1). Условие прочности на сдвиг:

[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza9/280768726994.files/image371.jpg]z  — количество заклепок.
Откуда [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza9/280768726994.files/image373.jpg] Таким образом, необходимо 6 заклепок. 
2. Определить количество заклепок из расчета на смятие. Условие прочности на смятие:
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza9/280768726994.files/image375.png]
Таким образом, необходимо 4 заклепки.
Для обеспечения прочности на сдвиг (срез) и смятие необходимо 6 заклепок.
Для удобства установки заклепок расстояние между ними и от края листа регламентируется. Шаг в ряду (расстояние между центрами) заклепок 3d; расстояние до края 1,5d. Следовательно, для расположения шести заклепок диаметром 16 мм необходима ширина листа 288мм. Округляем величину до 300мм (b = 300мм).

	1
вариант
	Внешняя нагрузка 150 кН
	[σ] = 190 МПа
	[σсм] = 330 МПа;
	[τс] = 130 МПа
	диаметр заклепок 19 мм.



	2 вариант
	Внешняя нагрузка 130 кН
	[σ] = 170 МПа
	[σсм] = 320 МПа;
	[τс] = 110 МПа
	диаметр заклепок 17 мм.



	3 вариант
	Внешняя нагрузка 140 кН
	[σ] = 180 МПа
	[σсм] = 320 МПа;
	[τс] = 120 МПа
	диаметр заклепок 18 мм.


По результатам работы сформулировать выводы.
Список рекомендуемой литературы:
Список рекомендуемой литературы :
Основная литература
1.Эрдеди А. А. Теоретическая механика. Сопротивление материалов [Текст]: учебное пособие для СПО/А. А. Эрдеди.-М.:ИЦ Академия,2015.-528с.
Дополнительная литература
1.Ахметзянов М.Х..  Техническая механика (Сопротивление материалов) [электронный ресурс]: учебник для СПО [Текст]/М.Х.Ахметзянов. – М.: Издательство Юрайт, 2017.- 300с. (электронный ресурс)
https://www.biblio-online.ru/viewer/82CB3003-1D5E-4D4B-8C9A-3891928E757C#page/2




Практическая  работа № 8
Расчет шпоночных и шлицевых соединений.
Раздел 3. Детали машин
Тема 3.4 Шпоночные и шлицевые соединения
Цель:  научиться производить расчет на прочность клепанных и сварных соединений

Задачи:
1. Научиться решать задачи.
2. Научиться выбирать необходимые формулы при решении задач.
Студент должен 
уметь:
· определять напряжения в конструкционных элементах;
· определять передаточное отношение;
· проводить расчет и проектировать детали и сборочные единицы общего назначения;
· проводить сборочно-разборочные работы в соответствии с харакером соединений деталей и сборочных единиц;
· производить расчеты на сжатие, срез и смятие;
· производить расчеты элементов конструкций на прочность, жесткость и устойчивость;
· собирать конструкции из деталей по чертежам и схемам;
· читать кинематические схемы;
знать: 
· виды движений и преобразующие движения механизмы;
· виды износа и деформаций деталей и узлов;
· виды передач;
· их устройство, назначение, преимущества и недостатки, условные обозначения на схемах;
· кинематику механизмов, соединения деталей машин, механические передачи, виды и устройство передач;
· методику расчета конструкций на прочность, жесткость и устойчивость при различных видах деформации;
· методику расчета на сжатие, срез и смятие;
· назначение и классификацию подшипников;
· характер соединения основных сборочных единиц и деталей;
· основные типы смазочных устройств;
· типы, назначение, устройство редукторов;
· трение, его виды, роль трения в технике;
· устройство и назначение инструментов и контрольно-измерительных приборов, используемых при техническом обслуживании и ремонте оборудования; 

Правила безопасности:  правила поведения в кабинете.
Обеспеченность занятия:
1. Учебно-методическая литература:
- методические указания
2. Рабочая тетрадь (обычная, в клетку формата А3).
3. Раздаточные материалы (инструкционные карты).
4. Калькулятор (простой).
5. Ручка.
6. Карандаш простой.
7. Чертежные принадлежности: (линейка).


Ход практической работы
Повторить теоретический материал по теме практической работы.

Разновидности шпоночных соединений
 Шпоночные соединения подразделяют на напряженные и напряженные. Ненапряженные соединения получают при использовании призматических и сегментных шпонок. В этих случаях при сборке соединений в деталях не возникает предварительных напряжений. для обеспечения центрирования и исключения контактной коррозии ступицы устанавливают на валы с натягом.
Напряженные соединения получают при применении клиновых, и тангенциальных шпонок. При сборке таких соединений возникают предварительные (монтажные) напряжения.
Основное применение имеют ненапряженные соединения.
Соединения призматическими шпонками. Рабочими являются боковые, более узкие грани шпонок высотой h. Размеры сечения шпонки и глубины пазов принимают в зависимости от диаметра d вала.
По форме торцов различают шпонки со скругленными торцами исполнение 1, с плоскими торцами исполнение 2 , с одним плоским, а другим скругленным торцом исполнение З .
	[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-vIqhTm.png]
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Соединения сегментными шпонками . Сегментные шпонки, как и призматические, работают боковыми гранями. Их применяют при передаче относительно небольших вращающих моментов. Сегментные шпонки и пазы для них просты в изготовлении, удобны при монтаже и демонтаже. Широко применяют в серийном и массовом производстве.
 
Соединения клиновыми шпонками . Клиновые шпонки имеют форму односкосных самотормозящих клиньев с уклоном 1:100. Такой же уклон имеют и пазы в ступицах. Клиновые шпонки изготовляют без головок и с головками. Головка служит для выбивания шпонки из паза. В этих соединениях ступицу устанавливают на валу с небольшим зазором. Клиновую шпонку забивают в пазы вала и ступицы, в результате на рабочих широких гранях шпонки создаются силы трения, которые могут передавать не только вращающий момент, но и осевую силу. Соединение хорошо воспринимает ударные и переменные нагрузки.
Соединения клиновыми шпонками применяют в тихоходных передачах.
Соединения тангенциальными шпонками. Тангенциальная шпонка состоит из двух односкосных клиньев с уклоном 1:100 каждый. Работает узкими боковыми гранями. Клинья вводятся в пазы вала и ступицы ударом; образуют напряженное соединение. Распорная сила между валом и ступицей создается в касательном (тангенциальном) направлении. В соединении ставят две тангенциальные шпонки под углом 120°, каждая шпонка передает момент только в одну сторону.
 Расчет на прочность шпоночных соединений
Для передачи вращающего момента от вала к ступице и наоборот применяют шпонки и шлицевые соединения. Шпонка устанавливается в пазах двух соприкасающихся деталей. 
В машиностроении применяют ненапряженные соединения, осуществляемые призматическими или сегментными шпонками и напряженные соединения, осуществляемые клиновыми шпонками.
Призматические шпонки выполняют прямоугольного сечения с плоскими или скругленными концами. Основным расчетом для соединений с призматическими шпонками является условный расчет на смятие.

[image: https://lh6.googleusercontent.com/-Lk3uvVHxxBU/Uw3ThLLgeAI/AAAAAAAAHFE/rjPCYFze36s/s1600/1.PNG]
Соединение призматической шпонкой 
а – шпонка со скруглёнными концами; 
б – шпонка с плоскими концами:
Рисунок 24
[image: https://lh5.googleusercontent.com/-xf7msnwK55U/Uw3ThAwDGVI/AAAAAAAAHFY/7za0gcsiBk4/s1600/2.PNG]
Рисунок 25
[image: https://lh5.googleusercontent.com/-rr3noKOSz9A/Uw3ThEOn2yI/AAAAAAAAHE8/phnFZEJC4Jo/s1600/3.PNG]
где  t -глубина врезания шпонки в ступицу; 
рабочая длина шпонки lp =1-b.
Если условие прочности не выполняется, то соединение образуют с помощью двух шпонок, установленных под углом 120 или 180 градусов.
Условие прочности на срез стандартных шпонок обеспечено при стандартизации. При проектировании соответствующая проверка не требуется.
Сегментные шпонки имеют более глубокую посадку и не перекашиваются под нагрузкой, они взаимозаменяемы. Однако глубокий паз существенно ослабляет вал.
[image: https://lh5.googleusercontent.com/-JBValHE__Lc/Uw3ThjbZmVI/AAAAAAAAHFM/KHyzStNzrp8/s1600/4.PNG]
Рисунок 26
Сегментные шпонки характеризуются двумя основными параметрами: шириной b и диаметром заготовки d1. Высоту шпонки h выбирают около 0,4d1. Длина шпонки близка к d1.
[image: https://lh3.googleusercontent.com/-EMJxeJm1aLc/Uw3Th4w-YBI/AAAAAAAAHFU/Ocnt21XB9qo/s1600/5.PNG]
Клиновые шпонки представляют собой клинья с уклоном 1:100. В отличие от призматических, у клиновых шпонок рабочими являются широкие грани, а на боковых гранях имеется зазор.
Клиновые шпонки создают напряженное соединение, способное передавать вращающий момент, осевую силу и ударные нагрузки. Однако они вызывают радиальные смещения оси ступицы по отношению к оси вала на величину радиального посадочного зазора и контактных деформаций, а следовательно, увеличивают биение насаженной детали. Поэтому область применения клиновых шпонок в настоящее время резко сократилась
Расчет шпоночных соединений
Основным критерием работоспособности шпоночных соединений является прочность. Шпонки выбирают по таблицам ГОСТов в зависимости от диаметра вала, а затем соединения проверяют на прочность. Размеры шпонок и пазов подобраны так, что прочность их на срез и изгиб обеспечивается, если выполняется условие прочности на смятие, поэтому основной расчет шпоночных соединений расчет на смятие. Проверку шпонок на срез в большинстве случаев не проводят.
Соединения призматическими шпонками проверяют по условию прочности на смятие:
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-XudguN.png]
Сила, передаваемая шпонкой, F1=2*103T/d. На смятие рассчитывают выступающую из вала часть шпонки.
При высоте фаски шпонки [image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-A9T7tz.png]площадь смятия
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-yHsfnd.png]следовательно,
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-xvfKXM.png]
Где Т- передаваемый момент, H-м; d – диаметр вала, мм; h, r1 – высота шпонки и глубина паза нп валу, мм (таблица величин); [image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-_aY8bM.jpg]- допускаемые напряжения смятия, lp – рабочая длина шпонки; для шпонок с плоскими торцами lp=l, со скругленными lp=l
-[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-AEAZfM.jpg]
При проектировочных расчетах после выбора размеров поперечного сечения шпонки Ь и h по таблице определяют расчетную рабочую длину 1 шпонки по формуле (4.1).
Длину шпонки со скругленными торцами lp= 1+Ь или плоскими торцами lp== 1 назначают из стандартного ряда.
Длину ступицы(втулки) 1см принимают на 8... 10 мм больше длины шпонки. Если длина ступицы больше величины 1,5d,, то шпоночное соединение целесообразно заменить на шлицевое или соединение с натягом. Соединения сегментными шпонками (см. рис. 4.1) проверяют на смятие:
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-KzWWxR.png]
Где lp=l – рабочая длина шпонки; (h –t) – рабочая глубина в ступнице.
Сегментная шпонка узкая, поэтому в отличие от призматической ее проверяют на срез.
Условие прочности на срез
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-ePxNUb.png]
 
Где b – ширина шпонки; [image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-uT99uH.jpg]- допускаемое напряжение на срез шпонки.
Стандартные шпонки изготовляют из специального сортамента среднеуглеродистой чистотянутой стали с
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-Bor9hz.png][image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-v9Honl.png]600 Н/мм2 чаще всего из сталей 45, Стб.
Допускаемые напряжения смятия для шпоночных соединений:
при стальной ступице [[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-eJxGeP.png]]см= 130...200 Н/мм2
при чугунной [[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-ZPc76T.png]]см 80... 110 Н/мм2. Большие значения принимают при постоянной нагрузке, меньшие при переменной и работе с ударами.
При реверсивной нагрузке [[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-jydlU3.png]]см снижают в1,5 раза.
Допускаемое напряжение на срез шпонок [image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-VrQUfK.jpg]70... 100 Н/мм2.
Большее значение принимают при постоянной нагрузке.
Шлицевые соединения
Шлицевое соединение образуют выступы зубья на валу и соответствующие впадины шлицы в ступице . Рабочими поверхностями являются боковые стороны зубьев. Зубья вала фрезеруют по методу обкатки или накатывают в холодном состоянии профильными роликами по методу продольной накатки. Шлицы отверстия ступицы изготовляют протягиванием.
Шлицевые соединения стандартизованы и широко распространены в машиностроении.
Достоинства шлицевых соединений по сравнению со шпоночными. 1. Лучшее центрирование соединяемых деталей и более точное направление при их относительном осевом перемещении. 2. Меньшее число деталей соединения: шлицевое соединение образуют две детали, шпоночное три, четыре. З. При одинаковых габаритах возможна передача больших вращающих моментов за счет большей поверхности контакта. 4. Большая надежность при динамических и реверсивных нагрузках. 5. Большая усталостная прочность вследствие меньшей концентрации напряжений изгиба, особенно для эвольвентных шлицев. б. Меньшая длина ступицы и меньшие радиальные размеры.
 Недостатки более сложная технология изготовления, а следовательно, и более высокая стоимость.
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-YXesXn.jpg]
Разновидности шлицевых соединений
Шлицевые соединения различают: по характеру соединения - неподвижные для закрепления детали на валу; подвижные, допускающие перемещение вдоль вала; по форме зубьев прямобочные ,  эвольвентные , треугольные; по способу центрирования (обеспечения совпадения геометрических осей) ступицы относительно вала с центрированием по наружному диаметру В , по внутреннему диаметру , и по боковым поверхностям зубьев. Зазор в контакте поверхностей: центрирующих практически отсутствует, нецентрирующих значительный.
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-B9sPU3.png]
Расчет шлицевых соединений
Основными критериями работоспособности шлицевых соединений являются сопротивления рабочих поверхностей смятию и изнашиванию.
Параметры соединения выбирают по таблицам стандарта в зависимости от диаметра вала, а затем проводят расчет по критериям работоспособности. Смятие и изнашивание рабочих поверхностей связаны с действующими на контактирующих поверхностях напряжениями [image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-zZRs5w.png]см.
Упрощенный (приближенный) расчет основан на ограничении напряжений смятия допускаемыми значениями [image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-ZNUAM9.png]см., назначаемыми на основе опыта эксплуатации подобных конструкций:
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-XeN3IM.png]
где Т- расчетный вращающий момент (наибольший из длительно действующих моментов при переменом режиме нагружения), Н-м;
К3- коэффициент неравномерности распределения нагрузки между зубьями (зависит от точности изготовления и условий работы),
К = 1,1... 1,5;d- средний диаметр соединения, мм; число z -зубьев; h - рабочая высота зубьев, мм; lp- рабочая длина соединения, мм; [image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-NCciGy.png]см допускаемое напряжение смятия, Н/мм2. Для соединений с прямобочными зубьями:
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-eSFzV_.png]
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-1pUmw2.png]f – фаска зуба.
Для соединения с эвольвентными зубьями:
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-l0R7hx.png]
Для соединения с треугольными зубьями
[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-OUI51N.png]
Вопрос 2 – Способы центрирования шлицевых соединений
Существуют три способа центрирования вала:
	[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-8yN4mS.png]
По наружному диаметру Самый простой и дешевый способ центрирования. Вал фрезеруют и шлифуют по наружному диаметру, втулку протягивают. Применяется при отсутствии термообработки поверхности отверстия втулки или при ее термическом улучшении (НВ 280-300)
	[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-qHSjy7.png]
По внутреннему диаметру Самый точный и дорогой способ центрирования. Вал фрезеруют и продольно шлифуют по внутреннему диаметру и боковым поверхностям шлицев, втулку протягивают и шлифуют по внутреннему диаметру. Применяется при закаленных втулке и вале.
	[image: http://www.studfiles.ru/html/2706/295/html_ghyvOw_HOW.hbNf/img-5iiiy_.png]
По боковым сторонам Наиболее равномерное распределение нагрузки между шлицами; точность центрирования невысока. Вал фрезеруют и продольно шлифуют по боковым поверхностям шлицев, втулку протягивают. Применяется для тяжелонагруженных соединений при термически улучшенной поверхности отверстия втулки (НВ 280-300).


Расчет шлицевых соединений на прочность
Шлицевое соединение условно можно рассматривать как многошпоночное, у которого шпонки выполнены за одно целое с валом. Их применяют для неподвижного и подвижного соединения валов со ступицами деталей.
По сравнению со шпоночными соединениями они имеют меньшие радиальные габариты, высокую несущую способность, взаимозаменяемы и обеспечивают хорошее центрирование деталей. По форме поперечного сечения различают три типа соединений:
1. прямобочные,
2. эвольвентные,
3. треугольные.

Основные типы зубчатых соединений: 
а — прямобочное;
б — эвольвентное;
в — треугольное
Соединения с прямобочными зубьями наиболее распространены в машиностроении. В зависимости от числа зубьев и их высоты стандартом предусмотрены три серии соединений для валов с диаметром от 23 до 125 мм.
Соединения с треугольными зубьями применяют преимущественно в приборостроении при малых радиальных габаритах. Условие прочности по допускаемым напряжениям имеет вид
[image: https://lh3.googleusercontent.com/-MBajx3syQfU/Uw3WNJ0JPRI/AAAAAAAAHFw/ngP3q-S_ksA/s1600/3.PNG]
Здесь dm - средний диаметр соединения; 
z - число зубьев; 
h - высота зуба;
l - длина поверхности контакта зубьев; 
ψ=0,7-0,8 - коэффициент, учитывающий концентрацию контактных давлений на краях соединения.
Вопросы для закрепления теоретического материала:
1.Назовите и охарактеризуйте разновидности шпоночных соединений.
2.Опишите соединения со шпонками:
- клиновыми
-сегментными
-тангенциальными
3. Как производят расчет на прочность шпоночных соединений
4. Как проверяют по условию прочности на смятие соединения с призматическими шпонками
5. Как производят проверку условий прочности на срез
6.Достоинства и недостатки шлицевых соединений
7.Разновидности шлицевых соединений
8. Как производят расчет шлицевых соединений
9. Как производят расчет шлицевых соединений на прочность



Задания для практического занятия:

Приложение А
Таблица 1 – Шпонки призматические 
В миллиметрах
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	Диаметр вала d
	 
	Сечение шпонки b × h
	Глубина паза вала t1

	Свыше 10 до 12
	4
	×
	5
	 
	 
	2,5

	Свыше 12 до 17
	5
	×
	5
	 
	 
	3,0

	Свыше 17 до 22
	6
	×
	6
	 
	 
	3,5

	Свыше 22 до 30
	8
	×
	7
	 
	 
	4,0

	Свыше 30 до 38
	10 ×
	8
	 
	 
	5,0

	Свыше 38 до 44
	12 ×
	8
	 
	 
	5,0

	Свыше 44 до 50
	14 ×
	9
	 
	 
	5,5

	Свыше 50 до 58
	16
	×
	10
	 
	 
	6,0

	Свыше 58 до 65
	18
	×
	11
	 
	 
	7,0

	Свыше 65 до 75
	20
	×
	12
	 
	 
	7,5

	Свыше 75 до 85
	22
	×
	14
	 
	 
	9,0

	Свыше 85 до 95
	25
	×
	14
	 
	 
	9,0

	Свыше 95 до 110
	28
	×
	16
	 
	 
	10,0



Примечания:
1. Длину шпонки выбирают из ряда: 6; 8; 10; 12; 14; 16; 18; 20; 25; 28; 32; 36; 40; 45; 50; 56; 63; 70; 80; 90; 100; 110; 125; 140; 160; …; (до 500)
2.Материал шпонок – сталь чистотянутая с временным сопротивлением разрыву не менее 500 МПа
3.Пример условного обозначения шпонок:
Сечение b × h = 20× 12, длина 90 мм;
Шпонка 20 × 12× 90 ГОСТ23360-78
По результатам работы сформулировать выводы.
 Список рекомендуемой литературы:
Основная литература
1.Эрдеди А. А. Теоретическая механика. Сопротивление материалов [Текст]: учебное пособие для СПО/А. А. Эрдеди.-М.:ИЦ Академия,2015.-528с.
Дополнительная литература
1.Ахметзянов М.Х..  Техническая механика (Сопротивление материалов) [электронный ресурс]: учебник для СПО [Текст]/М.Х.Ахметзянов. – М.: Издательство Юрайт, 2017.- 300с. (электронный ресурс)
https://www.biblio-online.ru/viewer/82CB3003-1D5E-4D4B-8C9A-3891928E757C#page/2

Практическая  работа № 9
Расчет цилиндрической прямозубой передачи на прочность и изгиб 
Раздел 3.Детали машин 
Тема 3.7 Цилиндрические прямозубые и косозубые передачи 
Цель:  Сформировать и развить умение и навыки при расчете цилиндрической прямозубой передачи
 Задачи:
1. Научиться решать задачи по расчету  цилиндрической прямозубой передачи на прочность и изгиб
Студент должен 
уметь:
· определять напряжения в конструкционных элементах;
· определять передаточное отношение;
· проводить расчет и проектировать детали и сборочные единицы общего назначения;
· проводить сборочно-разборочные работы в соответствии с харакером соединений деталей и сборочных единиц;
· производить расчеты на сжатие, срез и смятие;
· производить расчеты элементов конструкций на прочность, жесткость и устойчивость;
· собирать конструкции из деталей по чертежам и схемам;
· читать кинематические схемы;
знать: 
· виды движений и преобразующие движения механизмы;
· виды износа и деформаций деталей и узлов;
· виды передач;
· их устройство, назначение, преимущества и недостатки, условные обозначения на схемах;
· кинематику механизмов, соединения деталей машин, механические передачи, виды и устройство передач;
· методику расчета конструкций на прочность, жесткость и устойчивость при различных видах деформации;
· методику расчета на сжатие, срез и смятие;
· назначение и классификацию подшипников;
· характер соединения основных сборочных единиц и деталей;
· основные типы смазочных устройств;
· типы, назначение, устройство редукторов;
· трение, его виды, роль трения в технике;
· устройство и назначение инструментов и контрольно-измерительных приборов, используемых при техническом обслуживании и ремонте оборудования; 
Правила безопасности:  правила поведения в кабинете.
Обеспеченность занятия:
1. Учебно-методическая литература:
- методические указания
2. Рабочая тетрадь (обычная, в клетку формата А3).
3. Раздаточные материалы (инструкционные карты).
4. Калькулятор (простой).
5. Ручка.
6. Карандаш простой.
7. Чертежные принадлежности: (линейка).


Ход практической работы
Повторить теоретический материал по теме практической работы.
Силы в зацеплении. На рис. [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image251.gif] - нормальная сила, направленная по линии зацепления как общей нормали к рабочим поверхностям зубьев. Силы, действующие в зацеплении, принято прикладывать в полюсе зацепления. При этом силу - [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image251.gif] , переносят в полюс и раскладывают на окружную [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image038.gif] , и радиальную [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image254.gif] . По заданным [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image044.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image257.gif] определяют
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image259.gif]
и через нее выражают все другие составляющие:
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image261.gif] , [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image263.gif] .
Расчет прочности зубьев по контактным напряжениям. Наименьшей контактной усталостью обладает околополюсная зона рабочей поверхности зубьев, где наблюдается однопарное зацепление (см. рис.). Поэтому расчет контактных напряжений принято выполнять при контакте в полюсе зацепления. Контакт зубьев можно рассматривать как контакт двух цилиндров с радиусами [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image265.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image267.gif] . При этом контактные напряжения определяют по формуле
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image269.gif] .
Для прямозубых передач
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image271.gif] /
Радиусы кривизны эвольвент зубьев в точке контакта (рис. 8.18)
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image273.gif] ; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image275.gif] .
По формуле
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image277.gif]
	[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image279.gif]  


[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image281.gif] ,
где [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image283.gif] , знак «+» - для наружного, а «-» - для внутреннего зацепления.
(8.7) Заменяя
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image285.gif]
и подставляя в формулу получаем
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image287.gif] .
Параметр [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image289.gif] по ГОСТ 16532-70 называют передаточным числом и определяют как отношение большего числа зубьев к меньшему независимо от того, как передается движение: от [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image074.gif] к [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image076.gif] или от [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image076.gif] к [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image074.gif] . Это передаточное число [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image293.gif] отличается от передаточного отношения [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image056.gif] , которое равно отношению угловых скоростей ведущего колеса к ведомому и которое может быть меньше или больше единицы, положительным или отрицательным. Применение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image293.gif] вместо [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image056.gif] связано только с принятой формой расчетных зависимостей для контактных напряжений [см. вывод формулы (8.9), где [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image148.gif] выражено через [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image299.gif] (меньшее колесо), а не через [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image301.gif] (большее колесо)]. Величина контактных напряжений, так же как и передаточное число [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image293.gif] , не зависит от того, какое колесо ведущее, а величина передаточного отношения зависит [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image056.gif] . Однозначное определение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image293.gif] позволяет уменьшить вероятность ошибки при расчете. Передаточное число [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image293.gif] относится только к одной паре зубчатых колес. Его не следует применять для обозначения передаточного отношения многоступенчатых редукторов, планетарных, цепных, ременных и других передач. Там справедливо только обозначение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image056.gif] .
Величины расчетных контактных напряжений одинаковы для шестерни и колеса. Поэтому расчет выполняют для того из колес пары, у которого меньше допускаемое напряжение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image303.gif] - см. ниже (чаще это бывает колесо, а не шестерня).
Формулу используют для проверочного расчета, когда все необходимые размеры и другие параметры передачи известны. При проектном расчете необходимо определить размеры передачи по заданным основным характеристикам: крутящему моменту [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image052.gif] или [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image054.gif] и передаточному числу [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image293.gif] С этой целью формулу решают относительно [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image299.gif] . Другие неизвестные параметры оценивают приближенно или выбирают по рекомендациям на основе накопленного опыта. В нашем случае принимаем [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image306.gif] ; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image308.gif] =200 ( [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image310.gif] 0,6428), [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image312.gif] 1,15 (этот коэффициент зависит от окружной скорости [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image040.gif] , которая пока неизвестна, поэтому принято некоторое среднее значение - см. табл. 8.3). При этом из составляющих коэффициента [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image314.gif] [см. формулу (8.4)] остаются [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image316.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image318.gif] . Далее обозначаем [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image229.gif] - коэффициент ширины шестерни относительно диаметра.
Подставляя в формулу (8.10) и решая относительно [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image299.gif] , находим
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image321.gif] .
Решая относительно межосевого расстояния [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image323.gif] , заменяем [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image325.gif] ; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image327.gif] и вводим [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image329.gif] - коэффициент ширины колеса относительно межосевого расстояния.
После преобразований с учетом зависимости
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image331.gif]
Получим
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image333.gif] .
При расчетах передач с цилиндрическими зубчатыми колесами чаще используют формулу (8.13), так как габариты передачи определяет преимущественно межосевое расстояние.
Расчет значений допускаемого напряжения [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image335.gif] . Значение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image337.gif] оценивают в соответствии с заданной (или выбранной) схемой передачи и значением [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image339.gif], которое рассчитывают по формуле [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image331.gif] , где значение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image341.gif] заранее выбирают по рекомендациям. При выборе учитывают следующее. Увеличение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image341.gif] или относительной ширины колес позволяет уменьшить габариты и массу передачи, но вместе с этим требует повышенной жесткости и точности конструкции. В противном случае возрастает неравномерность распределения нагрузки по ширине зубчатого венца. Может оказаться, что положительное влияние увеличения ширины колес не компенсирует вредного влияния увеличения неравномерности нагрузки.
Выбор модуля и числа зубьев. В формуле
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image287.gif]
модуль и число зубьев непосредственно не участвуют. Они входят в эту формулу косвенно через  , который определяется произведением  . Из этого следует, что значение контактных напряжений [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image346.gif] не зависит от модуля или числа зубьев в отдельности, а определяется только их произведением или диаметрами колес. По условиям контактной прочности при данном [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image299.gif] модуль передачи может быть сколь угодно малым, лишь бы соблюдалось равенство [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image344.gif] .
Минимально допускаемое значение модуля можно определить из условий прочности зубьев на изгиб. Однако при таком расчете в большинстве случаев получают зацепления с оченьмелкими зубьями, применение которых практически ограничено. Поэтому величину [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] обычно выбирают, ориентируясь на рекомендации, выработанные практикой, и затем проверяют изгибную прочность зубьев. В этих рекомендациях учитывают следующее.
Мелкомодульные колеса с большим числом зубьев предпочтительны по условиям плавности хода передачи (увеличивается коэффициент торцового перекрытия - [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image350.gif] ) и экономичности. При малых [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] уменьшаются потери на трение (уменьшается скольжение), сокращается расход материала (уменьшается наружный диаметр [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image115.gif] ) и экономится станочное время нарезания зубьев (уменьшается объем срезаемого материала).
Крупномодульные колеса с большим объемом зубьев дольше противостоят износу, могут работать длительное время после начала выкрашивания, менее чувствительны к перегрузкам и неоднородности материала (дефекты литья и т. п.). При мелком модуле возрастают требования к точности и жесткости передачи, так как увеличивается возможность поломки зубьев вследствие концентрации нагрузки, в особенности при перегрузках. При ориентировочной оценке величины [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] можно использовать рекомендации.
Выбрав по этой таблице [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image354.gif] , определяют
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image356.gif] ,
где
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image358.gif] .
Значение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] согласуют со стандартом. Для силовых передач обычно рекомендуют принимать [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] >1,0мм.
При известном модуле определяют и уточняют все остальные параметры передачи.
Для передач без смещения
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image360.gif] ; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image362.gif] ; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image364.gif] ;
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image366.gif] ; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image368.gif] /
Должно быть [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image370.gif] , где [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image372.gif] - определяют по таблице в зависимости от передачи (прямозубая, косозубая или шевронная).
Для уменьшения шума в быстроходных передачах рекомендуют брать [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image074.gif] >25. Для окончательного утверждения выбранной величины модуля необходимо проверить прочность по напряжениям изгиба.
В случае неудовлетворительного результата изменяют [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] и определяют новые значения z.
При проверке можно получить [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image374.gif] значительно меньше [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image376.gif] , что не является противоречивым или недопустимым, так как нагрузочная способность большинства передач ограничивается контактной прочностью, а не прочностью на изгиб. Если расчетное значение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image374.gif] превышает допускаемое, то применяют колеса, нарезанные с положительным смещением инструмента, или увеличивают [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] . Это значит, что в данной передаче (при данных материалах) решающее значение имеет не контактная прочность, а прочность на изгиб. На практике такие случаи встречаются у колес с высокотвердыми зубьями при Н>50...60 HRC (например, цементированные зубья).
	[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image379.gif]  


Расчет прочности зубьев по напряжениям изгиба. Зуб имеет сложное напряженное состояние. Наибольшие напряжения изгиба образуются у корня зуба в зоне перехода эвольвенты в галтель. Здесь же наблюдается концентрация напряжений. Для того чтобы по возможности просто получить основные расчетные зависимости с учетом влияния основных параметров на прочность зубьев, рассмотрим вначале приближенный расчет, а затем введем поправки в виде соответствующих коэффициентов. Допустим следующее:
1. Нагрузка в зацеплении передается одной парой зубьев и приложена к вершине зуба. Практика подтверждает, что этот худший случай справедлив для 7-й, 8-й и более низких степеней точности, ошибки изготовления которых не могут гарантировать наличие двухпарного зацепления.
2. Зуб рассматриваем как консольную балку, для которой справедливы гипотеза плоских сечений.
Силу [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image159.gif] переносим по линии действия на ось симметрии зуба и раскладываем на составляющие [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image038.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image254.gif] . При этом радиус приложения окружной силы [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image038.gif]будет несколько больше радиуса начальной окружности. Пренебрегая этой разностью, для расчета сил [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image038.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image254.gif] используем формулы
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image259.gif]
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image261.gif] , [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image263.gif] .
Напряжение в опасном сечении, расположенном вблизи хорды основной окружности,
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image382.gif]
Где [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image384.gif] - момент сопротивления сечения при изгибе; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image386.gif] - площадь; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image227.gif] , [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image389.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image391.gif] указаны на рис.
Знак «-» в формуле указывает, что за расчетные напряжения принимают напряжения на растянутой стороне зуба, так как в большинстве случаев практики именно здесь возникают трещины усталостного разрушения (для стали растяжение опаснее сжатия).
Размеры [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image391.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image389.gif] неудобны для расчетов. Используя геометрическое подобие зубьев различного модуля, их выражают через безразмерные коэффициенты:
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image393.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image395.gif] ,
где [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] - модуль зубьев.
После подстановки и введения расчетных коэффициентов получают
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image397.gif] ,
где [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image399.gif] - коэффициент расчетной нагрузки; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image401.gif] - теоретический коэффициент концентрации напряжений. Далее обозначают
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image403.gif]


- коэффициент формы зуба.
Для колес с внутренними зубьями приближенно можно принимать [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image405.gif] =3,5...4, большие значения - при меньших [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image407.gif] .
При этом для прямозубых передач расчетную формулу записывают в виде
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image409.gif] ,
где [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image376.gif] - допускаемое напряжение изгиба.
Для проектных расчетов по напряжениям изгиба формулу решают относительно модуля путем замены [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image412.gif] , [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image414.gif] , [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image416.gif] , тогда
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image418.gif]
И далее, принимая приближенно [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image420.gif] = 1,5 , получают
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image422.gif]
Величины [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image074.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image424.gif] задают согласно рекомендациям.
Из формул следует, что [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image405.gif] - безразмерный коэффициент, значения которого зависят только от формы зуба ( [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image427.gif] , [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image429.gif] , [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image085.gif] ) и в том числе от формы его галтели (коэффициент [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image401.gif] ). Форма зуба при одинаковом исходном контуре инструмента зависит от числа зубьев [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image407.gif] и коэффициента смещения инструмента х. Рассмотрим эту зависимость.
Влияние числа зубьев на форму и прочность зубьев. На рис. показано изменение формы зуба в зависимости от числа зубьев колес, нарезанных без смещения с постоянным модулем. При [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image433.gif] колесо превращается в рейку, и зуб приобретает прямолинейные очертания. С уменьшением [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image407.gif] уменьшается толщина зуба у основания и вершины, а также увеличивается кривизна эвольвентного профиля. Такое изменение формы приводит к уменьшению прочности зуба. При дальнейшем уменьшении [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image407.gif] появляется подрезание ножки зуба (штриховая линия на рис., прочность зуба существенно снижается. При нарезании инструментом реечного типа для прямозубых передач число зубьев на границе подрезания [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image372.gif] =17.
	[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image435.jpg]


Рассмотренное влияние числа зубьев на прочность справедливо при постоянном модуле, когда с увеличением увеличиваются и диаметры колес. При постоянных диаметрах с изменением [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image407.gif] изменяется модуль [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] . В этом случае изменяются не только форма, но и размеры зуба. С увеличением [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image407.gif] форма улучшается, а размеры уменьшаются (уменьшается [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] ). Уменьшение модуля снижает прочность зуба на изгиб.Силы в зацеплении. На рис. [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image251.gif] - нормальная сила, направленная по линии зацепления как общей нормали к рабочим поверхностям зубьев. Силы, действующие в зацеплении, принято прикладывать в полюсе зацепления. При этом силу - [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image251.gif] , переносят в полюс и раскладывают на окружную [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image038.gif] , и радиальную [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image254.gif] . По заданным [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image044.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image257.gif] определяют
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image259.gif]
и через нее выражают все другие составляющие:
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image261.gif] , [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image263.gif] .
Расчет прочности зубьев по контактным напряжениям. Наименьшей контактной усталостью обладает околополюсная зона рабочей поверхности зубьев, где наблюдается однопарное зацепление (см. рис.). Поэтому расчет контактных напряжений принято выполнять при контакте в полюсе зацепления. Контакт зубьев можно рассматривать как контакт двух цилиндров с радиусами [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image265.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image267.gif] . При этом контактные напряжения определяют по формуле
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image269.gif] .
Для прямозубых передач
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image271.gif] /
Радиусы кривизны эвольвент зубьев в точке контакта (рис. 8.18)
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image273.gif] ; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image275.gif] .
По формуле
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image277.gif]
	[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image279.gif]  


[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image281.gif] ,
где [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image283.gif] , знак «+» - для наружного, а «-» - для внутреннего зацепления.
(8.7) Заменяя
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image285.gif]
и подставляя в формулу получаем
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image287.gif] .
Параметр [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image289.gif] по ГОСТ 16532-70 называют передаточным числом и определяют как отношение большего числа зубьев к меньшему независимо от того, как передается движение: от [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image074.gif] к [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image076.gif] или от [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image076.gif] к [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image074.gif] . Это передаточное число [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image293.gif] отличается от передаточного отношения [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image056.gif] , которое равно отношению угловых скоростей ведущего колеса к ведомому и которое может быть меньше или больше единицы, положительным или отрицательным. Применение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image293.gif] вместо [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image056.gif] связано только с принятой формой расчетных зависимостей для контактных напряжений [см. вывод формулы (8.9), где [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image148.gif] выражено через [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image299.gif] (меньшее колесо), а не через [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image301.gif] (большее колесо)]. Величина контактных напряжений, так же как и передаточное число [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image293.gif] , не зависит от того, какое колесо ведущее, а величина передаточного отношения зависит [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image056.gif] . Однозначное определение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image293.gif] позволяет уменьшить вероятность ошибки при расчете. Передаточное число [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image293.gif] относится только к одной паре зубчатых колес. Его не следует применять для обозначения передаточного отношения многоступенчатых редукторов, планетарных, цепных, ременных и других передач. Там справедливо только обозначение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image056.gif] .Величины расчетных контактных напряжений одинаковы для шестерни и колеса. Поэтому расчет выполняют для того из колес пары, у которого меньше допускаемое напряжение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image303.gif] - см. ниже (чаще это бывает колесо, а не шестерня).Формулу используют для проверочного расчета, когда все необходимые размеры и другие параметры передачи известны. При проектном расчете необходимо определить размеры передачи по заданным основным характеристикам: крутящему моменту [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image052.gif] или [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image054.gif] и передаточному числу [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image293.gif] .
С этой целью формулу решают относительно [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image299.gif] . Другие неизвестные параметры оценивают приближенно или выбирают по рекомендациям на основе накопленного опыта. В нашем случае принимаем [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image306.gif] ; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image308.gif] =200 ( [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image310.gif] 0,6428), [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image312.gif] 1,15 (этот коэффициент зависит от окружной скорости [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image040.gif] , которая пока неизвестна, поэтому принято некоторое среднее значение - см. табл. 8.3). При этом из составляющих коэффициента [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image314.gif] [см. формулу (8.4)] остаются [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image316.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image318.gif] . Далее обозначаем [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image229.gif] - коэффициент ширины шестерни относительно диаметра.
Подставляя в формулу (8.10) и решая относительно [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image299.gif] , находим
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image321.gif] .Решая относительно межосевого расстояния [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image323.gif] , заменяем [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image325.gif] ; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image327.gif] и вводим [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image329.gif] - коэффициент ширины колеса относительно межосевого расстояния.
После преобразований с учетом зависимости
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image331.gif]
Получим[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image333.gif] .
При расчетах передач с цилиндрическими зубчатыми колесами чаще используют формулу (8.13), так как габариты передачи определяет преимущественно межосевое расстояние. Расчет значений допускаемого напряжения [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image335.gif] . Значение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image337.gif] оценивают в соответствии с заданной (или выбранной) схемой передачи и значением [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image339.gif], которое рассчитывают по формуле [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image331.gif] , где значение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image341.gif] заранее выбирают по рекомендациям. При выборе учитывают следующее. Увеличение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image341.gif] или относительной ширины колес позволяет уменьшить габариты и массу передачи, но вместе с этим требует повышенной жесткости и точности конструкции. В противном случае возрастает неравномерность распределения нагрузки по ширине зубчатого венца. Может оказаться, что положительное влияние увеличения ширины колес не компенсирует вредного влияния увеличения неравномерности нагрузки.
Выбор модуля и числа зубьев. В формуле
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image287.gif]
модуль и число зубьев непосредственно не участвуют. Они входят в эту формулу косвенно через [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image299.gif] , который определяется произведением [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image344.gif] . Из этого следует, что значение контактных напряжений [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image346.gif] не зависит от модуля или числа зубьев в отдельности, а определяется только их произведением или диаметрами колес. По условиям контактной прочности при данном [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image299.gif] модуль передачи может быть сколь угодно малым, лишь бы соблюдалось равенство [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image344.gif] .Минимально допускаемое значение модуля можно определить из условий прочности зубьев на изгиб. Однако при таком расчете в большинстве случаев получают зацепления с оченьмелкими зубьями, применение которых практически ограничено. Поэтому величину [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] обычно выбирают, ориентируясь на рекомендации, выработанные практикой, и затем проверяют изгибную прочность зубьев. В этих рекомендациях учитывают следующее. Мелкомодульные колеса с большим числом зубьев предпочтительны по условиям плавности хода передачи (увеличивается коэффициент торцового перекрытия - [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image350.gif] ) и экономичности. При малых [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] уменьшаются потери на трение (уменьшается скольжение), сокращается расход материала (уменьшается наружный диаметр [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image115.gif] ) и экономится станочное время нарезания зубьев (уменьшается объем срезаемого материала). Крупномодульные колеса с большим объемом зубьев дольше противостоят износу, могут работать длительное время после начала выкрашивания, менее чувствительны к перегрузкам и неоднородности материала (дефекты литья и т. п.). При мелком модуле возрастают требования к точности и жесткости передачи, так как увеличивается возможность поломки зубьев вследствие концентрации нагрузки, в особенности при перегрузках. При ориентировочной оценке величины [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] можно использовать рекомендации.
Выбрав по этой таблице [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image354.gif] , определяют
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image356.gif] ,
где
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image358.gif] .
Значение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] согласуют со стандартом. Для силовых передач обычно рекомендуют принимать [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] >1,0мм.
При известном модуле определяют и уточняют все остальные параметры передачи.
Для передач без смещения
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image360.gif] ; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image362.gif] ; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image364.gif] ;
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image366.gif] ; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image368.gif] Должно быть [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image370.gif] , где [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image372.gif] - определяют по таблице в зависимости от передачи (прямозубая, косозубая или шевронная).Для уменьшения шума в быстроходных передачах рекомендуют брать [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image074.gif] >25. Для окончательного утверждения выбранной величины модуля необходимо проверить прочность по напряжениям изгиба. В случае неудовлетворительного результата изменяют [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] и определяют новые значения z.При проверке можно получить [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image374.gif] значительно меньше [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image376.gif] , что не является противоречивым или недопустимым, так как нагрузочная способность большинства передач ограничивается контактной прочностью, а не прочностью на изгиб. Если расчетное значение [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image374.gif] превышает допускаемое, то применяют колеса, нарезанные с положительным смещением инструмента, или увеличивают [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] . Это значит, что в данной передаче (при данных материалах) решающее значение имеет не контактная прочность, а прочность на изгиб. На практике такие случаи встречаются у колес с высокотвердыми зубьями при Н>50...60 HRC (например, цементированные зубья).
	[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image379.gif]  


Расчет прочности зубьев по напряжениям изгиба. Зуб имеет сложное напряженное состояние. Наибольшие напряжения изгиба образуются у корня зуба в зоне перехода эвольвенты в галтель. Здесь же наблюдается концентрация напряжений. Для того чтобы по возможности просто получить основные расчетные зависимости с учетом влияния основных параметров на прочность зубьев, рассмотрим вначале приближенный расчет, а затем введем поправки в виде соответствующих коэффициентов. Допустим следующее:
1. Нагрузка в зацеплении передается одной парой зубьев и приложена к вершине зуба. Практика подтверждает, что этот худший случай справедлив для 7-й, 8-й и более низких степеней точности, ошибки изготовления которых не могут гарантировать наличие двухпарного зацепления.
2. Зуб рассматриваем как консольную балку, для которой справедливы гипотеза плоских сечений.Силу [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image159.gif] переносим по линии действия на ось симметрии зуба и раскладываем на составляющие [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image038.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image254.gif] . При этом радиус приложения окружной силы [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image038.gif]будет несколько больше радиуса начальной окружности. Пренебрегая этой разностью, для расчета сил [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image038.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image254.gif] используем формулы
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image259.gif]
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image261.gif] , [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image263.gif] .
Напряжение в опасном сечении, расположенном вблизи хорды основной окружности,
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image382.gif]
Где [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image384.gif] - момент сопротивления сечения при изгибе; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image386.gif] - площадь; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image227.gif] , [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image389.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image391.gif] указаны на рис.
Знак «-» в формуле указывает, что за расчетные напряжения принимают напряжения на растянутой стороне зуба, так как в большинстве случаев практики именно здесь возникают трещины усталостного разрушения (для стали растяжение опаснее сжатия).
Размеры [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image391.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image389.gif] неудобны для расчетов. Используя геометрическое подобие зубьев различного модуля, их выражают через безразмерные коэффициенты:
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image393.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image395.gif] ,
где [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] - модуль зубьев.
После подстановки и введения расчетных коэффициентов получают
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image397.gif] ,
где [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image399.gif] - коэффициент расчетной нагрузки; [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image401.gif] - теоретический коэффициент концентрации напряжений. Далее обозначают
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image403.gif]
- коэффициент формы зуба.
Для колес с внутренними зубьями приближенно можно принимать [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image405.gif] =3,5...4, большие значения - при меньших [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image407.gif] .
При этом для прямозубых передач расчетную формулу записывают в виде
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image409.gif] ,
где [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image376.gif] - допускаемое напряжение изгиба.
Для проектных расчетов по напряжениям изгиба формулу решают относительно модуля путем замены [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image412.gif] , [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image414.gif] , [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image416.gif] , тогда
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image418.gif]
И далее, принимая приближенно [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image420.gif] = 1,5 , получают
[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image422.gif]
Величины [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image074.gif] и [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image424.gif] задают согласно рекомендациям.
Из формул следует, что [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image405.gif] - безразмерный коэффициент, значения которого зависят только от формы зуба ( [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image427.gif] , [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image429.gif] , [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image085.gif] ) и в том числе от формы его галтели (коэффициент [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image401.gif] ). Форма зуба при одинаковом исходном контуре инструмента зависит от числа зубьев [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image407.gif] и коэффициента смещения инструмента х. Рассмотрим эту зависимость.
Влияние числа зубьев на форму и прочность зубьев. На рис. показано изменение формы зуба в зависимости от числа зубьев колес, нарезанных без смещения с постоянным модулем. При [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image433.gif] колесо превращается в рейку, и зуб приобретает прямолинейные очертания. С уменьшением [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image407.gif] уменьшается толщина зуба у основания и вершины, а также увеличивается кривизна эвольвентного профиля. Такое изменение формы приводит к уменьшению прочности зуба. При дальнейшем уменьшении [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image407.gif] появляется подрезание ножки зуба (штриховая линия на рис., прочность зуба существенно снижается. При нарезании инструментом реечного типа для прямозубых передач число зубьев на границе подрезания [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image372.gif] =17.
	[image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image435.jpg]


Рассмотренное влияние числа зубьев на прочность справедливо при постоянном модуле, когда с увеличением увеличиваются и диаметры колес. При постоянных диаметрах с изменением [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image407.gif] изменяется модуль [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] . В этом случае изменяются не только форма, но и размеры зуба. С увеличением [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image407.gif] форма улучшается, а размеры уменьшаются (уменьшается [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza5/1780124569790.files/image348.gif] ). Уменьшение модуля снижает прочность зуба на изгиб. 
2.Вопросы для закрепления теоретического материала:
1. Назовите основные силы в зацеплении
2. Как произвести расчет прочности зубьев по контактным напряжениям.
3.Как произвести расчет прочности зубьев по напряжениям изгиба
По результатам работы сформулировать выводы.
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Практическая  работа № 10
Расчет червячных передач 
Раздел 3Детали машин
Тема 3.8 Червячные передачи. Редукторы
Цель:  Сформировать и развить умение и навыки при расчете червячной передачи.
Задачи:
Студент должен 
уметь:
· определять напряжения в конструкционных элементах;
· определять передаточное отношение;
· проводить расчет и проектировать детали и сборочные единицы общего назначения;
· проводить сборочно-разборочные работы в соответствии с харакером соединений деталей и сборочных единиц;
· производить расчеты на сжатие, срез и смятие;
· производить расчеты элементов конструкций на прочность, жесткость и устойчивость;
· собирать конструкции из деталей по чертежам и схемам;
· читать кинематические схемы;
знать: 
· виды движений и преобразующие движения механизмы;
· виды износа и деформаций деталей и узлов;
· виды передач;
· их устройство, назначение, преимущества и недостатки, условные обозначения на схемах;
· кинематику механизмов, соединения деталей машин, механические передачи, виды и устройство передач;
· методику расчета конструкций на прочность, жесткость и устойчивость при различных видах деформации;
· методику расчета на сжатие, срез и смятие;
· назначение и классификацию подшипников;
· характер соединения основных сборочных единиц и деталей;
· основные типы смазочных устройств;
· типы, назначение, устройство редукторов;
· трение, его виды, роль трения в технике;
· устройство и назначение инструментов и контрольно-измерительных приборов, используемых при техническом обслуживании и ремонте оборудования; 
Норма времени: 2 часа
Правила безопасности:  правила поведения в кабинете.
Обеспеченность занятия:
1. Учебно-методическая литература:
- методические указания
2. Рабочая тетрадь (обычная, в клетку формата А3).
3. Раздаточные материалы (инструкционные карты).
4. Калькулятор (простой).
5. Ручка.
6. Карандаш простой.
7. Чертежные принадлежности: (линейка).


Ход практической работы
4. Повторить теоретический материал по теме практической работы.

В передаче возникает значительное взаимное скольжение витков червяка по
зубьям колеса, что вызывает повышенный износ и значительное выделение
теплоты. Для уменьшения трения венца червячных колес изготовляют из
антифрикционных материалов (бронзы, реже чугуна).
Проводится тепловой расчет и определяются способы охлаждения.
Зацепление требует периодических регулировок.
1.1 Оценка червячных передач
К достоинствам червячных передач необходимо отнести большое
передаточное число, компактность, небольшую массу, плавность и бесшумность
работы, возможность получения самоторможения.
Самоторможение – возможность передачи движения только от червяка к
колесу; можно использовать механизм без тормозных устройств, препятствующих
обратному движению колеса.
1.2 Основные параметры червячной передачи
Рассматривается передача без смещения 
Основным расчетным параметром червяка является осевой модуль
m= .32
Геометрические параметры червячной передачи
 Делительный диаметр червяка d1= qm,где q – коэффициент диаметра
червяка. Значения mи q стандартизированы.
 Число заходов червяка z1 =1; 2; 4.
 Делительный угол подъема витка червяка ɣ,tgɣ = z1/q (рисунок 3).
Рисунок 3. Скольжение в передаче: vk– линейная скорость витка колеса; vrлинейная
скорость витка червяка; vs- скорость взаимного скольжения
Осевой модуль червяка равен торцовому модулю червячного колеса.
Диаметр делительной окружности колеса d₂=mz₂.
Диаметр вершин зубьев в среднем сечении dₐ₂= d₂+2m.
Диаметр впадин червячных колес в среднем сечении df₂= d₂ - 2,4m.
Наибольший диаметр червячного колеса dₐm≤dₐ₂ + 6m / z₁+2.
Зубья колес имеют вогнутую форму и охватывают червяк по дуге с углом 2ᵟ.
Ширина венца b.
Межосевое расстояние передачи a=0,5(d₁+d₂)= 0,5m(q+z₂).
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Число зубьев червячного колеса z₂.
Передаточное число червячной передачи u=w₁/w₂=z₂/z₁;z₂=30-80; z₁=1;2;4. Тогда
u=8 … 80.
1.3 КПД червячной передачи
КПД червячной передачи учитывает потери в зубчато- винтовой паре, в
подшипниках и потери на размешивание и разбрызгивание масла.
КПД червячной передачи можно определить по формуле
Ƞ= tgɣ/ tg(ɣ+υ´),
где υ´ - приведенный угол трения; ɣ - угол подъема линии витка.
 КПД червячной передачи в зависимости от числа заходов червяка:
z₁=1; Ƞ=0,7 … 0,75;
z₁=2; Ƞ= 0,75 … 0,82;
z₁=3; Ƞ= 0,82 … 0,87;
z₁=4; Ƞ= 0,87 … 0,92.
Задания для закрепления теоретического материала
1. Основное сочетание материалов червяка и червячного колеса?
2. Определить число зубьев колеса червячной передачи, если число витков
червяка Z1=2, передаточное числоU=40.
3. Можно ли изготовить червяк из чугуна или бронзы?
4. Какие преимущества имеет червячная передача по сравнению с
фрикционной передачей?
Расчетно- графическая работа
Задача.
 Рассчитать червячную передачу одноступенчатого редуктора с нижнем
расположением червяка (рисунок 1) и проверить зубья червячного колеса на
усталость по контактным напряжениям и напряжениям изгиба. Мощность на валу
червяка Р1 и угловая скорость вала ω₁. Передаточное число редуктора и. червяк
выполнен из закаленной стали 40Х с твердостью витков HRC˃45. Венец
червячного колеса из бронзы. Редуктор нереверсивный, предназначенный для
длительной работы при постоянной нагрузке. Данные своего варианта принять по
таблице 1, 2, 3.
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 1 2
d2
N х
И
1- редуктор; 2- ленточный транспортер.
Таблица 1
Данные для
расчета
Варианты
01 02 03 04 05 06 07 08 09 10
Р₁, кВт 2,1 1,8 1,6 2,2 3 2,5 3,2 3 3,2 4
ω₁, рад/с 152 144 138 150 96 110 148 136 100 120
и 20 25 20 16 25 16 20 16 16 20
Данные для расчета
Варианты
11 12 13 14 415 16 17 18 19 20
Р₁, кВт 7 5,5 6,5 5 4,5 4,8 3,5 3,8 8 6,5
ω₁, рад/с 298 153 146 159 152 138 100 103 302 298
и 14 12,5 16 18 14 16 18 20 20 25
1. Определить вращающие моменты на валах редуктора:
Т₁= 10³Р₁ / ω₁ ,
Т₂ = Т₁иȠ ,
где Р₁ - в кВт; Т₁, Т₂ - в Н∙м; КПД редуктора вычислить ориентировочно
Ƞ = 0,95 (1 – и/200).
2. Выбрать число витков червяка z₁, и определить число зубьев червячного
колеса z₂ на основании рекомендации учебника.
Принимают z₁ = 1; 2; 4, тогдаz₂ = z₁∙и. необходимо соблюдать условие z₂min≥
26.
3. Определить ориентировочное значение скорости скольжения (м/с) витков
червяка по зубьям червячного колеса vs' = 4,3∙10 ³w₁ᶟ√т₂,если w₁ - рад/с, Т₂ -
в Н∙м.
По скорости скольжения vs' принять марку бронзы для венца червячного
колеса. Если vs'≤ 5 м/с, то принять безоловянную бронзу марки БрАЖ9-4,
БрА9Ж3Л, а для червяка – сталь 40Х с термообработкой – улучшение заготовки с
последующей закалкой ТВЧ до твердости витков НRC45…50. Если скорость
скольжения окажется vs'˃ 5 м/с, то надо принять марку оловянной бронзы при той
же марке стали для червяка.
4. Определить допускаемое контактное напряжение [ơн] и допускаемое
напряжение изгиба [ơF] для материала венца колеса.
Для безоловянной бронзы (БрАЖ9-4)[ơн] определить из условия сопротивления
заеданию:
[ơн] = (250 … 300) - 25vs'),
где ơн- вН/мм2
и vs' – в м/с
 допускаемое напряжение изгиба определить по формуле
[ơF] = (0,08ơв + 0,25ơт) КFL,
где ơви ơт– пределы прочности в текучести для бронзы БрАЖ9-4; КFL–
коэффициент долговечности, который при длительной работе и числе циклов
нагружения зубьев колеса за весь срок службы N∑₂˃ 25.10⁷принимают равным КFL
= 0,543.
 Для оловянной бронзы допускаемое контактное напряжение определить из
условия сопротивления усталостному выкрашиванию рабочих поверхностей
зубьев:
[ơн] = [ơно] КHL,
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где, [ơно] – допускаемое контактное напряжение при числе циклов напряжений
10⁷, определить по формуле
[ơно] = 0,9ơ в,
где ơв – предел прочности бронзы принятой марки.
 Коэффициент долговечности принять равным КFL = 0,67.
 Допускаемое напряжение изгиба для оловянной бронзы определить по формуле
[ơF] = 0,08ơв + 0,25ơт
Допускаемое напряжение [ơн] и [ơF]для безоловянных бронз могут быть
приняты по табличным данным.
5. Определить межосевое расстояние червячной передачи
aw≥ 61 √T2 / [ơн]
2где Т2– в Н∙мм; [ơн] – в Н/мм2
; aw– в мм.
 Полученное значение awокруглить до стандартного значения в мм.
6. Определить модуль зацепления m = (1,5 … 1,7) aw/z2, mи aw – в мм.
Полученное значение модуля округлить по стандарту.
7. Определить коэффициент диаметра червяка из условия его жесткости qmin=
0,212 z2.
8. Определить коэффициент смещения инструмента при нарезании зубьев
колеса для заданного межосевого расстояния
x = aw/ m – 0,5(q+z2).
По условию не подрезания зубьев значение xдолжно быть в пределах (-1≤
х≤+1). При несоблюдении этого условия необходимо изменить z2или qи повторить
определение коэффициента x. В случае изменения z2определить фактическое
передаточное число передачи
u' = z'₂ / z₁.
9. Определить геометрические размеры червяка.
Делительный диаметр d₁ = qm;
Диаметр вершин витков da1 = m(q+2);
Диаметр впадин витков df1 = m(q –2,4);
Длина нарезанной части червяка b'₁≥m(11+0,06z2), окончательно принять b₁
=b'₁+ 3m.
Делительный угол подъема линии витков tgɣ = z₁ / q;
угол ɣ определить по таблицам (с точностью до одной секунды).
10.Определить геометрические размеры венца червячного колеса:
Делительный диаметр d₂ = mz₂;
Диаметр вершины зубьев da2 = m(z₂+2+2x);
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Наибольший диаметр колеса daM2 ≤ da2+6m/(z₁+2);
Ширина зубчатого венца b₂ = 0,355aw.
11.Определить фактическую скорость скольжения:
vs = uw2d₁ / (2 cosɣ) = w₁d₁ / (2 cosɣ);
vs– в м/с, d₁ - в м.
12.Определить фактический КПД передачи
η' = tgɣ/tg(ɣ+ρ').
 Приведенный угол трения ρ' червячной передачи определить по значению
скорости скольжения vs
Вращающий момент на валу колеса
Т'₂ = Т₁иη'Н∙м.
13.Определить силы, действующие в червячном зацеплении; окружная сила на
колесе, равная осевой силе на червяке
F₁₂ = Fa1 = 2T'₂/d₂,
где Т'₂ - в Н∙мм; F₁₂ - в Н; d₂ - мм;
 окружная сила на червяке, равная осевой силе на колесе
Fi1 = Fa2 = 2T₁/d₁,
T₁ - H∙мм; d₁ - мм;
 радиальная сила на червяке и на колесе
Fr1 = Fr2 = F12tgα (α = 20 ).
14.Определить коэффициент нагрузки К в зависимости от окружной скорости
колеса v2 и степени точности передачи. Найти окружную скорость колеса
v2 = w2d2/2, м/с.
15.Проверить прочность зубьев червячного колеса по контактным
напряжениям.
Сначала уточнить величину допускаемого контактного напряжения [ơн]по
фактической скорости скольжения vs
.
Определить расчетное контактное напряжение в зацеплении
Ơн = 340 F12/d₁d₂∙K≤ [ơн],
где F12– в Н; d₁ и d₂ - в мм; ơн– в Н/мм2
Допускается недогрузка передачи до 15% или перегрузка на 5%.
16. Проверить прочность зубьев колеса по напряжениям изгиба. Сначала
Вычислить эквивалентное число зубьев колеса
Zv2 = z2 / cos3γ
и принять коэффициент формы зуба YF2 ; промежуточные значения найтиинтерполированием. Определить расчетное напряжение изгиба в основании зуба
38
QF= 0,7YF2(F12K/b2m) ≤[ơF].
При v2 > 3 м/с принять К = 1,1 … 1,3.
2.Вопросы для закрепления теоретического материала:
1. Назовите основные параметры червячной передачи 
2.Как произвести расчет червячной передачи.
По результатам работы сформулировать выводы.
Список рекомендуемой литературы:
Основная литература
1.Эрдеди А. А. Теоретическая механика. Сопротивление материалов [Текст]: учебное пособие для СПО/А. А. Эрдеди.-М.:ИЦ Академия,2015.-528с.
Дополнительная литература
Ахметзянов М.Х..  Техническая механика (Сопротивление материалов) [электронный ресурс]: учебник для СПО [Текст]/М.Х. Ахметзянов. – М.: Издательство Юрайт, 2017.- 300с. (электронный ресурс)
https://www.biblio-online.ru/viewer/82CB3003-1D5E-4D4B-8C9A-3891928E757C#page/2



Практическое занятие №11
Расчет  основных элементов подшипников качения
Раздел 3. Детали машин
Тема 3.11Подшипники скольжения и подшипники качения
Цель:  научиться производить расчет основных элементов подшипников качения

Задачи:
1. Научиться решать задачи.
2. Научиться выбирать необходимые формулы при решении задач.
Студент должен 
уметь:
· определять напряжения в конструкционных элементах;
· определять передаточное отношение;
· проводить расчет и проектировать детали и сборочные единицы общего назначения;
· проводить сборочно-разборочные работы в соответствии с харакером соединений деталей и сборочных единиц;
· производить расчеты на сжатие, срез и смятие;
· производить расчеты элементов конструкций на прочность, жесткость и устойчивость;
· собирать конструкции из деталей по чертежам и схемам;
· читать кинематические схемы;
знать: 
· виды движений и преобразующие движения механизмы;
· виды износа и деформаций деталей и узлов;
· виды передач;
· их устройство, назначение, преимущества и недостатки, условные обозначения на схемах;
· кинематику механизмов, соединения деталей машин, механические передачи, виды и устройство передач;
· методику расчета конструкций на прочность, жесткость и устойчивость при различных видах деформации;
· методику расчета на сжатие, срез и смятие;
· назначение и классификацию подшипников;
· характер соединения основных сборочных единиц и деталей;
· основные типы смазочных устройств;
· типы, назначение, устройство редукторов;
· трение, его виды, роль трения в технике;
· устройство и назначение инструментов и контрольно-измерительных приборов, используемых при техническом обслуживании и ремонте оборудования; 

Норма времени: 2 часа
Правила безопасности:  правила поведения в кабинете.
Обеспеченность занятия:
1. Учебно-методическая литература:
- методические указания
2. Рабочая тетрадь (обычная, в клетку формата А3).
3. Раздаточные материалы (инструкционные карты).
4. Калькулятор (простой).
5. Ручка.
6. Карандаш простой.
7. Чертежные принадлежности: (линейка).

Ход практической работы
Повторить теоретический материал по теме практической работы.

В процессе работы подшипников скольжения может происходить абразивный износ вкладышей и цапф, заедание вследствие нагрева подшипника и усталостное изнашивание при пульсирующих нагрузках.
Основным критерием работоспособности подшипников скольжения является износостойкость трущейся пары.
Смазывание подшипников скольжения. Для уменьшения потерь энергии на преодоление трения, обеспечения износостойкости, отвода теплоты из зоны контакта, удаления продуктов изнашивания и предохранения от коррозии применяют смазывание трущихся поверхностей.
Смазочные материалы бывают твердые (графит, слюда), пластичные (литол, солидол, консталин), жидкие (органические и минеральные масла) и газообразные (воздух, газы). Наиболее распространены жидкие и пластичные смазочные материалы. Нередко к смазочному материалу для придания ему новых свойств добавляют другие вещества, называемые присадками, например, противозадирные, противоизносные, антикоррозионные и другие присадки.
Различают смазочные масла индустриальные, моторные, компрессорные, трансмиссионные, турбинные, приборные, часовые и др.
Для смазывания подшипников скольжения быстроходных валов применяют менее вязкие сорта масел, для подшипников тихоходных валов и при ударных нагрузках применяют более вязкие сорта масел или пластичные смазочные материалы.
Для распределения смазочного материала по длине вкладыша и сбора продуктов износа предусматриваются смазочные карманы и канавки (см. рис. 13.2 и 13.3).
Подача смазочного материала в зону смазывания осуществляется самотеком или под давлением с помощью разнообразных смазочных устройств. На рис. 13.3 показано непрерывное смазывание подшипника с помощью кольца, частично погруженного в масло и увлекаемого во вращение валом.
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На рис. 13.6 представлены: а— наливная масленка с поворотной крышкой; б — пресс-масленка, через которую жидкий или пластичный смазочный материал периодически подается с помощью смазочного шприца; в — колпачковая масленка для периодической подачи пластичной смазки за счет подвинчивания колпачка; г — масленка непрерывной подачи пластичной смазки с помощью поршня, находящегося под действием пружины. В герметически закрытых механизмах может применяться смазывание разбрызгиванием движущимися деталями или смазывание погружением, при котором поверхность трения полностью или частично помещена в ванну с жидким смазочным материалом.
Кроме указанных выше для подшипников применяются следующие методы смазывания: капельное, масляным туманом, набивкой, фитильное, контактное и циркуляционное. При последнем жидкий смазочный материал многократно циркулирует от смазочного насоса к поверхностям трения, по пути фильтруясь и охлаждаясь.
Расчет подшипников скольжения. При работе машины трение между цапфой вала и вкладышем подшипника при жидком смазочном материале может происходить в условиях жидкостной, полужидкостной и граничной смазки.
Жидкостной называется смазка, при которой поверхность трения деталей, находящихся в относительном движении, полностью разделены жидким смазочным материалом. При жидкостной смазке толщина слоя масла больше суммарной высоты неровностей профиля рабочих поверхностей цапфы и вкладыша, поэтому всю нагрузку несет масляный слой и значительно снижается трение и изнашивание рабочих поверхностей. Так как жидкость несжимаема, то при жидкостной смазке это объемное свойство масла проявляется в полной мере и нагрузочная способность слоя смазочного материала оказывается очень высокой. Сопротивление движению при жидкостной смазке определяется только внутренним трением в смазочном материале, зависящем от его вязкости.
Если жидкостная смазка осуществляется частично, то она называется полужидкостной.
Благодаря маслянистости, смазочный материал способен образовывать на сопряженных поверхностях тонкие пленки, называемые граничными слоями. Свойства масла в граничном слое резко отличаются от его объемных свойств. Граничный слой обладает высокой прочностью и может выдерживать давление до 3000 МПа и более.
Граничной называется смазка, при которой трение и износ между поверхностями, находящимися в относительном движении, определяются свойствами этих поверхностей и свойствами смазочного материала, отличными от объемных.
Следует помнить, что при повышении температуры вязкость масла уменьшается, увеличивается возможность разрушения граничных пленок и появления чистого контакта цапфы и вкладыша, что может привести к схватыванию материала и заеданию подшипника.
Очевидно, что для работы подшипников скольжения наиболее благоприятным является режим жидкостной смазки. В подшипниках скольжения, постоянно работающих при жидкостной смазке, в периоды пусков или остановок могут осуществляться другие виды смазки.
Расчет подшипников скольжения, работающих в условиях полужидкостной и граничной смазки условно ведут по допускаемому среднему давлению [р] на трущихся поверхностях (этот расчет гарантирует невыдавливаемость смазочного материала) и по допускаемому произведению [pυ] среднего давления на скорость скольжения v, т. е. окружную скорость цапфы (этот расчет гарантирует нормальный тепловой режим и отсутствие заедания).
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Среднее давление в подшипнике предполагается равномерно распределенным по диаметральному сечению цапфы (рис. 13.7) и равным
p = R / (dl),
где R — радиальная нагрузка на подшипник, d — диаметр цапфы, l — длина цапфы. Формулы для проверочного расчета имеют такой вид:
p = R / (dl) ≤ [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza17/2045949658047.files/image216.png] ;
pυ ≤ [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza17/2045949658047.files/image216.png] .
Для приближенных расчетов подшипников скольжения можно принимать следующие ориентировочные значения [р], МПа и [рυ], МН/(м·с):
	для стали
	по чугуну
	[р] ≈ 3;
	[pυ] ≈ 3;

	то же
	по бронзе
	[р] ≈ 5;
	[pυ] ≈ 8;

	»
	по баббиту
	[р]≈ 8;
	[pυ]≈ 20.

	
	
	
	
	

	
	
	
	
	 



При неудовлетворительных результатах проверочного расчета меняются размеры цапфы или материал вкладыша.
При проектном расчете задаются относительной длиной подшипника ψ = l / d; при несамоустанавливающемся вкладыше ψ = 0,4...1,2; при самоустанавливающемся вкладыше ψ= 1,5...2,5 (меньшие значения для быстроходных валов и при значительных нагрузках). Так как диаметр цапфы определяется из расчета вала на прочность или жесткость, то расчет подшипника скольжения сводится к определению его длины.
Подпятники скольжения рассчитываются по аналогичной методике, но ввиду худших условий отвода теплоты допускаемые значения [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza17/2045949658047.files/image216.png] и [p [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza17/2045949658047.files/image286.png]]уменьшаются на 20...30%.
Гидростатическая и гидродинамическая смазка. Гидростатической называется жидкостная смазка, при которой полное разделение поверхностей трения осуществляется в результате поступления жидкости в зазор между ними под внешним давлением (например, от насоса).
Гидродинамической называется жидкостная смазка, при которой полное разделение поверхностей трения осуществляется в результате давления, самовозникающего в слое жидкости при относительном движении поверхностей.
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На рис. 13.8, а изображен невращающийся вал, опирающийся на подшипник скольжения, заполненный смазочным маслом. Обратим внимание на то, что зазор между валом и подшипником имеет клиновидную форму. После пуска машины благодаря маслянистости и вязкости масло будет увлекаться вращающимся валом, и нагнетаться в клиновидный зазор, в результате чего в масляном слое возникнет избыточное давление, возрастающее с увеличением угловой скорости вала. Избыточное давление создает гидродинамическую подъемную силу. После достижения какого-то критического значения угловой скорости цапфа вала всплывает в масле и несколько смещается в сторону вращения, как показано на рис. 13.8, б. С увеличением угловой скорости вала, а также вязкости масла, увеличивается толщина разделяющего масляного слоя; с увеличением радиальной нагрузки на цапфу толщина масляного слоя уменьшается.
Расчет подшипников скольжения в условиях жидкостной смазки выполняется на основе гидродинамической теории, основоположником которой является русский ученый Н. П. Петров, награжденный за эту работу в 1884 г. Ломоносовской премией.
Так как все жидкости и газы обладают вязкостью, то в качестве смазочного материала можно применять, например, воду или воздух (газодинамическая смазка).
В процессе эксплуатации подшипников качения может происходить усталостное изнашивание дорожек качения в результате многократного циклического контактного нагружения. В результате действия ударных нагрузок, а также вибрационных нагрузок при невращающемся подшипнике (например, при транспортировке машины) или при больших перегрузках на дорожках качения могут возникать пластические деформации в виде вмятин (оринеллирование). При отсутствии надежной защиты от попадания инородных частиц происходит абразивное изнашивание подшипника, характерное для дорожных, строительных и сельскохозяйственных машин. При недостаточной смазке, перегрузке, а также при неправильном монтаже может происходить заедание и задиры на поверхностях тел качения и колец подшипника. Распространенными причинами отказов в работе подшипников являются разрушение сепараторов, колец и тел качения.
Основными критериями работоспособности подшипников качения являются износостойкость рабочих поверхностей и долговечность подшипника, а также сопротивление пластическим деформациям.
Подбор и расчет подшипников качения осуществляется в нашей стране по новой методике, соответствующей рекомендациям международной организации стандартизации ИСО. Переход на новую методику оказался необходимым в связи со значительным расширением мировых торговых связей, так как при этом значительно упрощаются контакты с зарубежными потребителями отечественной подшипниковой продукции.
Выбор типа и размеров подшипника качения определяется следующими основными факторами:
характером нагрузки (постоянная, переменная, ударная), ее величиной и направлением;
диаметром цапф вала и частотой его вращения;
долговечностью подшипника в млн. оборотов или часах;
нагрузочной способностью подшипника, определяемой его статической и динамической грузоподъемностью.
Методы расчета статической грузоподъемности и эквивалентной статической нагрузки подшипников качения устанавливаются ГОСТ 18854—82. Методы расчета динамической грузоподъемности, эквивалентной динамической нагрузки и долговечности подшипников качения устанавливаются ГОСТ 18855—82. Статической называется нагрузка, действующая на невращающийся подшипник.
Долговечность подшипника — число оборотов, которое одно из его колец делает относительно другого до начала усталостного разрушения материала на одном из колец или тел качения. Долговечность измеряется в миллионах оборотов или часах работы и обозначается соответственно L или Lh.
Обычный критерий оценки эксплуатационных свойств подшипников качения — базовая долговечность, при которой не менее 90% идентичных подшипников, работающих в одинаковых условиях, должны достигнуть или превысить определенную долговечность. Иначе говоря, базовой является долговечность при 90%-ной надежности. Базовая долговечность в млн. оборотов обозначается L10.
Базовой динамической грузоподъемностью называется постоянная нагрузка, которую подшипник качения может воспринимать при базовой долговечности, составляющей один миллион оборотов. Базовая динамическая грузоподъемность бывает радиальная и осевая, обозначаемая соответственно Сr и Сa.
Эквивалентной динамической нагрузкой называется постоянная нагрузка, под действием которой подшипник качения будет иметь такую же долговечность, как и в действительных условиях нагружения. Эквивалентная динамическая нагрузка бывает радиальная и осевая, обозначаемая соответственно Рr и Ра.
Подбор радиальных и радиально-упорных подшипников основан на Сr и Рr, а упорных и упорно-радиальных — на Сa и Ра. Для упрощения записей в дальнейшем индексы при С и Р мы будем опускать, что недоразумения не вызовет.
В отличие от динамических параметров базовая статическая грузоподъемность и эквивалентная статическая нагрузка обозначаются соответственно Сo и Po .
Статическая и динамическая грузоподъемность, а также предельная частота вращения при жидкой и пластичной смазке для каждого типоразмера стандартных подшипников качения приведены в каталогах.
При частоте вращения вала n < 10 мин -1 действующую нагрузку рассматривают как статическую и подшипники подбирают по статической грузоподъемности по условию
Рo ≤ Сo.
При n ≥ 10 мин -1 подбор подшипников качения ведется по динамической грузоподъемности по условию
Стр ≤ С,
где Стр — требуемая величина динамической грузоподъемности, Н; С — динамическая грузоподъемность подшипника, указанная в таблицах.
Требуемую величину динамической грузоподъемности определяют в зависимости от эквивалентной динамической нагрузки Р и требуемой долговечности (Lмлн. оборотов или Lh, ч) по таким формулам:

для шариковых подшипников
Стр = Р [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza17/2045949658047.files/image293.png] или Стр = P [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza17/2045949658047.files/image294.png] ;
для роликовых подшипников
Стр = PL0,3 или Стр = P(60n [image: http://ok-t.ru/studopediaru/baza17/2045949658047.files/image295.png] )0,3 .
Для стандартных редукторов общего назначения установлена следующая базовая долговечность подшипников (90%-ный технический ресурс):
10 000 ч — для зубчатых редукторов;
5 000 ч — для червячных редукторов.
Эквивалентную динамическую нагрузку Р вычисляют по формуле
P = (XVFr + YFa)KбKт,
где X — коэффициент радиальной нагрузки; Y — коэффициент осевой нагрузки; V — коэффициент вращения (при вращении относительно вектора нагрузки внутреннего кольца V= 1, наружного кольца V= 1,2); Fr, Fa — радиальная и осевая нагрузки, Н; Кб — коэффициент безопасности (для редукторовКб= 1,З...1,5);Кт— температурный коэффициент (при t до
100°С Кт= 1).
Расчет по вышеприведенной формуле ведут с учетом следующего:
для цилиндрических роликовых подшипников Fa = 0, Х= 1;
для упорных подшипников Fr = 0, Y = 1;
для шариковых радиальных, радиально-упорных и конических роликовых подшипников Х= 1, Y= 0, если Fа /VFr ≤ e (расчет ведется только по радиальной нагрузке); при Fa/VFr > е значения коэффициентов X и Y определяются по каталогу на подшипники (е — вспомогательный коэффициент, указанный в каталоге).
При определении осевых нагрузок Fa, действующих на радиально-упорные подшипники, помимо внешней осевой силы А следует учитывать осевые составляющие S реакций подшипников, возникающие под действием радиальных нагрузок Fr. Эти составляющие вычисляются по формулам:
для радиально-упорных шарикоподшипников
S = eFr;
для конических роликоподшипников
S = 0,83eFr;
Суммарная осевая нагрузка на подшипник зависит от условий его нагружения. На рис. 13.15 показана схема вала, установленного на двух радиально-упорных подшипниках, причем индексом 2 обозначен подшипник, воспринимающий внешнюю осевую силу А.
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При такой индексации сила А и осевая составляющая S1 реакции подшипника 1 всегда направлены в одну сторону и суммарные осевые нагрузки Fa1 и Fa2будут зависеть от соотношения А + S1 и S2. Если А + S1 > S2, то вал сдвинется ко второму подшипнику. Тогда осевая нагрузка на первый подшипник останется равной S1, а суммарная осевая нагрузка на второй подшипник будет равна А + S1. Если А + S1 < S2, то вал сдвинется к первому подшипнику, составляющая S1 перестанет существовать, осевая нагрузка на второй подшипник останется равной S2, а суммарная осевая нагрузка на первый подшипник будет равна S2 - A. Итак,
если А + S1 > S2, то Fa1 = S1, Fa2 = A + S1;
если А + S1 < S2, то Fa1 =S2 - A, Fa2 = S2.
Напомним, что радиальную реакцию радиально-упорного подшипника полагают приложенной в точке О пересечения с осью вала нормали в середине контактной площадки (см. рис. 13.12, б, в). Положение точки О определяется размером а, вычисляемым для однорядных подшипников по формулам:
для радиально-упорных шарикоподшипников
а = 0,5В + 0,25(d + D)tgα;
для конических роликоподшипников
а = 0,5Т + (d + D)е/6,
где а — расстояние от клейменого торца подшипника до точки приложения радиальной реакции; В, d, D, Т — размеры подшипника, α — угол контакта и е— вспомогательный коэффициент, указанные в каталоге. Таким образом, для определения радиальных реакций радиально-упорных подшипников необходимо сначала сделать предварительный выбор подшипников, затем произвести эскизную компоновку узла, далее определить реакции опор, собственные осевые составляющие S от действия радиальных нагрузок, суммарные осевые нагрузки, действующие на каждую опору, и затем выполнить проверочный расчет более нагруженного подшипника на долговечность (технический ресурс).                   
Долговечность L в млн. оборотов, динамическая грузоподъемность С и эквивалентная динамическая нагрузка Р связаны эмпирической зависимостью
L = (C/P)p,            где Р = 3 для шарикоподшипников, Р = 10/3 для роликоподшипников. Долговечность Lh в часах вычисляется так:
Lh = 106L/(60n), где п — частота вращения, мин -1.
2.Вопросы для закрепления теоретического материала:
1. опишите процесс смазывания подшипников скольжения
2.как произвести расчет подшипников скольжения
3. для чего необходимы гидростатическая и гидродинамическая смазка.
4  что происходит в процессе эксплуатации подшипников качения.
5. какими основными факторами определяется выбор типа и размеров подшипника качения .
По результатам работы сформулировать выводы.
Список рекомендуемой литературы:
Основная литература
1.Эрдеди А. А. Теоретическая механика. Сопротивление материалов [Текст]: учебное пособие для СПО/А. А. Эрдеди.-М.:ИЦ Академия,2015.-528с.
Дополнительная литература
Ахметзянов М.Х..  Техническая механика (Сопротивление материалов) [электронный ресурс]: учебник для СПО [Текст]/М.Х.Ахметзянов. – М.: Издательство Юрайт, 2017.- 300с. (электронный ресурс)
https://www.biblio-online.ru/viewer/82CB3003-1D5E-4D4B-8C9A-3891928E757C#page/2


Практическая  работа № 12
Раздел 3.Детали машин 
Тема 3.12 Муфты 
Цель:  Научиться решать задачи по расчету  муфт
Задачи:
1. Научиться решать задачи по расчету  муфт, используя назначение и классификацию муфт, конструкцию муфт
Студент должен 
уметь:
· определять напряжения в конструкционных элементах;
· определять передаточное отношение;
· проводить расчет и проектировать детали и сборочные единицы общего назначения;
· проводить сборочно-разборочные работы в соответствии с харакером соединений деталей и сборочных единиц;
· производить расчеты на сжатие, срез и смятие;
· производить расчеты элементов конструкций на прочность, жесткость и устойчивость;
· собирать конструкции из деталей по чертежам и схемам;
· читать кинематические схемы;
знать: 
· виды движений и преобразующие движения механизмы;
· виды износа и деформаций деталей и узлов;
· виды передач;
· их устройство, назначение, преимущества и недостатки, условные обозначения на схемах;
· кинематику механизмов, соединения деталей машин, механические передачи, виды и устройство передач;
· методику расчета конструкций на прочность, жесткость и устойчивость при различных видах деформации;
· методику расчета на сжатие, срез и смятие;
· назначение и классификацию подшипников;
· характер соединения основных сборочных единиц и деталей;
· основные типы смазочных устройств;
· типы, назначение, устройство редукторов;
· трение, его виды, роль трения в технике;
· устройство и назначение инструментов и контрольно-измерительных приборов, используемых при техническом обслуживании и ремонте оборудования; 
[bookmark: _GoBack]Правила безопасности:  правила поведения в кабинете.
Обеспеченность занятия:
1. Учебно-методическая литература:
- методические указания
2. Рабочая тетрадь (обычная, в клетку формата А3).
3. Раздаточные материалы (инструкционные карты).
4. Калькулятор (простой).
5. Ручка.
6. Карандаш простой.
7. Чертежные принадлежности: (линейка).


Ход практической работы
Повторить теоретический материал по теме практической работы.

Назначение приводных муфт – передача вращающего момента между валами, или между валом и закрепленными на них деталями: зубчатым колесом, шкивом или звездочкой цепной передачи.
Кроме передачи момента, муфты отдельных типов выполняют дополнительные функции. Машины по технологическим условиям удобно выполнять из отдельных агрегатов или узлов. Взаимная установка таких узлов не может быть идеально точной, вследствие неточной сборки и упругих деформаций рам или подставок. Для соединения валов агрегатов с неточно совмещенными осями применяют компенсирующие муфты, которые обеспечивают достаточную работоспособность при радиальных, угловых и комбинированных смещениях осей валов. В машиностроении используются следующие виды компенсирующих муфт: зубчатые, цепные, полужесткие дисковые и др. Компенсирующими свойствами обладают и некоторые виды упругих муфт. Компенсирующие свойства муфт представлены в таблице IV.
Приводы многих машин передают переменные моменты, в том числе с пульсациями и ударом. Источником динамических нагрузок могут быть ускорение и замедление вращения, связанные с характером производственного процесса. Соединение валов таких приводов с целью уменьшения вредного влияния динамических нагрузок осуществляется упругими муфтами. В машиностроении применяют следующие типы упругих муфт:
1. Муфты с металлическими упругими элементами: с пакетом плоских пружин; со змеевидными пружинами; с винтовыми пружинами; с упругим элементом в виде металлических стержней;
2. Муфты и неметаллическими упругими элементами: втулочно-пальцевые; с торообразным упругим элементом; пальцевые с упругим диском и др.
Некоторые типы машин или их отдельные механизмы требуют частого пуска и останова, например, транспортные машины, металлорежущие станки, технологические устройства и цепи. Пуск и останов двигателя не всегда целесообразен, и поэтому, в практике валы машин соединяют при помощи управляемых сцепных муфт, допускающих частые и при необходимости весьма плавные пуски и остановы. Из механических сцепных муфт находят применение в основном три типа: фрикционные, кулачковые и зубчатые муфты.
В связи с характером производственного процесса или в связи с неправильной эксплуатацией могут возникнуть значительные перегрузки, которые могут привести к поломке деталей и механизмов. Во избежание этих последствий перегрузок применяют предохранительные муфты, которые при наличии перегрузки определенного уровня должны автоматически прекратить передачу вращающего момента. К этой категории относятся: муфты с разрушающимся элементом, пружинно-кулачковые и шариковые муфты и фрикционные.
Перечисленные муфты по управляемости могут быть разделены на следующие группы: 
1. Муфты не управляемые - глухие, компенсирующие, упругие.
2. Муфты сцепные - управляемые.
3. Муфты сцепные самодействующие (самоуправляемые): по величине передаваемого момента – предохранительные; по направлению движения – обгонные; по скорости движения – центробежные.
Муфты представляют собой автономные узлы, присоединяемые к валам агрегатов или узлов по цилиндрическим и коническим поверхностям. Практикой эксплуатации машин рекомендованы типы муфт, имеющих преимущественное применение. Рекомендованные типы муфт легко унифицировать и разработать на них общегосударственные или отраслевые стандарты. На большинство типов муфт существуют либо стандарты, либо справочники фирм и предприятий. Имея такие материалы, мы можем заменить проектный расчет подбором муфт.
Подбор муфт производится по двум параметрам:
1. Диаметр валов соединенных муфтой.
2. Номинальный вращающий момент в Н.м.
где: Р – мощность, передаваемая муфтой в Квт;
п – частота вращения валов об/мин.
Подобранная таким образом муфта подвергается проверочному расчету с целью выявления достаточной прочности и работоспособности элементов муфт.
Муфты в машинах следует рассчитывать по их действительным критериям работоспособности: прочности при циклических нагрузках, при однократных нагрузках, износостойкости, и долговечности с обеспечение требуемой податливости при деформациях. Для таких расчетов необходимо знать весь спектр нагрузок, включая динамические, такой расчет трудоемок, требует применения ЭВМ и наличия банка экспериментальных данных, поэтому такие расчеты проводятся для конструкций, к которым предъявляются повышенные требования.
В общем машиностроении методика расчета упрощена и заменена методикой расчета по максимальному расчетному моменту, где : Кp - динамический коэффициент, зависящий от типа машины и приводного двигателя
Справочные данные для определения Кp приведены в таблице 
Примеры подбора и расчета муфт
 
Задача 1. Подобрать и проверить прочность соединительных элементов упругой втулочно-пальцевой муфты привода цепного транспортера по следующим исходящим данным:
мощность передаваемая муфтой P = 5.5 Квт;
частота вращения n = 1450 об/мин;
диаметр валов, соединенных муфтой d = 28 мм.
 
[image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image002.gif] Решение
[image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image002.gif]1.Подбор муфты проводится по номинальному вращающему моменту и диаметру валов в соответствии со справочными данными или стандартом на муфту.
T- номинальный вращающий момент.
[image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image008.gif] . [image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image002.gif]
Выбираем муфту упругую втулочно-пальцевую МУВП 125-28 1.1 ГОСТ 21424 –75 табл. 3. 49; 3.50 [1], имеющие следующие параметры и размеры:
Максимальный момент, передаваемый муфтой T=125н.м.
D =125 мм ; L =125мм; l [image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image010.gif] =18мм;
[image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image012.gif] 
D [image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image014.gif] мм ; l =60 мм ; l 2 = 36 мм ;
dı =50 мм; B = S = 5 мм z = 4 ; d = 28 мм.
Размеры упругих элементов dп = 14 мм; d2 = 28 мм; l 4 = 33 мм.
Конструкция муфты представлены на рисунке 1.1.
Компенсирующие способности муфт МУВП предусмотрены ГОСТ5006-83 в пределах: допускаемые радиальные смещения осей валов [image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image016.gif] r = 0.2 …0.4 мм.; допускаемые угловые смещения осей валов [image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image018.gif] в зависимости от типа размера муфты. Точные данные приведены в таблице 4.
2. Проверка прочности (работоспособности) сравнительных элементов полумуфт:
2.1. Упругих элементов по напряжениям смятия между пальцем и упругим элементом:
[image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image020.gif] .
Тр – расчетный вращающий момент, который с учетом динамики работы машины подсчитывается:
Тр = Т· Кр = 36,24 · 1.8=65,2 Нм;
Кр – динамический коэффициент нагрузки, зависящий от типа двигателя и машины см. табл.1, в нашем случае для привода от электродвигателя цепного конвейера Кр=1,8.
[image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image022.gif]
[σ]см.- допускаемые напряжения смятия.
Для элементов из резины [σ]см=2Мпа.
Условие прочности соблюдается, следовательно, работоспособность резиновых втулок обеспечивается.
2.2. Пальцы муфты рассчитывается по напряжениям изгиба, которые не должны превышать допускаемых значений с целью предотвращения поломки пальцев на работе.
[image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image024.gif]
Допускаемые напряжения изгиба для пальца изготовленного из стали 45.
[image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image026.gif] .
σ т - предел текучести, σ т - =320 МПа (табл.2.3.) [2].
Условие прочности соблюдается.


 
Задача II.Произвести подбор муфты и проверить прочность соединяющих деталей муфты для привода от электродвигателя центробежного насоса, в качестве передачи используется коническо - цилиндрический редуктор с U=14. Подобрать и произвести проверочный расчет для муфты, соединяющий выходной вал редуктора и вал центробежного насоса по следующим данным:
мощность передаваемые муфтой Р =4 квт;
частота вращения n =100 об/мин;
диаметр валов, соединенных муфтой d =45.
 
Решение
1. Подбор муфты.
[image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image028.gif] Привод к центробежному насосу характеризуется значительными колебаниями передаваемой нагрузки и максимальный момент может доходить до 2Тн (Тнноминальный вращающий момент), причем эти колебания нагрузки могут носить импульсивный характер и сопровождаться возникновением больших динамических сил. Привод состоит из агрегатов (двигатель, редуктор, исполнительный механизм), валы, которых соединяются с помощью муфт. Учитывая упругие деформации рамы машины, валов, корпусов агрегатов могут быть взаимные смещения осей валов (радиальные, угловые) и, следовательно, возникает потребность в использовании муфт, обладающих компенсирующими свойствами. Из этих соображений для соединения валов редуктора и центробежного насоса используем упругую муфту с торообразным упругим элементом (рис.2.1) Эти муфты отличаются высокими компенсационными свойствами, способностью уменьшать динамические нагрузки, благодаря малой крутильной жесткости и высокой демпфирующей способности.
Муфта упругая с торообразной оболочкой имеет компенсирующие способности, предусмотренные ГОСТ 20884-82 в пределах: допускаемые радиальные смещения осей валов Dr = 1…5мм; допускаемые угловые смещения осей валов [image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image030.gif] =20…60 в зависимости от типо-размера муфты. Точные данные приведены в таблице 4.
К недостаткам муфт относятся: большие диаметральные размеры; появление осевых нагрузок на опоры валов, вызываемых центробежными силами. Для того чтобы частично уменьшить влияние недостатков ограничивают частоту муфт.
На упругие муфты с торообразной выпуклой оболочкой существует стандарт ГОСТ 20884 – 82, пользуясь которым мы можем подобрать типо-размер муфты, подбор производится по номинальному вращающему моменту и диаметру соединяемых валов.
Номинальный вращающий момент:
[image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image032.gif]
Выбираем муфту 500-45-1У (рис.2.1)
Параметры и размеры муфты (табл.3.33)[1]
d = 45мм ; D = 280 мм; L = 270мм; l = 84мм.
Допускаемая угловая скорость w =26 1/сек.
Номинальный вращающий момент Т = 500 Н.м.
Максимальный вращающий момент при кратковременной перегрузке
[Т]max = 1600 Нм; Dı = 0,75D = 0,75·280 = 210 мм.
δ =0,05D = 0,05·280 =14 мм.
Максимальный вращающий момент, передаваемый муфтой, лимитируется моментом потери устойчивости оболочки, либо моментом сил трения в узле ее крепления. Конструкция муфты показана на фигуре II.
2 Расчет прочности (работоспособности) упругого элемента муфты.
2.1. Расчет прочности и работоспособности проводится по расчетному вращающему моменту.
Тр = Т· Кр = 382 · 1,8= 687,4 Нм < [Т]max
где: Кр – динамический коэффициент нагрузки, зависящий от типа двигателя и машины выбирается по таблице 1. Кр = 1,25….2,0.
Запас по устойчивости упругой оболочки:
[image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image034.gif] .
По рекомендациям [1] [S]= 2,3….3,5.
Запас устойчивости достаточен, следовательно, работоспособность обеспечивается.
2.2. При передаче момента в оболочке возникают касательные напряжения сдвига. Наибольшее значение они достигают в кольцевом сечении диаметром Dı
[image: https://konspekta.net/stydopediaru/baza2/401048042355.files/image036.gif]
[τ]С − допускаемое касательное напряжение. Для резиновых оболочек, армированных нитями корда [τ]С =0,7…0,75 МПа. [4]
Условие прочности соблюдается. 
2.Вопросы для закрепления теоретического материала:
1. Назовите основные параметры муфт 
2.Как произвести расчет муфт
По результатам работы сформулировать выводы.
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1.Эрдеди А. А. Теоретическая механика. Сопротивление материалов [Текст]: учебное пособие для СПО/А. А. Эрдеди.-М.:ИЦ Академия,2015.-528с.
Дополнительная литература
Ахметзянов М.Х..  Техническая механика (Сопротивление материалов) [электронный ресурс]: учебник для СПО [Текст]/М.Х.Ахметзянов. – М.: Издательство Юрайт, 2017.- 300с. (электронный ресурс)
https://www.biblio-online.ru/viewer/82CB3003-1D5E-4D4B-8C9A-3891928E757C#page/2
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