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ПРЕДИСЛОВИЕ

Учебное пособие написано по программе курса „Ме
ханизмы приборных и вычислительных систем" для студентов 
специальности „Автоматизированные системы управления".

Специалист, работающий в области АСУ и ЭВМ, должен 
быть знаком с принципами и особенностями работы приборов, 
механизмов вычислительных систем и принципами проектирова
ния их элементов. Основная задача курса — дать знания необ
ходимых инженеру основ теории механизмов и методов расчета 
и конструирования их деталей и узлов.

Общие вопросы расчета и конструирования механических 
устройств и их деталей рассматриваются в курсах „Детали ма
шин", „Детали точных механизмов", „Допуски и технические 
измерения", базой изучения которых служат курсы „Теоретиче
ская механика", „Сопротивление материалов" и „Материалове
дение". Сведения из них, необходимые для расчета и конструи
рования механических устройств, изучаются в одном курсе 
„Механизмы приборных и вычислительных систем". Базой изу
чения этого курса являются только курсы математики и физики, 
по которым студент еще не имеет достаточной подготовки ко 
времени прохождения курса.

Потребность написания данной книги возникает из необходи
мости привести в соответствие с программой курса совокупность 
сведений из различных общеинженерных курсов и изложить ее 
по единой методике с учетом математической подготовки сту
дентов. Изложению материала в учебном пособии предшествует 
краткий обзор механизмов, применяемых в приборах и пери
ферийных устройствах ЭВМ. В дополнение материала программы 
в учебном пособии изложены те разделы теоретической меха
ники, которые необходимы для изложения материала програм
мы, но недостаточно освещаются в курсе физики. В книгу так
же введена глава, в которой излагаются понятия о надежности.

Динамика механизмов излагается в конце книги, что по 
времени совпадает с изучением соответствующих разделов ма
тематики и дает возможность студентам раньше начать работу 
над курсовым проектом.

Книга может быть использована в качестве учебного пособия 
также по курсам „Прикладная механика", „Механизмы приборов" 
и другим близким по содержанию курсам.

Автор выражает благодарность рецензентам рукописи — кол
лективам кафедры „Детали машин" ВЗПИ и кафедры „Детали 
машин и ТММ" МАДИ, а также коллективам кафедр „Детали 
машин" и „ТММ" МАИ, сделавшим ценные замечания при ре
цензировании рукописи.

Отзывы и пожелания следует направлять в издательство 
„Высшая школа" по адресу: 101430, Москва, ГСП-4, Неглинная 
ул., д. 29/14.

Автор



ВВЕДЕНИЕ

Автоматизация производства в условиях научно-техни
ческой революции является определяющим направлением техни
ческого прогресса. Современное производство предполагает 
использование во всех отраслях народного хозяйства большого 
количества всевозможных приборов и электронно-вычислитель
ных машин (ЭВМ). Значительную часть этих устройств состав
ляют механические узлы.

М а ш и н о й называется устройство, выполняющее м еханич е 
ские движ ения  для преобразования энергии, материалов и ин
формации с целью облегчения физического и умственного труда 
человека. Здесь иод материалами подразумевают обрабатывае
мые предметы, перемещаемые грузы и другие объекты труда.

В зависимости от выполняемых машиной функций их можно 
разделить на следующие группы.

Энергетические машины, к которым относят машины-двига
тели, преобразующие различного вида энергию в механическую 
работу (электродвигатели, двигатели внутреннего сгорания 
и т. д.); машины-преобразователи, преобразующие механическую 
энергию в другие виды энергии (электрические генераторы, 
компрессоры и т. д.).

Технологические машины, предназначенные для выполнения 
производственных процессов, в ходе которых изменяются фор
ма, свойства, положение объектов груда (прессы, металлообра
батывающие станки, сельскохозяйственные машины и т. д.).

Транспортные машины, которые используют для перемеще
ния различных материалов и грузов (подъемные краны, лифты, 
транспортеры, автомобили и т. д.).

Конт рольно-управляю щ ие машины, применяемые для конт
роля, регулирования и управления работой оборудования, обес
печивающего выполнение технологического процесса. Эти ма
шины могут вести технологический процесс в наиболее выгодном 
режиме или по заданной программе (вычислительные, а также 
кибернетические машины, которые способны заменять некоторые 
функции человека).

Машина, в которой все преобразования энергии, материалов 
и информации выполняются без непосредственного участия че
ловека, называется м а ш и н о й - а в т о м а т о м .  Совокупность 
машин-автоматов, соединенных между собой автоматическими 
транспортными устройствами, предназначенная для выполнения 
определенного технологического процесса, образует а в т о м а 
т и ч е с к у ю  л и н и  ю.

П р и б о р а м и  называютТустройства для измерения, контро
ля, регистрации, регулирования, управления и других операций. 
По назначению приборы можно разделить на измерительные, 
контрольные, регулирующие, управляющие. Имеются также 
приборы, не входящие в перечисленные группы и предназна
ченные, например, для научных исследований.
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М Е Х А Н И К А  И О С Н О В Ы  Т Е О Р И И  М Е Х А Н И З М О В

ГЛАВА 1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ О М ЕХАНИЗМ АХ МАШИН,  
ПРИБОРОВ, ПЕРИФЕРИЙНЫХ УСТРОЙСТВ ЭВМ

§ 1.1. Назначение, основные виды 
и краткий обзор механизмов

М е х а н и з м о м  называется система тел, предназначен
ная для преобразования движения одного или  н е с к о л ь к и х  
т ел в требуемые Овижения других  т е л .  Если в преобразова
нии движения кроме твердых тел участвуют жидкие или газо 
образные тела, то механизм называется соответственно гидрав
лическим  или пневматическим. Механизмы входят в состав 
большинства машин и приборов. Часть механизма, представляю
щая физическое т ело  (твердое, жидкое), движущееся к а к  одно  
целое, называется з в е н о м .  Звено может быть отдельной 
деталью или совокупностью нескольких жестко соединенных 
между собой деталей.

Все механизмы машин, приборов и вычислительных систем 
выполняют следующие задачи: 1 ) передать механическое пе ре 
мещение от источника движения к местам и деталям, где оно 
реализуется; 2 ) передать и преобразовать силы и моменты сил 
от источника движения в конечные пункты для выполнения 
механических операции; 3) произвести изменение скоростей 
и перемещений; 4) выполнить функциональные преобразования 
механического движения, т. е. произвести преобразование д в и 
жения тела, происходящего по одному закону, в движение  
другого тела, происходящего по другому заданному закону.

Длительная практика построения механизмов привела к тому,  
что были созданы простейшие механизмы, которые можно 
подразделить на следующие виды: рычажные и кулачковые 
механизмы, зубчатые и червячные передачи, механизмы преры- 
зистого движения, фрикционные передачи, винтовые механизмы, 
передачи с гибкими связями, механизмы с электрическими, г и д 
равлическими и пневматическими устройствами. Такое р а зд ел е 
ние может быть названо практической классиф икацией . Она 
учитывает функциональное назначение механизмов, их конструк
тивные особенности и кинематические свойства.

Для первоначального ознакомления рассмотрим подробнее 
некоторые из этих механизмов [3].

Рычажные механизмы. Кривошипно-ползунный механизм 
(рис. 1 . 1 ) преобразует вращательное движение кривошипа 2  
в возвратно-поступательное движение ползуна 4, движущегося
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в неподвижных направляющих /, или, наоборот, возвратно
поступательное движение ползуна во вращательное движение 
кривошипа. Звено 3, соединяющее кривошип с ползуном и со
вершающее сложное движение в плоскости, называется шатуном.

На рис. 1.2 показан механизм, называемый шарнирным четы- 
рехзвенником. Все его звенья — кривошип /, шатун 2, коромысло
3  — соединены между собой шарнирно, т. е. образуют соедине
ния, допускающие только вращательные движения.

Этот механизм преобразует вращательное движение криво
шипа в качателыюе движение коромысла, если длины звеньев 
удовлетворяют условию: А В В С  <  A D -\-  CD.

На рис. 1.3 показан шестизвенный кулисный механизм, кото
рый преобразует вращательное движение кривошипа 2 в воз
вратно-поступательное движение ползуна 3. Звено /, совершаю
щее качательное движение вокруг оси С, называется кулисой.

В технике применяются разнообразные рычажные механизмы, 
состоящие из различного числа звеньев и предназначенные 
преобразовывать движение одного звена (обычно кривошипа) 
в плоское или пространственное движение других звеньев, 
выполняющих определенные функции в машинах и приборах.
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Кулачковые механизмы. Кулачковый механизм с вращаю
щимся кулачком показан на рис. 1.4. В его состав входят 
неподвижное звено — стойка / и три подвижных звена. Звено 2  
называется кулачком. К го профиль представляет собой некото 
рую замкнутую кривую. Звено 4, совершающее качательиое 
движение, называется штангой. С целью уменьшения потерь 
на трепне штанга обычно снабжается цилиндрическим роликом 
3. Этот кулачковым механизм преобразует вращательное д в и 
жение кулачка в качательиое движение штанги. Постоянный 
контакт ролика к кулачка осуществляется с помощью п р у ж и 
ны 5.

В технике применяются и более сложные плоские и прост
ранственные кулачковые механизмы, которые часто работают 
в сочетании с рычажными и другими механизмами.

Зубчатые механизмы. В машинах и приборах передача вра 
щения между осями часто производится с помощью зубчатой 
передачи. Передача движения осуществляется путем воздейст
вия друг на друга зубьев, расположенных на поверхности тел 
вращения различной формы, например конусов или цилиндров. 
Эти тела с расположенными на них зубьями называются з у б 
ч а т ы  м и к о л е с а м  и.

Простейшая цилиндрическая зубчатая передача с внешним 
зацеплением показана на рис. 1.5. Механизм преобразует в р а 
щательное движение одного колеса / во вращательное движение  
другого колеса 2  с другой частотой вращения и моментом. 
Передачи с внешним зубчатым зацеплением передают вращение 
с изменением направления вращения.

В технике часто встречаются зубчатые передачи, !у которых • 
оси некоторых колес перемещаются. Па рис. .1.6 показан такой 
механизм, называемый п л а н е т а р н ы м .  Ось колеса 3, с о е д и 
ненная водилом 2 с осью колеса /, совершает вращательное 
движение. Колесо 3  в этом случае называется сателлитом, 
а колесо /  — центральным колесом.
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Существуют зубчатые передачи, осуществляющие передачу 
вращения между пересекающимися и перекрещивающимися 
осями (пространственные зубчатые механизмы). Так, на рис. 1.7 
показан механизм с коническими зубчатыми колесами 1 и 2, 
осуществляющий передачу вращения между осями, пересекаю
щимися под углом а. На рис. 1.8 показана зубчатая передача 
с винтовыми колесами, оси которых перекрещиваются.

Механизмы прерывистого движения. Для преобразования 
непрерывного вращательного движения в прерывистое враща
тельное или поступательное движение, т. е. в движение с оста
новками, в технике применяют различные механизмы преры
вистого движения.

В качестве примера на рис. 1.9 показан мальтийский меха
низм. Кривошип / ,  который несет на себе ролик 2, вращается 
непрерывно. При каждом обороте звена /  ролик входит в паз 
звена 3 и поворачивает его на 90°, после чего в течение 3 4 
оборота кривошипа звено 3  неподвижно. Число пазов в звене 
может быть различным, но не меньше трех.

Другим примером может служить показанный на рис. 1.10 
механизм шарнирного четырехзвенника, приводящего в движе
ние храповое колесо 4 посредством собачки 3, сидящей на 
коромысле 2. При ходе коромысла справа налево (по рисунку) 
собачка 3  упирается в зуб храпового колеса и поворачивает его 
на некоторый угол.  При обратном ходе коромысла собачка 5 
на стойке /  препятствует вращению храпового колеса.

Фрикционные механизмы и вариаторы.  В них для передачи 
движения используют силы трения. На рис. 1.11 показана фрик
ционная передача с круглыми цилиндрическими колесами. Пере
дача движения осуществляется от колеса 3  к колесу 4 силой 
трения, возникающей между соприкасающимися поверхностями 
колес за счет прижатия одного колеса к другому пружиной 2, 
установленной в корпусе /.

Фрикционные механизмы, позволяющие плавно изменять 
угловую скорость ведомого звена при постоянной угловой ско-

Рис. 1.9 Рис. 1.10
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ростп ведущего звена, называются фрикционными в а р и а т о 
р а м и .  На рис. 1.12 показан лобовой фрикционный вариатор. 
К ролику 2 прижат диск 3. При постоянной угловой скорости 
вала 1, перемещая ролик 2 вдоль его оси, можно изменять у г 
ловую скорость вала 4.

Винтовые механизмы. Винтовыми механизмами называются 
такие, в которых вращательное движение с постоянной частотой 
вращения преобразуется в прямолинейное поступательное дви
жение с постоянной скоростью. На рис. 1.13 показан механизм, 
имеющий пару винт — гайка. При вращении винта / гайка 2  
поступательно перемещается в направляющих.

Механизмы с гибкими звеньями. В этих механизмах в ка 
честве промежуточных звеньев используют ремни, ленты, тросы, 
канаты, цепи. Механизмы с гибкими звеньями применяются для 
передачи вращения между валами при больших межосевых 
расстояниях и для преобразования вращательного движения

Рис. 1.13 Рис. 1.14

в поступательное и наоборот. Передача состоит из двух колес 
(шкивов, барабанов или звездочек) п охватывающей их гибкой 
связи. Сцепление гибкой связи с колесами может осуществлять
ся за счет трения (плоско-, клиноременные и другие передачи) 
или зацепления (цепные, зубчато-ременные передачи). На рис. 
1.14 показан пример плоскоременной передачи.

Механизмы с электрическими устройствами.  Во многих 
приборных механизмах для быстрого включения пли выключе
ния, а также для осуществления прерывистого движения звень
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ев в качестве элементов механизма используют электрические 
устройства. В большинстве случаев — это электромагнит (рис. 
1.15). При включении электромагнита / рычаг 3, служащий

якорем, притягивается к нему, пово
рачиваясь вокруг неподвижной оси
2, и посредством собачки 5 передви
гает звено 7. Упор 6 делает невоз
можным передвижение звена 7 более 
чем на размер одного зуба. При 
выключении электромагнита пружина
4 возвращает механизм в первона
чальное состояние. Подобный рычаж
но-храповой механизм с электромаг
нитным приводом применяется в те
лефонных станциях.

§ 1.2. Примеры механизмов приборных 
и вычислительных систем

В качестве примера рассмотрим лентопротяжный ме
ханизм (рис. 1.16) прибора -самопишущего гальванометра типа 
ВФСМ (вторичный прибор, самопишущий, малогабаритный с фер- 
родинамическим преобразователем), предназначенного для авто
матической записи показаний гальванометра на бумажной ленте.
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Показания гальванометра фиксируются периодически в виде точек при на
жатии печатающей дужки N на перемещающуюся ленту 7, покрытую краской. 
Лента имеет несколько цветных дорожек, что позволяет фиксировать показа
ния нескольких датчиков на одной бумажной ленте 3. Бумажная лента дви
жется при вращении барабана 10, закрепленного на валу / / .  Нал II  приводится 
во вращение от электродвигателя /  через зубчатую  передачу п корпусе 2, 
мальтийский механизм 16 и зубчатую передачу 12. П одъем  и опускание печа
тающей дужки Я производятся с помощью кулачка 4 на валу 19 при каждом  
повороте кривошипа мальтийского механизма. В момент опускания дужки N 
стрелка о гальванометра прижимает красящую ленту 7 к бумажной ленте 3. 
Стрелка ■/ связана с подвижной системой в  гальванометра. Смена цветной 
дорожки красящей ленты 7 производится с помощью кулачка 15, закреплен
ного на валу 14, и рычага 9. Перемещение рычага 9  смены ленты согласовано  
с показаниями гальванометра с помощью переключателя 13  электрических ц е 
пей датчиков. Номер измеряемой величины указывается на вращающейся с по
мощью конической зубчатой передачи 17 шкале 18. Последовательная запись  
всех измеряемых величин осуществляется за каждый оборот  креста мальтий
ского механизма.

В состав прибора входят двигатель и ряд типовых механиз
мов зубчатый механизм редуктора, кулачково-рычажные ме
ханизмы, мальтийский механизм, цилиндрическая зубчатая пере
дача и коническая зубчатая передача. Осп и валы деталей 
вращаются в подшипниках, вмонтированных в корпус прибора.

Электронно-вычислительные машины (ЭВМ) работают в соче
тании с внешними (пери
ферийными ) устройствами, 
служащими для подготовки 
ввода и вывода информа
ции. Схема связи ЭВМ с 
периферийными устройства' 
ми показана на рис. 1.17.

Устройства ввода пред
назначены для приведения 
исходных данных в форму, 
приемлемую для обработки 
ее в ЭВМ. Например, кон
станты, начальные условия, 
таблицы функций, коман
ды, условные числа и т. п. 
вводят в машину в коди
рованном виде с помощью 
перфоленты, перфокарт, 
магнитной ленты и др.

Работа входных устройств 
требует участия оператора, 
и они обладают быстродей
ствием в тысячи раз мень
шим, чем сама ЭВМ. Поэтому устройства ввода строятся как 
самостоятельные группы механизмов, работающих независимо 
от ЭВМ. Связь между машиной и входным устройством только 
документальная.

Выводные устройства служат для преобразования результатов

Вводные устройства

Рис. 1.17
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вычислений в форму, удобную для человека. Они бывают: пе
чатающие, перфорирующие, для магнитной записи. Все они по
зволяют хранить полученную информацию.

Работы по совершенствованию устройств ввода и вывода 
(УВВ) ведутся в двух направлениях: разработка новых более 
быстродействующих моделей ,УВВ па основе известных принци
пов; изыскание новых принципов ввода и вывода информации, 
при которых осуществляется прямая оперативная связь человека 
с ЭВМ.

Рассмотрим, например, кинематическую схему привода циф
рового печатающего устройства (ЦПУ) (рис. 1.18) с технической 
скоростью печати 30 знаков в секунду.

Рис. 1.18

От электрод пи га тел я /  е помощью зубчато-ременной передачи 2  приво
дится во вращение главный вал .V, на котором жестко посажен барабан 4 
с нанесенными на нем выпуклыми знаками (цифры от 0  до 9 и :шаки „ +  “ 
и

С помощью цилиндрической зубчатой передачи .7 сообщается вращение  
винту 6, который передвигает каретку К) с печатающим молоточком (на схеме  
не показан) вдоль направляющей / /  Работа механизма основана на принципе 
так называемой „печати на лету". К момент, когда печатающий молоточек на
ходится против нуж ного  знака на барабане, в катушку электромагнита, управ
ляющего молоточком, подается сигнал, и молоточек ударяет по барабану. Так 
как между молоточком н барабаном помещены бумажная и красящая ленты, 
то на бумаге получается отпечаток соответствующего знака. Синхронизация 
печати осуществляется синхрогенератором 14.

После того как каретка 10 заняла крайнее левое положение, электромагнит 
поворачивает рычаг 12, выводя его из зацепления с винтом (>. Пружина  
возвращает каретку в исходное положение (обратный ход), рычаг 12 зацепля
ется с винтом в,  н начинается новый цикл. Для того чтобы избежать удара 
в конце обратного хода, применен центробежный тормоз. Он приводится во 
вращение с помощью зубчатого колеса N, двигающегося вместе с кареткой по  
неподвижной зубчатой рейке 7.
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Перемещение бумажной ленты осуществляется храповым механизмом (на 
схеме не показан) от зубчатого колеса 14 во время обратного хода каретки.  
Красящая лента перематывается с катушки 16 на катуш ку 23, которая приво
дится по вращение с помощью конической 17, цилиндрической 18 и двух вин
товых 13, /7  зубчатых передач.

Ведущее колесо передачи 18 связано с валом 19 посредством электро
магнитной муфты 20,  включенной только во время обратного хода каретки 10.

Реверс красящей ленты осуществляется по сигналу следящего электро
механического устройства. При этом траверса 24 смещается (в направлении  
стрелки на рисунке) вместе с катушками 16 и 22  и ведомыми коническими  
колесами, в результате чего колесо 17 входит в зацепление с соответствующим  
колесом па валу 2!\  колеса передачи 22  выходят из зацепления, и ведущ ей  

\ становится катушка 16.

На рис. 1.19 показана кинематическая схема перфоратора 
ПР-80, который предназначен для кодирования перфокарт (про
бивки в них кодовых отверстий), контроля перфорации и сор
тировки карт. Производительность — 120 стандартных перфокарт 
в минуту.

Рис. 119

Двигатель /  посредством клиноременной передачи 2  и системы зубчатых 
колес 3, 4 и Л вращает вал кулачка 6 механизма подачи карт в систему про
бивки. Перфорация осуществляется с помощью эксцентрикового вала 7, при
водящего в движение ударную планку 8. Последняя совершает возвратно
поступательное движение и ударяет по пуансонам (на схем е не показаны), 
пробивающим отверстие в перфокарте. Пуансоны подводятся под ударную  
планку электромагнитами, получающими сигналы от управляющей системы.

Передвижение перфокарт производится двумя парами роликов !>, получа
ющих вращение от вала зубчатого колеса 3  посредством мальтийской передачи  
14 и зубчатых передач 10, 13. Остановка перфокарты в момент пробивки о т 
верстий осуществляется благодаря мальтийскому механизму 14.
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Информация, закодированная на перфокарте, считывается с помощью кон
тактных валиков 12  и щеток / / ,  когда карта перемещается между валиком 
и щеткой. Если в определенном месте карты имеется отверстие, то соответ
ствующая ему щетка через контактный валик замыкает электрическую цепь, 
и ЭВМ воспринимает определенный импульс.

Из рассмотренных примеров видно, что в состав периферий
ных устройств обычно входят двигатели, механизмы зубчатых 
и ременных передач,  рычажные, храповые, кулачковые и маль
тийские механизмы, а также электромагнитные устройства, муф
ты и т. д., расчет и проектирование которых будут рассмотрены 
далее.

§ 1.3. Особенности проектирования механизмов 
приборных и вычислительных систем

Каждая машина или прибор состоит из трех основных 
частей. В машине — это двигатель, передаточный механизм, 
исполнительный орган; в приборе — измерительный преобразова
тель (датчик), передаточный механизм и регистрирующее уст
ройство.

П е р е д а т о ч н ы й  м е х а н и з м  преобразует вид движения, 
изменяет значение и направление скорости исполнительного 
органа. В большинстве приборов реакция чувствительного эле
мента на изменение измеряемой величины, выражающееся в ма
лом механическом перемещении, с помощью передаточного 
механизма, увеличивающего это перемещение, передается на 
отсчетное устройство. Механизмы приборов и вычислительных 
систем наряду с общими для всех механизмов признаками име
ют ряд особенностей, ввиду чего методы их проектирования 
и расчета значительно отличаются от методов, применяемых 
в машиностроении.

При проектировании механизмов машин добиваются получе
ния высоких кпд, прочности, долговечности, производительности, 
экономичности, малых габаритов и массы, простоты и безопас
ности обслуживания, удобства сборки и разборки.

При проектировании механизмов приборов стремятся к до 
стижению высокой точности, стабильности показаний, экономич
ности, простоты сборки и разборки.

В машиностроении  основными являются расчеты кпд, 
расчеты на прочность, расчеты деформаций, износостойкости, 
долговечности. Размеры деталей механизмов в этом случае полу
чают расчетом по условиям прочности.

В приборостроении  нагрузки, действующие на детали ме
ханизмов, невелики,  поэтому механизмы называют малонагружен- 
ными. Размеры деталей при расчете на прочность оказываются 
слишком малыми. В этих случаях все размеры деталей, кроме 
зависящих от кинематических соотношений, подбирают из кон
структивных соображений. В случаях, когда механизмы доста
точно нагружены, размеры их деталей определяются при проч
ностных расчетах.
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В приборных механизмах главным фактором является т о ч 
ность выполнения ими кинематических функций. Отсюда в ы те 
кают предъявляемые к ним требования повышенной жесткости 
и виброустойчивости. Повышение быстродействия механизмов 
вызывает увеличение динамических нагрузок, которые т а к ж е  
учитываются при расчетах. Наличие зазоров в сочленениях зв е н ь 
ев, деформации звеньев от нагрузок влияют на работу механиз
мов и ставят определенные ограничения но скорости, точности 
и величинам передаваемых нагрузок.

Малая масса деталей приборов в малонагруженных механиз
мах позволяет применять контактирование деталей но линиям 
и точкам, что может обеспечить высокую кинематическую т о ч 
ность движения одной детали относительно другой.

ГЛАВА 2. СТРУКТУРА М ЕХАНИЗМОВ  

§ 2.1. Звенья и кинематические пары

Изучение структуры механизмов включает в себя рас
смотрение следующих вопросов: из каких элементов состоят 
механизмы, по каким законам они образуются, что определяет 
характер относительного движения звеньев л чем определяется 
подвижность механизма.

Элементами механизма являются звенья и кинематические 
пары. З в е н ь я м и  механизма называют тела, входящие в состав 
механизма. Определенность движения звеньев механизма обес
печивается тем, что эти звенья соединены между собой посред
ством кинематических пар. К и н е м а т и ч е с к о й  п а р о й  назы
вается соединение двух соприкасающихся звеньев, допускающее 
их относительное движение.

Поверхности, линии или точки, по которым происходит 
соприкосновение звеньев кинематической пары, называются э л е 
м е н т а м и  к о н т а к т а  з в е н ь е в ,  образующих кинематическую 
пару. Характер относительного движения звеньев кинематиче
ской пары зависит от формы элементов контакта звеньев, по 
этому строение кинематических пар в основном определяет 
закон передачи движения. Движение звеньев механизма всегда 
связано с затратой механической работы, основными параметрами 
которой являются перемещение и сила. Поэтому для любого 
механизма важны как закон передачи перемещений  от одного 
звена к другому, так и закон передачи сил.

Сначала выясним общие свойства кинематических пар без 
влияния зазоров в них на относительное движение звеньев. 
Кинематические пары можно классифицировать по трем приз
накам.

1. По числу связей, накладываемых на относительное д ви 
жение звеньев, кинематические пары делятся на пять классов. 
Как известно из механики, свободное в пространстве тело имеет



шесть степеней свободы, или шесть независимых движений: три 
движения вдоль координатных осей и три вращения вокруг 
этих осей. При вхождении звена в кинематическую пару часть 
этих движений теряется, т. е. на тело накладываются условия 
связи с другим звеном. Число условий связи, отнимающих 
у звена независимые движения, может быть не более пяти. 
При числе связей более пяти два звена соединяются жестко 
и не образуют кинематической нары.

Кинематической парой I класса — пятиподвижной парой — 
называют пару, накладывающую одно условие связи, например 
шар на плоскости. Кинематической парой II класса — четырех
подвижной парой называют пару, накладывающую два условия 
связи, например цилиндр на плоскости, и т. д.

В плоских механизмах число независимых движений звена 
равно трем, следовательно, число классов пар может быть 
только два, поэтому в плоских механизмах могут быть лишь 
пары IV и V классов. Классификацией кинематических пар по 
условиям связей широко пользуются при решении задач струк
турного и кинематического исследования механизмов, а также 
при силовом расчете механизмов.

Кинематические мары обладают определенной способностью 
передавать усилия. Воздействие одного звена на другое в ки
нематической паре осуществляется посредством их силового 
взаимодействия, так что наложение условия связи на звено, 
отнимающего свободу его перемещения в определенном направ
лении, подразумевает противодействие этому перемещению оп
ределенной силой или моментом. Поэтому каждому условию 
связи соответствует определенная реактивная сила или момент, 
который передается от одного звена к другому с помощью 
кинематической пары. Следовательно, число независимых реак
тивных сил и моментов, передаваемых кинематической парой, 
всегда равно числу условий связи. Классификация кинематиче
ских пар по классам приведена в табл. 2 . 1 .

2. По характеру  относительного движения кинематические 
пары делятся на п л о с к и е  и п р о с т р а н с т в е н н ы е .  К плоским 
парам относятся пары V класса, а также пары IV класса, 
у которых соприкосновение элементов пар происходит по обра
зующим цилиндров, например касание двух зубьев зубчатых 
колес, или в точке, например дисковый кулачок и толкатель 
со сферическим окончанием. Во всех этих случаях одно звено 
совершает плоское движение относительно другого. Остальные 
кинематические пары пространственные.

3. По характеру  соприкосновения элементов пары разде
ляются на высшие и низшие. Н и з ш и м и  называются такие пары, 
у которых требуемое относительное движение звеньев может 
быть получено постоянным соприкосновением элементов пары 
по поверхности, например поступательная, вращательная, вин
товая, шаровая пары. Низшие пары обладают свойством обрати
мости движения, т. е. форма траекторий точек звеньев в отно-
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сительном движении не зависит от того, какое из двух звеньев 
принимается за неподвижное. В поступательной паре, например, 
движение одного звена в любом случае будет поступательным 
относительно другого закрепленного звена. То же касается вин
товой и вращательной кинематических пар, но форма траекторий 
относительного движения другая.

В ы с ш и м и  называются такие пары, в которых требуемое 
относительное движение может быть получено только соприкос
новением элементов пары по ли н и я м  или в т о ч к а х ,  например 
шар на плоскости, цилиндр на плоскости, соприкосновение 
зубьев зубчатых колес н т. д. Высшие пары свойством обрати
мости не обладают. Рассматривая пару цилиндр — плоскость, 
устанавливаем, что точки цилиндра при качении его по непо
движной плоскости описывают траектории — циклоиды, а при 
обкатывании плоскости по неподвижному цилиндру точки плос
кости описывают траектории — эвольвенты. Таким образом, 
в высших парах формы траекторий точек звеньев будут различ
ными в зависимости от того, какое звено считать неподвижным.

Соприкосновение элементов кинематических пар или их за
мыкание может обеспечиваться различно. В технике чаще встре
чаются пары с г е о м е т р и ч е с к и м  з а м ы к а н и е м ,  когда 
разъединяться элементам пары не позволяет конструкция самой 
пары. Встречаются также кинематические пары с с и л о в ы м  
з а м ы к а н и е м ,  т. е. замыканием с помощью силы упругости 
пружины или веса звена.

Достоинством низших пар является их большая, чем у выс
ших пар, нагрузочная способность, так как передаваемые парой 
усилия распределяются на большую площадь контакта. В ма
шиностроении при передаче больших нагрузок стараются исполь
зовать механизмы с низшими парами.

В приборостроении благодаря малым нагрузкам чаще приме
няют механизмы с высшими парами, так как в них меньше 
потери на трение, и, кроме того, применение высших пар поз
воляет делать конструкцию более компактной и получать более 
разнообразные траектории и законы движения звеньев.

Конструктивно поступательная и вращательная пары могут 
быть оформлены различным образом. Так, например, поступа
тельная пара (рис. 2 .1 ) может быть в виде плоского (а), клин
чатого (о) или цилиндрического (в) ползуна.

Например, в приборах с малыми нагрузками элементы посту
пательной пары могут соприкасаться по отдельным линиям 
(рис. 2 . 1 , г), однако это не высшая пара, так как то же относи
тельное движение звеньев может быть получено соприкоснове
нием элементов по поверхности. Для уменьшения трения в пос
тупательной паре вводят тела качения в виде шариков или 
роликов (рис. 2 . 1 , 0*). Такая конструкция представляет собой 
соединение, эквивалентное кинематической паре. Независимо от 
конструктивного выполнения поступательной пары образующие
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ее звенья совершают прямолинейное поступательное относитель
ное движение.

Во вращательных кинематических парах относительное дви
жение точек звеньев происходит по окружностям. Это' может 
быть пара скольжения — низшая пара (рис. 2 ,2 , а) и пара с телами 
качения в виде шариков или роликов, движение которых не 
влияет на относительное движение звеньев кинематической пары 
(рис. 2 .2 , б).

‘Ы  * г а

«}

d
6)

о т

р .

Рис. 2.1 Рис. 2.2

Для упрощения выполнения и чтения схем механизмов на 
чертежах приняты условные изображения для кинематических 
пар и звеньев механизмов (см. табл. 2 . 1 ).

Условные изображения звеньев механизмов показаны на 
рис. 2.3. На рис. ‘2.3,<i,6 даны условные обозначения звеньев, 
входящих в две кинематические пары; на рис. 2.3, б д — звенья, 
входящие в три кинематические пары.

§ 2.2. Кинематическая цепь и механизм.
Структурная формула механизма

В теории механизмов под структурой механизмов по
нимают принципы строения механизмов. Изучение этих прин
ципов необходимо для кинематического и силового расчета 
механизмов. Предварительно следует ввести ряд понятий.

Система звеньев, соединенных с помощью кинематических 
пар, называется к и н е м а т и ч е с к о й  ц е п ь ю .  В качестве при
мера на рис. 2.4, а изображена схема цепи, в которой имеются 
звенья, входящие только в одну кинематическую пару п не 
образуют замкнутого контура. Такие цепи называют н е з а м к 
н у т ы м и .  На рис. 2.4, б показана цепь, все звенья которой 
входят не менее чем в две кинематические пары н образуют
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замкнутый контур (в общем случае контуров может быть б о л ь 
ше). Такие цепи называются з а м к н у т ы м и .  П о л ь з у я с ь  по
нятием кинематической цепи, дадим определение механизма, 
эквивалентное данному ранее.

М е х а н и з м о м  называется кинем ат ическая  цепь, в кот орой  
при заданном движении одного и л и  нескольких  звеньев о т н о 
сительно любого из них  все остальные звенья движ ут ся  
определенным образом.

Неподвижное звено, относительно которого рассматривается 
движение, называют с т о й к о й .  Звеньям, которым сообщается 
движение, преобразуемое 
механизмом в требуемое 
движение других звеньев, 
называют в х о д и ы м и или 
в е д у щ и м и  звеньями, а 
остальные звенья называют 
в е д о м ы м и .  Число веду
щих звеньев соответству- Рис. 2.4 
ет подвижности механизма.
Так, механизм с одним входным звеном будет механизмом с о д 
ной степенью свободы, или с одной подвижностью. В ы х о д  и ы м 
звеном называется звено, совершающее движение, для выпол
нения которого предназначен механизм.

Все механизмы и кинематические цепи делятся на плоские 
и пространственные. П л о с к и м и  называются такие механизмы, 
все точки звеньев которых движутся в параллельных плоскос
тях. Остальные механизмы - п р о с т р а н с т в е н н ы е .

Рассмотрим плоский механизм, имеющий п подвижных звень
ев. В плоском механизме каждое звено имеет три степени 
свободы. Следовательно, число степеней свободы у п звеньев 
равно 3п. В плоском механизме могут быть только кинемати
ческие пары V и IV классов (см. § 2.1), при этом пары V класса 
накладывают два условия связи и являются низшими парами; 
число их обозначим р.,. Пары IV класса накладывают одно 
условие связи, они являются высшими парами; их число обо
значим р А.

Число степенен свободы (независимых движений) механизма 
показывает скольким звеньям нужно задать движение, чтобы 
движение остальных звеньев было вполне определенным. Для  
определения числа степеней свободы W  механизма надо из 
числа 3п вычесть связи, накладываемые кинематическими па
рами:

W Зп 2р:, — Р\. (2.1)
Эта формула называется структурной формулой плоского ме
ханизма или формулой Чебышева. В общем случае для прост
ранственного механизма структурная формула имеет вид

W  - (5п Брь Ар, 3р.у  2р . Ри (2.2)
где индексы обозначают класс кинематической пары.
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В структурных формулах (2.1) и (2.2) учтены степени сво
боды звеньев и те условия связи, которые активно влияют на 
характер движения звеньев механизмов. Другими словами, для 
осуществления определенных движении всех звеньев механизма 
необходимо некоторое минимальное число звеньев и кинемати
ческих пар.

Степени свободы отдельных звеньев, не оказывающие влия
ния на характер движения механизма в целом, называются 
м е с т н ы м и  с т е п е н я м и  с в о б о д ы .

Рассмотрим, например, схему кулачкового 
механизма, показанную на рис. 2 5. Здесь  
число подвижных звеньев: п 3; р ;, — 3, 

I. Этот механизм имеет число степеней 
свободы U" 3 ■ 3 — 2 • 3 — 1 — 2. Это вра
щение кулачка /  и вращение ролика 2. Если 
ролик поворачивать вокруг его оси, то это не 
повлечет на собой изменения положения д р у 
гих звеньев. Это вращение является местной 
степенью свободы. Если отпять эту степень 
свободы, соединим жестко ролик со штангой 

то общее число степеней свободы механиз
ма не изменится.

Местные степени свободы вводят в механизмы для улучше
ния условий работы их звеньев, например для уменьшения 
трения в кинематических парах.

Иногда при конструировании механизма возникает необходи
мость ввести в механизм звенья или связи, которые не влияют 
на их кинематику, например чтобы придать механизму требуе
мую жесткость или распределить силу на несколько элементов. 
Такие связи называются п а с с и в н ы м и .

В механизме, показанном на рис. 2.6, а, размеры звеньев 
удовлетворяют условиям: A B  — F K — CD\ BF  =  АК: FC  =  KD. 
Точки В , F  и С движутся по окружностям с радиусом г — А В  =  
=  FK  =- CD.

Рис. 2.6

Звено FK  не влияет на движение механизма, но вносит 
и него пассивную связь и две пары V класса F  и К. Механизм 
без избыточных связей показан на рис. 2 .6 , С>.

Обнаружить наличие пассивных связей при детальном иссле
довании механизма нелегко, можно лишь отметить, что они
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получаются, например, в случае совпадения траектории точек 
присоединяемых звеньев и точек звеньев механизма без пассив
ных связей (как в примере на рис. 2 .6 ) или при наложении 
симметричных частей механизма одной на другую, или при 
параллельной работе звеньев или групп звеньев.

Существование пассивных связей в механизмах определяется 
не только наличием пассивных звеньев, но также видом приме
няемых кинематических пар и наличием в механизме повторяю
щихся кинематических пар.

Рассмотрим вал, установленный на двух опорах (рис. 2.7, а). 
Конструктивно его выполняют в виде двух кинематических пар, 
одна из которых (левая по рисунку) пара V класса, а другая 
пара IV класса. В этом случае подшипники можно изготавливать 
с невысокой точностью — вал самоустанавливается в подшип
никах

ГН 
Рис. 2.7

V

Г Г

ТУ
ы
Г~1

*) г
L J
ГП*

Если тот же вал опереть на три подшипника (рис. 2.7, б),  то 
третья опора не изменит кинематики движения вала, так как 
она является пассивной связью, но существенно изменит условия 
работы вала. Более высокие требования предъявляются к т о ч 
ности изготовления, так как в этой системе передаваемые силы 
зависят от деформации звеньев: из-за возможного несовпадения 
осей вала и подшипников вал вынужден изгибаться; в подшип
никах появятся дополнительные силы от изгиба вала, трение 
в них увеличится и снизится кпд механизма.

Обозначив через q число избыточных связей в механизме,  
получим структурную формулу механизма [(см. формулы (2 . 1 ) 
и (2 .2 )| в следующем виде:

W  ----- 6 п — 5р:— 4 / 7, — Зр3 — 2р, — р х +  q. (2.3)

Не называют структурной формулой Малышева. Избыточные 
связи, дублируя другие, не уменьшают подвижность механизма,  
а обращают его в статически неопределимую систему. Число 
избыточных связей в механизме по формуле (2 .3 )

q =  W' — 6/Z +  5рь -\- Арк +  3/?з +  2рг +  /?,. (2.4)

§ 2.3. Классификация плоских механизмов

Ввиду большого разнообразия существующих м е х а 
низмов их целесообразно классифицировать. Классификация 
должна способствовать изучению и разработке общих методов
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их структурного, кинематического и динамического анализа 
и методов проектирования. Этой цели наиболее полно служит 
ст рукт урная классиф икация ,  согласно которой все механизмы 
разделяются на классы. Для каждого класса разработаны общие 
методы структурного, кинематического и динамического иссле
дования. Большой вклад в создание структурной классификации 
внес советский ученый акад. И. И. Артоболевский.

Н а ч а л ь н ы м и  з в е н ь я м и  называются звенья, положение 
которых определяет положение механизма. В механизме с од

ной степенью свободы — одно на
чальное звено. Нели начальное зве
но совершает вращательное движе
ние (рис. 2 .8 , а), то его положе
ние определяется углом поворота. 
Нели начальное звено движется 

Рис. 2.8 прямолинейно (рис. 2.8, б), то его
положение определяется линейным 

перемещением. В механизмах с двумя степенями свободы имеет
ся два начальных звена и т. д. Накальное звено не обязатель
но должно совпадать с входным звеном.

Механизмы различных классов образуются последовательным 
присоединением к начальным звеньям кинематических цепей, 
называемых структурными группами.

С т р у к т у р н ы м и  г р у п п а м и ,  или группами Ассура, на
зывают кинематические цепи, обладающие свойством не изме
нять поовижности м еханизм а, к которому и х  присоединяют. 
Если структурную группу присоединить, например, к стойке, 
то она будет обладать нулевой подвижностью, т. е. становится 
жесткой системой.

Нели из множества возможных плоских кинематических це
пей выделить цепи, являющиеся структурными группами, то 
согласно формуле (2 . 1 ) они должны после присоединения их 
к стойке удовлетворить уравнению

W  - 3п - -  2 р :, — Pi = - U.

При отсутствии в цепи высших пар IV класса получим

U7  3 п 2 />;, =  <). (2.5)

Это уравнение можно назвать уравнением структурной  
группы : с низшими парами. Км у должны удовлетворять числа 
звеньев и числа кинематических пар, содержащихся в ней. 
Уравнению (2.5) удовлетворяет ряд целых чисел: п 2, 4, 6 , 8  
и т. д.; Р;,-~ 3, 6 , 9, 12 и т. д.

Отсюда видно, что простейшей структурной группой будет 
кинематическая цепь из двух звеньев с тремя кинематическими 
парами. Такая структурная группа называется группой II класса 
или двухповодковой группой. В зависимости от числа и относи
тельного расположения вращательных и поступательных пар

24



I

группы II класса делят на пять видов (рис. 2.9). Исли любую 
из этих групп свободными парами присоединить к стойке, то 
они становятся неподвижными, т. е. фермами.

Следующим решением уравнения (2.5) будет структурная 
группа, содержащая четыре звена и шесть кинематических пар. 
Такая группа называется структурной группой 111 класса или 
трехповодковой группой. В состав структурных групп III класса 
могут входить не только вращательные (рис. 2 . 1 0 , а), но и по
ступательные кинематические пары (рис. 2.10, б, в). Присоеди
няя любую из этих групп свободными парами к стойке, полу
чим жесткие системы.

Другая кинематическая цепь, удовлетворяющая уравнению
(2.5) и состоящая из четырех звеньев и шести пар, показана на 
рис. 2.11. Эта группа имеет две свободные пары и называется 
структурной группой IV класса. Группы более высоких классов 
в механизмах встречаются редко и 
здесь не рассматриваются.

Структурным группам присваива
ются номера класса и порядка. П о- 
р я д о к  определяется числом свобод
ных кинематических пар, или повод 
ков, которыми группа присоединяется 
к механизму или стойке. К л а с с  Рис. 2 .1 1

структурной группы определяется
числом внутренних кинематических пар, которыми образуется 
самый сложный замкнутый контур в группе.

Например, в группе IV класса такой контур образуется че
тырьмя парами, и эта группа имеет два поводка, т. е. второй

1-й Bad '2-8 Ш 3-й W  Ша9 5-йЫ
Рис. 2.9

Рис. 2.Ю
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порядок. В группе III класса три пары образуют замкнутый кон
тур, а порядок ее будет третьим, так как она имеет три повод
ка. Группы II класса имеют второй порядок, а контур обра
зуется одним звеном, входящим в две кинематические пары.

Как уже говорилось, во всяком плоском механизме имеются 
одно или несколько начальных звеньев в виде кривошипа или 
ползуна (см. рис. 2.7), которые движутся относительно стойки.

Согласно структурной классификации, разработанной Л. В. 
Ассуром, И. И. Артоболевским и др., любой плоский механизм 
получается присоединением структурных групп к начальному 
звену и стойке. И наоборот, плоский механизм всегда можно 
разделить на начальные звенья и составляющие его структур
ные группы. Эти структурные группы и определяют строение 
механизма. Определить строение механизма — это значит уста
новить, из каких структурных групп состоит данный механизм 
и в каком порядке эти структурные группы присоединены к на
чальным звеньям и стойке.

Механизмы, в состав которых входят начальное звено и струк
турные группы II класса, называются механизмами II класса. 
Механизмы, в состав которых входят структурные группы III 
класса или II и III классов, называются механизмами III класса 
и т. д.

Примеры образования схем механизмов из структурных групп 
приведены в габл. 2 .2 .

На рис. 2.12 рассмотрены примеры разложения механизмов 
II класса (а, б) и III класса (в) на структурные группы. Началь
ное звено обозначено стрелкой вращения, а структурные группы 
обведены пунктирной линией.

В дальнейшем будет показано, что кинематический и силовой 
расчет механизмов наиболее удобно проводить для структурных 
групп, составляющих механизм, и именно для структурных 
групп различных классов разработаны методы расчетов. Рас
смотренная классификация плоских механизмов с низшими пара
ми [3, 36] может быть распространена на механизмы с высшими 
парами путем замены высших пар низшими.

Рис. 2.12
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Таблица «?..

Структурная
группа

Частный пил 
структурной 

группы

Механизмы, образованные 
присоединением одной 
структурной группы

Механизмы, образоманные 
присоединением днух 

структурных групп

Л Г7 AL3

7
к

12=0.

/ * t 4 ^
: ,= i2 =o

V
1 г 0 \

[ о ] h
]
\])
[

д уу

г  \
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ГЛ А ВА 3. КИНЕМАТИКА ТВЕРДОГО ТЕЛА

§ 3.1. Основные понятия кинематики

При изучении курса физики установлены основные 
понятия кинематики точки и твердых тел. При движении точки 
по траектории скорость и ускорение точки рассматриваются как 
векторные величины. При этом вектор скорости v  направлен 
по касательной к траектории, и его модуль (числовое значение) 
равен первой производной от пути по времени: v  =  ds/dt. Век
тор ускорения равен первой производной от вектора скорости 
по времени: а — d t 1 d^. Он может быть разложен на две состав
ляющие: вектор касательного ускорения а -, направленный по 
касательной к траектории и равный по модулю a - = d ,o/d/ i 
и вектор нормального ускорения л п, направленный по главной 
нормали к траектории в данной точке в сторону вогнутости 
кривой п имеющий модуль ап — v-jo, где р — радиус кривизны 
траектории. Модуль вектора ускорения а \ а; a;t.

Под простейшими видами движения твердого тела понимают 
поступательное движение и вращение тела вокруг неподвижной 
оси. При поступательном движении твердого гели все точки 
тела описывают одинаковые траектории и имеют в каждый мо
мент времени одинаковые скорости и ускорения. Для любых 
точек Л и В  тела выполняется условие: Va vn и ад =  ад.

При вращательном движении положение тела определяется 
значением угла ® поворота тела относительно некоторого на
чального положения, а кинематическими характеристиками этого 
движения являются угловая скорость о - d? &t и угловое ус
корение г =  do)/d/.

Значения скорости и ускорения точки вращающегося тела 
с радиусом р соответственно равны:

v  — (»р; а- =  ер; ап -м-’р, (3.1)

а значение полного ускорения точки

а =  У  «?-)- аЦ =  р | 6- +  м1.

На основе этих понятий рассматриваются более 
движения тел, встречающиеся в механизмах.

§ 3.2. Плоское движение твердого тела

Движение твердого тела называется п л о с к и м ,  если 
все точки тела перемещаются в плоскостях, параллельных 
некоторой неподвижной плоскости. Плоское движение твердого 
тела вполне определяется движением фигуры, полученной при

(3.2)

сложные виды
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сечении тела любой плоскостью, параллельной неподвижной 
плоскости.

Положение плоской фигуры на плоскости вполне определя
ется положением отрезка, соединяющего две точки этой фигуры.  
Рассмотрим два последовательных положения /  и I I  фигуры (5) ,  
которые она занимает в процессе движения (рис. 3.1). Они о п 
ределяются положениями отрезков А ,/?, и Л ,II,.

Рис. 3.1 Рис. 3.2

О . р е з о к  А {В { можно привести в положение А-.В., перемещая 
его поступательно так, чтобы точка А , (принятая за полюс) 
переместилась в точку А., и отрезок занял положение А ,В \ ,  
а затем повернуть вокруг полюса А ,  на угол А®,. Аналогично 
можно рассмотреть перемещение фигуры (5),  приняв за полюс 
точку В. При этом угол поворота А®2 =  — А®,, т. е. он не зави 
сит от того, какая точка выбрана за полюс. Отсюда заключаем,  
что любое плоское движение тела слагается из поступательного 
движения, при котором все точки тела движутся как полюс, 
и из вращательного движения вокруг этого полюса. За полюс 
можно выбирать любую точку тела.

? Для определения скорости точки тела в плоском движении 
рассмотрим движение плоской фигуры (S)  относительно непод
вижных осей координат х ,  у (рис. 3.2, а). Положение любой 
точки Л1 фигуры определяется радиусом-вектором г =  л л + р ,  
где вектор р =  Л/И; г., — радиус-вектор полюса А.

v.\i — dr (1/ =  йгл/d t  +  do'd/.

Здесь dr>i/d^ ="гГд — скорость полюса А: величина do/d/ =  v ли — 
скорость, которую получает точка М  при вращении тела вокруг 
полюса А. Таким образом,

v.\t — Va + v m a . (3.3)

При этом модуль скорости точки М  во вращательном д в и 
жении вокруг полюса vma =  ш ■ М А ,  где ш — угловая скорость
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вращения, не зависящая от выбора полюса. Вектор vma направ
лен перпендикулярно радиусу вращения М А.

Следовательно, скорость любой точки М  тела в плоской 
движении является геометрической суммой скоростей полюса 
и точки М  при ее вращении вместе с телом вокруг полюса. 
Модуль и направление вектора vm  находят построением парал
лелограмма скоростей согласно уравнению (3.3) (рис. 3.2, б).

Скорости точек тела в плоском .движении можно определять

известны ее скорость v a  и угловая скорость со вращения во
круг полюса (рис. 3.3, а). Требуется определить скорости точек 
С и В  этой фигуры.

Выберем за полюс плана произвольную точку р  (рис. 3.3, б) 
и из нее построим вектор va  в виде отрезка длиной ра, так 
что v a  =  pv (pa)- Здесь =  va j(pa) — масштабный коэффици
ент, показывающий, сколько единиц скорости в метрах в се
кунду содержится в одном миллиметре отрезка плана скоростей. 
Вектор скорости vu  точки В  выразим в соответствии с формулой
(3.3) векторным уравнением

Здесь вектор v a  известен и выражен на плане отрезком длиной 
ра, вектор vba известен по направлению (он перпендикулярен 
отрезку В А ) ,  по значению он равен vra =  <о- АВ. Вектор vba 
изобразим отрезком ab =  vba!\>-v, направленным перпендикулярно 
А В  в сторону вращения. Соединяя полюс р  с точкой Ь, полу
чаем вектор v b , который в масштабе изображает вектор скоро
сти. Таким образом, точка b плана скоростей дает графическое 
решение векторного уравнения (3.4).

Поступая аналогично, напишем векторное уравнение для 
точки С

Ь

графически построением 
п л а н а  с к о р о с т е й .  
11ланом скоростей назы
вается векторная диа
грамма, на которой от 
некоторого центра, на
зываемого полюсом п л а 
на скоростей, отложены 
векторы абсолютных ско
ростей точек тела.

Рис. 3.3
Для построения плана 

скоростей примем точку Л 
фигуры за полюс. Пусть

v b  — Va +  Vba.
х в  а

(3.4)

v c = - v A -f  v {: a ,
lC4

где V c a  =  w - AC.
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в  масщтабе этот
£ \ ?

vl
VcAiK. направленным

0 б р а з и м  отрезком  длиной а с  =  
^ д и к у л я р н о  отрезку ЛС в сторону  

т о ч к о й  с ,  получим вектор v cЬ na^v------ " " l e v ' * '  л  свраш.енця> Соединяя 
скорости точки С.

З н а н и я  искомых о - , <  ><̂ 'г

-  Ч /: -
. т и м , ЧТ О  трез,и a l ) \ ^ o L .  . _ „ . .

__ Л С, плоской фигуры (рис 
^ - ‘Я ^ - о л ь н и к и  Л Я С  и abc являются по-  

3-3, « ),' с л е д о в а т е л ы н / ^ р е  ̂ | j  в а етс и принц и п о м  подобия ф и гу р  
добнь|Ми зто положейк4.е. скорост ей .  Этот принцип в р я д е
плоского тела и Ф т^р ttJ l  д л я  упрощения построения планов 
случаев удобно ист»4 з ‘ , т , а ' ^ ,ц)| скоростей позволяют определять 
cKop(,CTcV мс^чизми^. * если известны скорость одной его

о п р е д е л я ю т с я  но формулам 

v  с  =  К  (Р с )-
b e ,  соединяющие концы векто- 

Отметим, что отрез, c l - ! ’ ’ зо б р аж аю т относительные скорости 
ров абсолютных скоро ^ , и 
и перпендиКулирнн т р е з ^ 1 \ , г о льии ки

СКОр()сц,4-‘
точки •*

м  г  п О и 

ПЛОСКО11 Ф
равна П>,|К
ской
ЧУЛ и Vlt' " е
„а перессче
стей, буде! 

g  C O O T B C I

скоростей (рШ
стей

другой точки тела.
точка

&«
И61 ( ’ К ^  ^  -и т р  о м с к о р о с т е й  называется 
- а  есТЬ которой в данный момент времени 

П\ч-А.вР Д « » « ы й  момент времени точки Л и В  пло- 
I (S’) ( р и с .  3 .4 , «•) имеют скорости соответственно 

а р а  м е л ь н ы е  друг другу-  Тогда точка Р, лежащая  
'я п р я м ы х ,  перпендикулярных векторам скоро-  
иовенмым центром скоростей,  

ии с п р и н ц и п о м  подобия фигур Д  раЬ на плане 
3  4  6 ) подобен Д  Р А В .  Н о  точка р  плана ско-  

соотве*твует точке ,  скорость которой равна нулю. Сле-  
Р о с т с " , точка Р  б у д е т  мгновенным центром скоростей. Уг- 
ловуw c’<(,p'UCTb фигурЫ 0 ПРеделяют из соотношения ш =  v л/ЯЛ =
=  VB РВ.

Рис. 3.4 Рис. 3.5

пля определения мгновенного центра скоростей достаточно 
только направление  скоростей двух точек тела. С п о 

знать мгновенного центра скоростей решается ряд задач по 
WOlUделению скоростей точек звеньев и угловых скоростей 
з'еньев механизмов.
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В соответствии с р и с .  3  . if
ф и г у р ы  (5)  о п р е д е л я е т с я  в ? , ,  * г ' * ’ ;')Л°жЦ,ие JoqKH - плоской 
точки (рис. 3.5, a )  v "r c > A > « t  г ~ г л~\~р. Усь‘°рение этой

а .и =  d'-r/d*-* _____ _
-  —  d'P d/-\

Здесь (1'гл/<11- =  а  л — век-гоп  .
d -?!<№ =  а ма оп р е д е л я е т  у с к 0 ^ С,<‘^ У ' ИЯ Т ЮСЯ Л  * Величина 
вокруг полюса Л .  С л ед овл тел »  e , , , r e  ro4Ki! ^ _ п р и  ее вращении 
ветствии с формулами (3 .1)  и "ti* s s Ua ~h амл, где в соот-

ч м л а м л п  +  а м л *  ^ , А у 7 Г
й.ния =  Л /Л

Таким образом, ускорение  nh l -; _ . 
рическая сумма ускорения п о л ю п ?  Т|1ЧКИ тела jTJ г®°мет* 
вращательном движении вокруг  1* л г о с Я НА  У ^ ы т ь  J  6 6  
сано в виде векторного в ы р а ж е н и я  Ж f  °  запи-

а.и =- а л -| (/.in,, |  /о «
I /ид *^ im  Щ К

Векторное уравнение (3.5) м о ж н о  изобразит!. нЖцд .
ной диаграммы, которая называете  я ^ п т Г а н .■ м Шс , е вектоР-
и показана па рис. 3.5, б. Для э т о г о  из проп ш о Ж п о  '1Р 6  Н и й

ч. в  ^  Т О Ч К И  ТГназываемой полю сом  п л а н а  у с к о р е н и й ,  <п юж ! Л  п — ’„ л W  “екторкоторый в масштабе изображает в е к т о р  \ < кореадя по
Масштабный коэффициент \>.(1 =  а А/(т.ч) показывает ЛЮса ° А- 
единиц ускорения содержится в одном миллиметре ве ,СКОЛЬКО 
плане. ктора на

Из точки а  плана проводят вектор ап ,  котопып п ,
,  — „  F ° масштабеизображает вектор амлп- Ьго длина а/г — а^ии,,/;1.. =»Л1 л ■>,

Из точки и плана проводят вектор п т ,  который в м ° 
изображает вектор а МАх. Его длина п т -  а мл-1ра ■= Л/Л ас|11Та^е 

Тогда в соответствии с векторным уравнением (3.5) За £/^л- 
ший вектор т.т будет изображать в масштабе ускорен» "
А/, значение которого ам =  !*„ {г.гп). е точк'п

План ускорений можно рассматривать как графическ
шение Еекторного уравнения (3.5), в котором м огут быть ° 
вестными ДЕе скалярные Ееличнны (например, длина ан ,кеиз" 
торов) или одна Е е к т с р п а я  Ееличина. Построением плаго '* ВвК* 
рений пользуются для определения неизпестных уск. Уско; 
точек звеньев механизмов. орений

Для планов ускорений также справедлив принцип п * 
фигур, и им пользуются для упрощения построения 0Д 151 
ускорений. Необходимо отметить, что если отрезки пот г3 " 0 8  
фигур на планах скоростей повернуты на угол 90°, то на ° Ых 
ускорений подобные фигуры повертываются па угол, от,IL|‘IHa 
от прямого. ’ ЛИ,,|1ЫЙ

О
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§ 3.3. Сложное движение точки

В ряде случаев целесообразно изучать движение точки 
или тела одновременно по отношению к двум системам коорди
нат, одна из которых совершает заданное движение по отноше
нию к другой (основной), принимаемой за неподвижную. Р а с 
смотрим неподвижную систему координат O lx iy xz l и систему 
Охуг, которая некоторым образом движется относительно 
неподвижной (рис. 3.6). Движение точки Л/ по отношению 
к неподвижной системе координат О ^ у . г ,  
л ю т н ы м ,  а ее скорость v  
с о л ю т н о й  с к о р о с т ь ю  
с о л ю т н ы м  у с к о р е н и е м .  Д ви
жение точки М  по отношению 
к подвижной системе координат 
О хуг  называется относительным 
движением, а ее скорость v r и ус-

и ускорение а 
и а б-

называется а б с о -  
соответственно а б-

т е л ь н о й  с к о р о с т ь ю  и о т н о 
с и т е л ь н ы м  у с к о р е н и е  м.

П е р е н о с н о й  с к о р о с т ь ю  v e 
называется скорость той точки под
вижной системы координат, через 
которую в данный момент прохо
дит движущаяся точка М. П е р е н о с н ы м  у с к о р е н и е м  ае на
зывают ускорение точки подвижной системы координат, через 
которую в данный момент проходит движущаяся точка Л/.

Если радиус-вектор r =  r ( t )  определяет положение точки М  
в неподвижной системе координат, радиус-вектор т = Г о ( О  
определяет положение начала подвижной системы координат,  
а радиус-вектор р р(/) определяет положение точки М  в п о 
движной системе координат, то в соответствии с рис. 3.6 имеем

Абсолютную скорость точки 
ражение (3.6) по времени:

г  =  г  о +  р.

УИ определим,

v  =  dr/d/ =  dro/d/ - f  dp/dt.

(3.6)
дифференцируя вы-

(3.7)

Так как вектор р определен в подвижной системе координат,  
то для нахождения абсолютной производной от него восполь
зуемся формулой, известной из векторной алгебры, согласно 
которой

dp.d/ =  dp/d/ -| i »X p ,  (3.8)

где dp/d/f =  (d.v 'd/) i -{- (dy. dt) j  +  (с!г d/)  k  =  v r является произ-

3 27-17 3 3
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водной величины р по времени, или относительной скоростью 
точки; г, у, k — единичные векторы, направленные по осям коор
динат; ю — вектор угловой скорости подвижной системы коор
динат. Тогда получим

' » = ' » о + « > Х Р  +  ®„ (3.9)

где vo  =  dr  dt — скорость начала подвижной системы координат 
по отношению к неподвижной.

Для определения переносной скорости точки М  „закрепим" 
ее в подвижной системе координат, т. е. положим в формуле 
(3.9) v r =  0. Тогда v e — v o  +  ^ X p -  Это скорость той точки 
подвижной системы координат, с которой совпадает движущаяся 
точка М .  Таким образом, имеем

(З -Ю )

т. е. абсолютная скорость точки в сложном движении равна 
геометрической сумме переносной и относительной скоростей.

Для определения абсолютного ускорения точки в сложном 
движении продифференцируем формулу (3.10) по времени:

а =  dv dt =  dv 0 dt - f  pX (do> dt) - f  со X (dp d/) +  dvr dt. (3 .1 1 )

Так как вектор v r определен в подвижной системе координат, 
то к нему, как и к вектору р, применима формула (3.8):

d v r/d t  =  d v j d t  -f о) х  v n  (3.12)

где d v r d/ =  (d 'x /d t- )  i -{ (d-’y, d/-) j  +  (d2z /d /2) k az — относи
тельное ускорение, т. e. ускорение точки по отношению к по
движной системе. Формулу (3.11) можно преобразовать к виду

а =  а 0 +  р Х  (dm d/)  +  °>X [®г +  (°» Xp)I -\ a r +  u>Xvr =

=  а0 Н р X(dio dt)  - f  со х  («>Хр) +a-r +  2 ( ш Х ^ ) ,  (3.13)

где ao  — dvo;dt  — ускорение начала подвижной системы коор
динат относительно неподвижной; dco d/ =  s — угловое ускорение 
подвижной системы координат. Чтобы найти переносное ускоре
ние ае точки (ускорение той точки подвижной системы, с кото
рой совпадает движущаяся точка Л4), закрепим точку в подвиж
ной системе координат, т. е. положим v r =  0 ; а г =  0. Тогда 
согласно формуле (3.13) a ,  =  «o  +  s X p  +  №X( i » Xf ) ,  откуда

а  =  ае - f  а ,  +  2со х  v r  (3.14)
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Ускорение, определяемое членом 2 ш X  v r, называется ускорением  
Кориолиса  и обозначается ас:

а =  ае +  ar -f- ас. (3.15)

Эта формула выражает теорему Кориолиса: абсолютное у с к о 
рение точки равно сумме переносного, относительного и ко-  
риолисова ускорений.

Модуль кориолисова ускорения как векторного произведения 
определяется по формуле

ас =  ‘2u>vr sin К  v r). (3.16)

Ускорение Кориолиса ас направлено перпендикулярно плоскости,  
проходящей через векторы ш и v r в ту сторону, откуда переход  
от вектора ш к вектору vr виден против хода часовой стрелки.

Кориолисово ускорение ас =  0: а) при поступательном д ви 
жении подвижной системы координат ((о =  0 ); б) в момент вре 
мени, когда относительная скорость v r — 0 ; в) когда вектор 
угловой скорости подвижной системы параллелен относительной 
скорости (ш || v r).

ГЛАВА 4. КИНЕМАТИКА М ЕХАНИЗМ ОВ

§ 4.1. Задачи кинематического
исследования механизмов

При кинематическом исследовании механизмов решают
ся две основные задачи: 1 ) определение положений всех звеньев 
и траекторий отдельных точек звеньев механизма; 2 ) определе
ние линейных скоростей и ускорений точек и угловых скоростей 
и ускорений звеньев механизма.

Решение этих задач важно для проектирования и расчета 
механизмов машин и приборов. Существует два способа ре ш е 
ния задач кинематического исследования механизмов — графиче
ский и аналитический. Графический способ отличается нагляд
ностью, относительной простотой, но не дает в ряде случаев 
достаточно точных результатов. А налит ический  способ позволяет 
получить требуемую точность, установить в аналитической ф о р 
ме функциональную зависимость кинематических параметров от 
размеров звеньев и положения начальных звеньев механизма, 
однако он отличается большей трудоемкостью вычислений.

Разделение сложных механизмов на структурные группы 
позволяет выработать общие наиболее рациональные приемы 
кинематического исследования механизмов. Последовательность 
кинематического исследования, как мы увидим далее, соответст
вует последовательности составления механизма из структурных 
групп.
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Чтобы иметь возможность определить графически ско
рость и ускорение любой точки механизма при заданном поло
жении начального звена, необходимо определить на чертеже 
положение всех остальных звеньев механизма.

Любой плоский механизм с низшими парами образуется пу
тем присоединения к начальному звену структурных групп. Для 
любого заданного положения начального звена положения 
звеньев всех структурных групп начиная с первой могут быть

построены методом засечек 
с помощью циркуля и ли
нейки. Поясним эго на при
мере механизма, показанно
го на рис. 4.1. Схема этого 
механизма состоит из двух 
структурных групп 2  и 3 
II класса, присоединенных 
к начальному звену /. Для 
построений задаемся мас
штабным коэффициентом 
построения --- отношением 
размеров изображения зве
ньев на чертеже к их ис

тинным размерам — и вычисляем длины звеньев АВ, ВС, СЕ, 
E D  и т. д. на чертеже.

Сначала на чертеже определяется положение неподвижных 
точек А  и D  и неподвижной направляющей х  — л- ползуна (рис.
4.2). Затем в одном из положений (Л£,)  изображаем начальное

§ 4.2. М етод засечек

Bi

Рис. 4.2

звено — кривошип. При образовании механизма сначала при
соединяется структурная группа BCD  (см. рис. 4.1), затем груп
па EF. В той же последовательности будем определять положе
ние звеньев групп. Поскольку положение точек В х и D  (см.рис1

Рис. 4.1
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4.2) известно, то положение точки С, находим на пересечении 
окружности Р — Р, проведенной радиусом ВС  из точки Z?,, с ок
ружностью 7  — 7  радиуса C D  с центром в точке D. Соединяя 
точки B s и С , и точки С, и D  прямыми, получаем положение 
первой структурной группы. Точка Е { находится па звене CtD  
в соответствии с заданным размером DE.

Для структурной группы E F  теперь известны положения 
точки /Г, и направляющей х  — л:. Положение шарнира F x найдем 
на пересечении направляющей л: — х  и окружности 8 — 8 радиуса 
EF  с центром в точке Е х. Соединяя прямой точки Е х и F u 
находим положение второй структурной группы. Таким образом, 
по заданному положению кривошипа А В { определены положения 
всех звеньев механизма.

Если задать ряд последовательных положений кривошипа 
АВ-,, А В .,  . . А В а, т о  новые положения всех звеньев механизма 
определяются аналогично.

Если требуется построить траекторию, описываемую, напри
мер, точкой К  шатуна ВС  механизма (см. рис. 4.1), то на звене 
ВС  во всех положениях механизма определяем положения этой 
точки А',, А'2> АТз, . . . .  A'g (см. рис. 4.2), а затем соединяем их 
плавной кривой.

§ 4.3. Метод кинематических диаграмм

Для того чтобы установить закон движения выход
ного звена механизма, можно применить метод графиков, или 
кинемат ических диаграмм. В этом методе используется пост
роение положений механизма, выполненное для ряда положений 
кривошипа, который будет начальным звеном (рис. 4.2). Для 
этого механизма требуется определить закон перемещения пол
зуна, его скорость и ускорение в различных положениях.

За начальное примем положение ползуна, соответствующее 
точке FB на рис. 4.2. Перемещение ползуна от этой точки обо
значим s. Полагая, что кривошип А В  вращается с постоянной 
угловой скоростью ю по часовой стрелке, значение угла <р его 
поворота будет откладываться по оси абсцисс, как показано на 
рис. 4.3, а. За начальную точку принято положение привошипа 
Ву По оси ординат для соответствующего угла f t  будем откла
дывать расстояние slt которое измеряют по схеме положений 
механизма (см. рис. 4.2). Соединяя плавной кривой полученные 
точки, получаем график перемещения s ползуна в зависимости 
от угла ® поворота кривошипа, или закон перемещений ползуна. 
Чтобы найти истинные значения перемещения s ведомого звена, 
надо умножить значения длин отрезков st на масштабный коэф
фициент а, =  (i;.

График s(<?) можно графически продифференцировать и по
лучить график ds do (рис. 4.3 ,6).  Графическое дифференциро
вание можно вести, например, методом приращений или мето
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дом хорд. /  Дифференцируя график ds/d® еще раз, получим 
график изменения d2s/d©2 (рис. 4.3, в). Учитывая, что скорость 
ползуна v  — ds/d/  =  (ds/d<?)(d<p/d/) =  (ds/d®)o), можно заключить, 
что для нахождения скорости ползуна нужно значение ординаты 
графика ds/dtp умножить на угловую скорость кривошипа. Вели

чина ds/da называется 
а/ ?- а н а л о г о м с к о р о с т и.

Аналогично ускорение 
ползуна а =  d2s/d<2 =  
=  (d2s/d<p2) X (d? d0 - =  

=  (d'Js/d'f2) со2. Величина 
d2s/d« 2 называется а н a- 
л о г о м  у с к о р е н и я . ^  

Таким образом, кине
матические диаграммы 
s('f); d.v d'f и d2s/d®2 пол
ностью характеризуют 
движение ведомого зве
на механизма, позволяя 
определить его переме
щение, скорость и уско
рение при любом поло
жении кривошипа. Одна
ко такое кинематическое 
исследование механизма 
обладает невысокой точ
ностью, так как все гра
фические построения но
сят приближенный харак
тер, и в ряде случаев 
точность метода оказы- 

р 4 3 вается недостаточной.

§ 4.4. Метод планов скоростей и ускорений

В кинематике твердого тела рассмотрены векторные 
уравнения,  связывающие скорости и ускорения точек плоской 
фигуры,  и уравнения, связывающие скорости и ускорения в от
носительном движении. Эти векторные уравнения можно решать 
графическим способом путем построения планов скоростей 
и ускорений.

Для  построения планов скоростей и ускорений механизма не
обходимо иметь план механизма при определенном положении 
начального звена, угловую скорость и угловое ускорение этого 
звена. Построив планы скоростей и ускорений механизма, мож
но определить угловые скорости и ускорения всех его звеньев 
и линейные скорости и ускорения отдельных точек звеньев. 
Планы скоростей и ускорений строят для каждой из структурных 
групп, из которых составлен механизм, а для этого необходимо
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знать скорости и ускорения точек присоединения структурной 
группы к исходному механизму. Тогда можно построить план 
и определить по нему неизвестные скорости и ускорения любой 
точки звеньев структурной группы.

На рис. 4.4, а  показана схема кривошипно-ползунного меха
низма в масштабе с коэффициентом ;х/, построенная в положении,  
когда угол поворота кривошипа ср, =  40°. Требуется определить 
скорость и ускорение ползуна 3, точки F  шатуна 2 и угловую 
скорость и угловое ус
корение шатуна 2, ес
ли кривошип / враща
ется с постоянной уг
ловой скоростью со,
- const.

Механизм образо
ван присоединением к 
кривошипу /  и стойке 
структурной группы, 
состоящей из ползуна 
3 и шатуна 2, которая 
является структурной 
группой 11 класса. Для 
построения плана ско
ростей группы необхо
димо знать скорость точек В  и Сх присоединения группы к ос
новному механизму. Точка Сх — точка на неподвижной направ
ляющей ползуна; ее скорость Vc = 0 .

Скорость точки В  определяют по формуле

v B =  1»1/лв =  u>i|j., (А В ).

Вектор скорости vr перпендикулярен кривошипу и направлен 
в сторону его вращения. Для  определения скорости точки С 
составим уравнения

v<:  =  v b -\- V c.b \ =  v c r  +  v Cc x . ( 4  1 )

x ев  -о в x—x

Векторные величины, подчеркнутые двумя чертами, известны 
как по значению, так и по направлению, а подчеркнутые одной 
чертой — только по направлению.

Возьмем точку р  за полюс скоростей и отложим от нее от
резок pb перпендикулярно звену А В  (рис. 4.4, б). Задаваясь 
длиной отрезка pb , который на плане скоростей будет изобра
жать вектор vb, определим масштабный коэффициент (pb). 
Точка Сх плана скоростей будет совпадать с полюсом р, так 
как vc  =  0. В соответствии с первым уравнением (4.1) из конца 
вектора V b  (на плане точка Ь)  проводим направление вектора v c b  
перпендикулярно ВС.
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В соответствии со вторым уравнением (4.1) из точки С х, 
совпадающей с полюсом р (ус  ), проводим направление вектора
v ccx параллельно направляющей х —х. Точка С пересечения этих
двух направлений определяет конец вектора Vc скорости точки С 
механизма.

Значение скорости точки С определяется по формуле vc. =  
=  fV(/?c)> а значение относительной скорости vch — по формуле 
v CB = P v/(bc).

Точку /  плана — конец вектора скорости точки F  шатуна — 
найдем по свойству подобия фигур: b f  =  be (BFjBC).

Соединяя точку /  с полюсом р, находим отрезок p f ,  который 
в масштабе изображает скорость точки F: v ? = \ \ J ( p f ) .

Угловая скорость шатуна <u2 =  ‘Ocb/Icb — \lv (bc) [^(Z^C)].
Направление вращения шатуна определяется направлением 

вектора vc.n- В данном случае шатун вращается против часовой 
стрелки.

Для построения плана ускорений необходимо знать ускорение 
точек В  и Сх, т. е. ускорения точек присоединения структурной 
группы к основному механизму.

Ускорение точки В ав  =  <ь'\1лв-
Так как ш, =  const, то полное ускорение точки В  будет равно 

нормальному ее ускорению ав =  авлп, следовательно, вектор а ,з  
будет направлен по звену А В  от точки В к точке А.

Точка Сх направляющей неподвижна, поэтому а,. = 0 .  Дли 
точки С составляем два уравнения:

а с —  а в а с tin Чс.в- ;
II А В || СВ хСВ

-  . -  -  -  -  (4.2)
а  С —  Чс. I и  СС п I &СС -  “Г  О. С. С с —  ( l e e  f

X — ______ -  х х
-=() =0 И Х—Х --0

Далее,  задаваясь длиной проведенного из полюса ~ парал
лельно линии А В  отрезка ъЬ (рис. 4.4, в), который на плане 
будет изображать вектор ав  — ускорение точки В , определяем 
масштабный коэффициент плана ускорений \>.а -  а в  (~Ь). Длина 
отрезка плана ускорений, который изображает вектор а Свп, оп
ределяется ПО формуле bk — UcBnlPa-

В соответствии с первым векторным уравнением (4.2) из 
конца отрезка ~Ь откладываем отрезок bk параллельно ВС. Из 
точки k  проводим направление вектора Ог.вт перпендикулярно 
линии СВ.

Чтобы определить длину вектора этого ускорения, строим 
в соответствии со вторым уравнением из точки Сх, совпадающей 
с полюсом тс, направление вектора ас =  л<;с параллельно на
правляющей х —х.  Точка с пересечения этих направлений опре-
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делит длину отрезка т.с, который в масштабе будет изображать 
вектор ис. Значение ускорения ас  определяется по формуле 
« с  - - ! \ , (" С ) .

Отрезок kc определяет в масштабе вектор касательного ус
корения асв-.. Его значение определяется по формуле асв-.=
=  О т 

соединив точки с и b плана, получим отрезок Ьс, изобра
жающий в масштабе полное относительное ускорение ас.в-

Ускорение точки F  шатуна определяется по рис. 4.4, а, в из 
подобия фигур: b f  =  be (BF 'BC). Отрезок i t / определяет в мас
штабе ускорение точки F, значение которого uf =  (к /) .

Угловое ускорение шатуна определяется из формулы
е, =  аСв-. Iсв  =  Wc)l\\x, (ВС) ].

Направление углового ускорения определяется в соответствии 
с направлением вектора асв- па рис. 4.4, а.

§ 4.5. Определение скоростей и ускорений точек 
и звеньев механизмов по аналогам 
скоростей и ускорений
Перемещения, скорости и ускорения звеньев и точек 

звеньев механизма являются функциями перемещений, скорос
тей и ускорений входных или ведущих звеньев, которым сооб
щается движение. Если ведущим звеном является кривошип, 
то закон его движения может быть задан в виде <р =  (0-  Если 
ведущим звеном будет ползун, то закон движения может быть 
задан в виде s — s ( t ) .  Эти функции могут быть определены 
в результате динамического исследования механизма. Тогда 
скорости и ускорения ведущего звена определятся формулами

о d? d t\ s =  d'-cp!dt'2 или v  =  ds'd/; a  =  d2s d/-.
Однако всякий механизм, независимо от того в состав какой 

машины или прибора он входит, обладает определенными кине
матическими свойствами, не зависящими от закона изменения 
параметров ? или .s’ ведущего звена. Эти параметры мы будем 
называть о б о б щ е н н ы м и  к о о р д и н а т а м и .  Не зная истин
ного закона изменения обобщенной координаты, можно опреде
лить зависимости кинематических параметров звеньев и точек 
механизма от обобщенной координаты.

Так, например, угол поворота звена с номером /г может быть 
задан как функция ?к ?*(?)  или <p* =  'f/j(s), а перемещение 
точки М  звена может быть задано в форме 5лг =  5м(<р) или 
S m  =  S m  ( s ).

Угловая скорость звена выражается в виде
«>/. =  d«A d/ - (d<pA/dcp)/(d<p/dO =  г*«>, (4.3)

где (о — угловая скорость ведущего звена; ik =  dcpft; dtp — безраз
мерная величина передаточного отношения от звена к к веду
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щему звену,  которая называется а н а л о г о м  у г л о в о й  с к о 
р о с т и  или передаточной функцией первого порядка.

Угловое ускорение звена может быть выражено в виде

(4.4)

где / * =  d/ft/d'.p — передаточная функция второго порядка, или
а н а л о г  у с к о р е н и я ;  <» и в — соответственно угловая скорость 
и угловое ускорение ведущего звена.

Если точка М  механизма определяется радиусом-вектором 
гм , то вектор скорости точки М  определяется но формуле

где i.wx и i Му— аналоги проекций скорости точки М ,  имеют 
размерность длины.

Дифференцируя формулы (4.5) но времени, находим проек
ции ускорения точки М :

имеющие размерность длины.
Аналоги скоростей и ускорений зависят только от структуры 

и геометрии механизма и не зависят от абсолютных значений 
скорости ведущего звена. Таким образом, задача определения 
скоростей и ускорений в механизмах сводится к отысканию 
аналогов скоростей и ускорений для звеньев и точек звеньев 
механизма. Истинные скорости и ускорения после решения этой 
задачи определяются с помощью формул (4.3) — (4.6).

vm  =  dr.ii d/ =  (dr.u d-f) (do d/) =  wdr.n d ?

или в проекциях на оси координат

Vmx — ‘udx.M dtp =  Ымх\ | 
v My =  <ody.n/d'p =  ‘«/.иу, I

(4.5)

Тогда

ймх — ш~1Мх +  *iMx\
(4.6)

где 1мх=  d/.и.г d'f; /.»iy =  d/.иу d? — аналоги проекций ускорений,
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§ 4.6. Общие положения кинематического исследования 
механизмов аналитическим методом

Определение перемещений, скоростей и ускорений в ме
ханизмах аналитическим методом производится, когда необхо
димо получить эти параметры с большой точностью. Задача 
сводится к составлению расчетных формул в зависимости от 
типа механизма. Существует два метода аналитического иссле
дования механизмов: 1) метод замкнутых векторных контуров, 
разработанный В. А. Зиновьевым, и 2 ) метод преобразования 
координат, разработанный Ю. Ф. Морошкиным. Второй метод, 
более сложный математически, позволяет проводить исследова
ние плоских и пространственных ме
ханизмов со многими степенями сво
боды. Он особенно перспективен при 
исследовании механизмов промышлен
ных роботов.

Рассмотрим применение аналити
ческого метода зам кнут ы х вектор
ны х  контуров  к задачам определения 
траекторий точек, скоростей и ускоре
ний звеньев и точек звеньев плоских 
механизмов с низшими парами. Всю 
схему механизма можно рассматри
вать как состоящую из ряда замкну
тых векторных контуров, каждый из 
которых характеризует присоединен
ную структурную группу совместно с исходным механизмом. 
Для каждого контура составляют векторные уравнения  зам к
нутости. Проектируя векторы на оси координат, получают 
уравнения в скалярном виде.

Решая эти уравнения, получают аналитические зависимости, 
которые дают решение задачи. Например, на рис. 4.5, а  пред
ставлена векторная схема шарнирного четырехзвенника. Каждо
му звену соответствует вектор, длина которого равна длине 
звена, а направление вектора идет к промежуточному шарниру 
структурной группы —точке С. Уравнение замкнутости имеет вид

/, +  L, =  а  +  / 3.

На рис. 4.5, б представлена векторная схема механизма, 
в состав которой входят две структурные группы. В соответст
вии с этим можно написать два уравнения замкнутости:

1\ == a I;{:

I d e  +  l \  =  I o f -

Для облегчения получения неизвестных из скалярных урав
нений проекций в ряде случаев можно рекомендовать прием, 
который заключается в следующем.
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При проецировании замкнутого векторного контура на оси 
координат направление осей можно выбрать произвольно. Если 
взять другие оси координат, повернутые на некоторый угол 
относительно выбранных вначале, то получим уравнения 
проекций, равноценные первоначальным, т. е. решение задачи 
в новых координатах будет таким же, как и в старых. Уравне
ния, полученные в результате дифференцирования первоначаль
ных уравнений проекций, также будут равноценными. При 
переходе от одних координат к другим все углы в уравнениях 
меняются на одно и то же значение, причем его можно выбрать 
так, чтобы каждое уравнение обратилось в уравнение с одним 
неизвестным. Это дает возможность в ряде случаев упростить 
решение уравнений.

§ 4.7. Пример кинематического исследования 
кулисного механизма аналитическим методом

Схема четырехзвенного кулисного механизма представлена на рис. 
4.6. В зависимости от соотношения длины кривошипа /, и расстояния Ь между  
центрами вращения кривошипа /  и кулисы 3 механизм может быть с качаю
щейся кулисой (Ь >  /() и с вращающейся кулисой (Л <  /,).

Если за начальное звено принять кривошип /, то обобщенной координатой  
будет угол !f[. Если же в качестве обобщенной координаты принять перемен
ную длину звена s  то получаем схему широко применяемого в машино
строении гидравлического механизма с объемным приводом. 1'сктормое ураг-  
нение замкнутости контура АНС  имеет вид

л+77 =  7 ,й.
В проекциях на оси координат имеем

/ 1 cos <f, =  s cos !f:i;  ̂
b +  /, sin 9 , = s sin !f3. j

Рассмотрим последовательно три случая.
Н ачальное  з в е н о  — кривошип. Обобщенная коорди

ната уд tf, (/) .  Определяемыми величинами будут угол ? :1 
и расстояние s,  а также аналоги скоростей i:n d<f:l;d9 i ; 
isl ds/d-f, и аналоги ускорений /;11 и /Л,.

Из уравнений (4.7) имеем

(4.7)

tg  ъ  =  (* +  /, s in  ?,)/(/ ,  cos V i) ;  (4.S)

s =  'У/'b- +  l2t -f 2bt, sin V|. ( ^ )
Дифференцируя по обобщенной координате <f, уравнения 
(4.7), имеем

— /, sin Vi = ‘si cos ¥.s — si3, sin
/, cos <fi = is 1 sin тз +  S i.u'cos <fj.

Произведя поворот осей координат на угол ?3, получим равносильные урав
нения:

(4.10)

/, sin (tpi — <f;i) =  'л cos 0 — si-,| sin 0 ; ) 
/, COS ('fi — <fj) =  isi Sin 0 +  *<31 cosO, j

( 4 H ) ' )
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откуда
'3 1 =  11 c o s  (•■?, — -f3)/s; (4.11)

<J1 =  —  / i  Sin (tf, — <p3). (4.12)

Дифференцируя формулу (4.8),  получаем выражение величины непосред
ственно через обобщенную координату <р,

Ы =  (/? +  sin <р, ) / ( * *  +  /2 +  2й/, sin ?1). (4.13)

Дифференцируя уравнения (4.10) no tf, и применяя поворот осей координат  
на угол «рз, получаем формулы для определения аналогов ускорений:

<з, =  — [/, sin (<f, — ср3) +  2i3iis l ]/s',

'л1 =  S<31 — Л cos (¥1  ”  г:*)

Истинные скорости и ускорения звеньев и точки В  в е е  движении вдоль 
кулисы определяются формулами:

dsji l t  — <*»з — /3,<•>,;

d-s/d/-’ =  j” £3 =  <,.J

Расчетные формулы для определения основных кинематических величин 
сведены в табл. 4.1.

М ех а н и зм  с ги др о п р и в о д о м .  Обобщенная координата » l (H s ( t ) .  
Определяемые величины: углы <?i и <р:1, угловые скорости <■., и «>3 и угловые  
ускорения еI, е ,.

Исходными будут по-прежнему уравнения (4.7), из которых определяем  
неизвестные <fi и 9 , Возводя в квадрат и складывая уравнения (4.7), получаем

9 , =  arcsln f (s2 —  /? —  ft-') (2/jA ) ]. (4.14)

Исключая из уравнений (4.7) угол tp,, получаем

tf3 ==arcsin [ (* -  — +  A -);(2fts)j .  (4.15)

Дифференцируя формулы (4.14) и (4 15) дважды, по обобщ енной координате  
s,  получаем аналоги скоростей и ускорений. Их формулы приведены в табл. 
4.1

Н ачальное з в е н о  — кулиса. Обобщенная координата =• <р:, ( /) .  О преде
ляемые величины: угол tf, и расстояние х, а также аналоги скоростей i.„, iSJ 
и аналоги ускорений /Ц и <‘ 3.

Из уравнений ( 4 .7 ) находим

<f, =  arccos  ( s  cos  <рз//,); (4.16)

s =  U  ±  V T P  (4.17)
где

r  2l>sin f , — / |  c o s  Уз. v  =  ft-’ l ]

“ s 'n'¥.i  sill- f  j
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1 T l(0 —

s =  Y b- +  l'i -f 2t/, sin<f

h i ~  Л s'n ('fi
ds
<it " ‘' i 1' 

l j |  =  s/31 Л cos ( t i ?:))•

d-s , 2 
"dTT =  “ ? ' i l  +  «i ' J i

6 4 -  Л sinsp,
<Pa=  arctg / iC 0 S ,f i  ;

Л=  — COS (9, -  Y;i). <03=  ш,/з1.

*3i '7 ' [ /l sin(Ti t j)  2/j|(3i]; 

£3 =  “ ?<■', +  E,«?,

2 5(0

—  Ь'- 
9, -  arcsin 2l b ;

— I
, ,s  /, sin ( t i  —  <fj) ’ 

ds
-i -  d, w

_  S ‘.li -  M f ,  cos (t i —  ?  •). -

S2 4- * 2 _ / J  
t ;i =  arcsin ^

1
'M  s  c ig  ( ¥j  -  f,): 

ds
“ з =

Л'?5 —  ^ C O S f e —  <p,) _
/, sin (? , -  <f.,)

/ ds \2 , d-s
5| "  I d f  J 'И  + “d 7 ^ 'u

3 i— s sin (?з — !f,)

2*4.5 sin ( ? .  — Tl) 
s s ln ( ?3 — ?, )  ’

/ ds \2 d2s 
Ез *" \ d/ / '3 i+  d/a at



cpi =  arccos у —  cos?3J; 

s
' ,3= / , c o s  (9 , — <f3) :
<0 , == ui3i!3;

r  =  /,  s i n  ( ? ,  —  У;,)/?3 +  2 / , , ,
1 Л COS (9 , - 93)

E, =  <«3 « '3 +  ‘3(?3

5 = u± Vu* -  v\
b ' - t t

V  =  ----------— •sin2<p3 ’
_  2b sin y3 —  л cos y3 

u ~  2  sin3f3

iS3  =  s tg (< f3 —  9 ,);
d s

—  =  “3«j3:
=  s c o s  f a  — 9 ,)

13 cos  (9 3  — 9 ,) 

S'.^sin f a  — 9 i ) — 
cos (9 3 — 9 ,)

d 2s
-j TT- = ыз'лз +  Ез'*з



Дифференцируя выражения (4.7) дважды по обобщенной координате <р3 и при
меняя метод поворота координат, получаем выражения для аналогов скоростей  
и ускорений, приведенные в табл. 4 1. Более полное описание применения ме
тода замкнутых векторных контуров приведено в литературе [3, 10].

§ 4.8. Применение ЭВМ при кинематическом 
исследовании механизмов

Задача аналитического исследования кинематики меха
низмов сводится к определению законов изменения аналогов ско
ростей и ускорений ведомых звеньев механизмов, вычисление 
которых трудоемко.  Эти вычисления целесообразно проводить на

ЭВМ. В качестве примера рассмот
рим расчет аналогов скоростей и 
ускорений кулисного механизма, 
показанного на рис. 4.6, где обо
значение / 1 заменено на /. Введем 
для величин обозначения:
9  я =  a r c t p  [ ( b  I  s i n  » , )  /  ( /  c o s  < р , ) ] ;  

s  —  У " Ь2 +  Г- -1- '21)1 s i n  9 , ;  

г  =  * з |  =  —  /  c o s  (<?,  —  <p3 ) / s ;
x  =  is, =  — / sin (о, — 9 3 );
u = i з , =  —  [ / s i n  ( о ,  — ©;,) - f  2 i :ni s l ] j s \

У =  i'si =  s /31 — / cos (», — 9 ;,).
Блок-схема программы для рас

чета на ЭВМ показана на рис. 4.7.

Например, для угла поворота криво
шипа Л?, 15° при / 150 мм; h 300 мм 
машина выдает результаты в следующем  
виде:

9з =  1.Ю7

Рис. 4.7

<Р| 0 ,0 0 0 S 335,410
X 134,164 г 0 ,2 0 0

У -  53,665 и 0,239

¥1 0,261 S 368,501
х  = 117,955 2 0,251

У — 69,362 и 0,159

¥з 1,166

По этим данным построены графики (рис. 4.8 и 4.9), которые 
показывают характер изменения кинематических параметров 
механизма при изменении угла поворота кривошипа.

В данной главе рассмотрены общие методы кинематического 
исследования рычажных механизмов. Кинематика механизмов 
с высшими парами (зубчатых, кулачковых и т. д.) будет рас
смотрена в тех главах, где излагаются вопросы их проектиро
вания, так как каждый из этих механизмов имеет свои особен
ности.
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Рис. 4.8

ГЛАВА 5. СТАТИКА ТВЕРДОГО ТЕЛА  

§ 5.1. Основные понятия о силах

Статика — раздел механики, в котором изучаются з а 
коны сложения сил и условия равновесия тел, находящихся 
под действием сил. Под с и л о й  понимается механическое воз
действие, оказываемое одним телом на другое, в результат е  
которого тело может деформироваться, переходить из сос
тояния покоя в состояние движения и наоборот. Сила явля
ется векторной величиной и характеризуется числовым значе
нием, направлением и точкой приложения. В н е ш н и м и  называ
ются силы, действующие на данное тело со стороны других 
тел, а в н у т р е н н и м и  — силы, с которыми частицы данного 
тела действуют друг на друга. Если на тело действует несколько 
сил, приложенных к одной точке, то, складывая их но правилу 
параллелограмма, находят их р а в н о д е й с т в у ю щ у ю .
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М о м е н т о м  с и л ы  относительно точки (центра) О называ
ется вектор, численно равный произведению модуля силы на 
плечо (расстояние от центра до линии действия силы) и направ
ленный перпендикулярно плоскости, проходящей через точку О 
и линию действия силы в ту сторону, откуда сила видна направ
ленной относительно точки О против хода часовой стрелки. 
Если точка приложения силы F  определяется радиусом-вектором 
г относительно точки О, то М () (F) =  г  X F, т. е. момент силы 
равен векторному произведению вектора г на вектор F. Проек
ция вектора момента силы Alo (F)  на ось называется моментом 
силы F  относительно оси. Момент равнодействующей силы 
относительно оси равен алгебраической сумме моментов сил 
данной системы сил относительно этой оси.

П а р о й  с и л  называется система двух параллельных сил, 
равных по значению и направленных в противоположные сто
роны. Расстояние / между линиями действия сил пары называ
ется плечом пары. Моментом пары Г называют вектор, пер
пендикулярный плоскости пары, равный по модулю T — FI 
и направленный в ту сторону, откуда „вращение" пары видно 
против хода стрелки часов. Система сил, образующих пару, 
не находится в равновесии и не имеет равнодействующей. Воз
действие пары на тело полностью характеризуется моментом 
нары. Пары сил, действующие на тело, можно складывать, а сис
тему пар можно заменить одной равнодействующей парой,

момент которой равен геометрической 
сумме векторов моментов всех пар 
системы: 1 = ^ 7 ^

П р и в е д е н и е  с ил .  Пусть на 
тело в точке В  действует сила F  
(рис. 5.1). Состояние равновесия тела 
не нарушается, если к некоторой 
точке А  приложить две равные 
и противоположно направленные си
лы, параллельные силе F. Опуская 
перпендикуляр из точки А  па линию 

действия силы F, видим, что силу, прилож енную к точке В 
тела, можно перенести в любую бругую точку А , прибавив 
при этом пару  с моментом FL, равным моменту переносимой 
силы относительно точки А.

Используя основные понятия статики, рассмотрим условия 
равновесия тел под действием заданной системы сил, взаимо
действия тел в кинематических парах и другие вопросы, имею
щие место при расчетах механизмов.



§ 5.2. Приведение плоской системы сил 
к данному центру. Уравнения равновесия плоской 
и пространственной системы сил

Рассмотрим систему сил F t, F\, . . . ,  Fn, лежащих в о д 
ной плоскости и приложенных к точкам Л,, А-,, . . . .  Л„ (рис. 
5.2, а). Возьмем в этой плоскости произвольную точку О, называе
мую центром приведения, и пользуясь предыдущим доказатель
ством, перенесем все силы системы в центр приведения. В резуль
тате на тело будет действовать система сходящихся сил Ft, 
F2, F„ и система пар с моментами Tt — M 0 (F ,); Т .,=
=  Mo (F,)\ . . . ;  Тп — Mo (F„). Систему сходящихся сил можно 
заменить одной силой, определенной по правилу многоуголь
ника сил (рис. 5.2, б):

F'i =  V  (5.1)
/=1 1^1

Сила U называется г л а в н ы м  в е к т о р о м  с и с т е м ы .

Систему пар также можно заменить одной парой с момен
том, равным алгебраической сумме моментов относительно 
центра О:

Т о = - 'У М о ( Е 1). (5.2)
/ - 1

Момент Т() называют г л а в н ы м  м о м е н т о м  с и с т е м ы  
относительно центра О. Следовательно, всякая плоская система 
сил, действующая на тело, может быть заменена одной силой
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R  — главным вектором системы, приложенной к центру приве
дения О, — и одной парой с моментом То, равным главному 
моменту системы относительно центра О (рис. 5.2, б). Значение 
и направление вектора R  не зависит от центра приведения. 
Значение Т<> изменяется с изменением положения центра О. 
Главный вектор R  не является равнодействующей силой, так 
как он заменяет систему сил вместе с парой. Если за центр 
приведения выбрана точка О, относительно которой Т(> = 0,  то 
вектор R  будет равнодействующей силой.

Тело под действием плоской системы сил будет находиться 
в равновесии в том случае, если R =  0 и T(J=  0, или в проек
циях на оси координат R x =  0; А?.. =  0. Отсюда получаем урав
нения равновесия плоской системы сил:

S  Fix =  0 ; v  /. =  0 ; £  л -i о (F,) =  0 . (5.3)
i=i i -i

Для равновесия плоской системы сил необходимо и достаточно, 
чтобы сумма проекций всех сил на оси координат и сумма  
и х  моментов от носит ельно любого центра в плоскости дей
ствия сил были равны, нулю .

Если на тело действует пространственная система сил, то 
теми же методами, как и для плоской системы, можно показать, 
что она может быть приведена к одной силе (главному векто
ру) и одной паре, момент которой равен главному моменту 
системы. Уравнения равновесия в случае пространственной сис
темы сил будут иметь вид:

v / - ; г =  0; v /% =  (); V Flz =  0; 

v  М х (/-',) =  0; v  Му (F,) 0 ; v  М г (F,) =  0. (5.4)

§ 5.3. Система параллельных сил. Центр тяжести 
твердого тела. Статические моменты

Всякое твердое тело можно рассматривать как сово
купность множества элементарных частиц, на каждую из кото
рых действует сила тяжести /*',, Ft , . . . ,  F„. Эту систему сил, 
направленных вертикально вниз, считают системой параллельных 
сил. Главный вектор сил тяжести, равный по модулю силе тя 
жести тела, определяется равенством F =  "У Ft.

Если центр этой системы сил точку С выбрать так, чтобы 
главный момент системы был равен нулю, то сила F будет рав
нодействующей, а точка С называется ц е н т р о м  т я ж е с т и  
твердого тела. Положение центра тяжести не меняется от пово
рота всех сил системы на одинаковый угол.

Обозначим координаты центра тяжести тела через Хс , ус. %с, 
а координаты частицы тела x h yh zt. Так как момент равнодей-
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ствующей системы сил относительно любой оси равен сумме 
моментов сил данной системы относительно той же оси, напри
мер Fxc  ■■= 2 F ix i, то значения координат центра тяжести можно 
записать:

х с  =  ^  FixJF-, |
y c S F f r l F - ,  (5.5)
2 с =  2  FiZllF. J

Рассмотрим плоскую однородную пластину площадью А  
и толщиной /г. Отношение силы тяжести F  к объему фигуры 
обозначим о =  /7/(Л/г), тогда F = o A h ;  F t =  о/гДД.

Координаты центра тяжести плоской пластины можно запи
сать так:

, ЛЛЛ/jf/ 2  ^AjXi .
с  чЛ/i л  ’

(5.6)
V  h\Aiy,

Ус о All

Переходя к пределу при числе частиц, стремящемся к беско
нечности, вместо сумм в числителях получим интегралы по 
площади:

П
lim V  ^AjX[ =  j х й А  =  S y\
П-+ СО /̂ =1 А

п
! п п ^ Д Д у , =  I уАА  =  S x. (5.7)

П-+оо /= 1 А

Величины Sx и S y называются с т а т и ч е с к и м и  м о м е н т а м и  
площади А относительно осей х  и у. Тогда

S v S r
Х<: =  — г ;  У < -= ~Г ' (5-8>

или
Sy — X(A\ Sx =  y cA .  (5.9)

Статические моменты площадей являются геометрическими х а 
рактеристиками плоских фигур и используются при расчетах 
на прочность.

§ 5.4. Нагрузки и реакции связей

Рассматривая условия равновесия твердого тела как 
звена механической системы, оперируют внешними силами, на
зываемыми нагрузками, действующими на тело. Все внешние 
силы, действующие на тела, подразделяют на а к т и в н ы е  с и л ы
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и р е а к ц и и  с в я з е й .  Направления и значения активных сил 
не зависят от других, действующих на тело сил. Внешние 
нагрузки могут быть сосредоточенными или распределенными. 
С о с р е д о т о ч е н н о й  н а г р у з к о й  называется сила, прило
женная на весьма малой площадке по сравнению с размерами 
тела. Эти нагрузки выражаются в единицах силы. Р а с п р е д е 
л е н н о й  н а г р у з к о й  называются силы, которые приложены 
к поверхности, линии или объему. Эти нагрузки выражаются 
в единицах интенсивности q, являющейся отношением силы 
к длине, площади или объему, по которым распределяется 
нагрузка.

Для решения задач статики распределенную нагрузку, как 
систему параллельных или сходящихся сил, обычно заменяют 
сосредоточенной силой — равнодействующей, которая и будет 
входить в уравнения статики. Если это относится к силе тяжести, 
то ее прикладывают к центру тяжести тела.

Необходимо отметить, что замена распределенных нагрузок 
их равнодействующими справедлива только для определения 
реакций, действующих на тело. При этом находят равнодейст
вующие реакций, которые часто также являются распределен
ными силами. В этом случае, чтобы окончательно определить 
действие реактивных сил на тело, нужно еще задаваться зако
ном распределения реактивных нагрузок.

При проектировании механизмов после решения задачи ста
тики производят расчеты на прочность, но результатам которых 
определяют размеры и формы тела (звена машины или прибора). 
Здесь распределенные нагрузки нельзя заменять сосредоточен
ными силами, так как характер деформации тел под действием 
распределенной нагрузки и ее равнодействующей будет совер
шенно различный.

Другие тела или препятствия, ограничивающие перемещения 
данного тела в пространстве под действием некоторой силы, на
зываются с в я з я м и .  Функции связей могут выполнять твердые, 
жесткие (рис. 5 .3 , а , б ) ,  гибкие (рис. 5.3, в) тела, а также жид
кие и газообразные среды. Сила /?, с которой данная связь 
действует на тело, препятствуя его перемещению, называется 
р е а к ц и е й  с в я з и .  Реакция направлена в сторону, противопо
ложную той, куда связь не дает перемещаться телу.

Реакции связей, или реактивные силы, отличаются от актив
ных сил тем, что их значение зависит от активных сил и заранее 
неизвестно. Если связь препятствует перемещению одновременно 
по нескольким направлениям, то направление реакции также 
неизвестно. Основная задача статики — определение направлений 
и значений неизвестных реакций связей.

Если при скольжении тела по поверхности другого тела 
силой трения между ними можно пренебречь, то такая поверх
ность называется г л а д к о й .  Такая поверхность не дает пере
мещаться телу только по направлению нормали к поверхности,
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и ее реакция будет направлена по нормали к поверхности в точке 
соприкосновения и приложена в этой точке.

Рассмотрим вопрос о реакциях в некоторых кинематических 
парах.

Шарнир (подшипник). Взаимодействие звеньев в шарнире 
(рис. 5 .4 ,а) происходит по цилиндрической поверхности.

1 поверхности соприкосно-Если подвижная 2 и неподвижная 
вения являются гладки
ми, то в каждом их эле
менте реакция будет на
правлена но радиусу ци
линдра. Равнодействую
щая этих элементарных 
сил будет проходить че
рез центр шарнира О, а 
ее направление зависит 
от внешних сил, которые 
могут различным образом 
прижимать друг к другу 
соприкасающиеся поверх
ности цилиндров. Реак
ция R r,, проходящая че
рез геометрическую ось 
цилиндрического шарни
ра, может иметь любое 
направление в плоскости, 
перпендикулярной оси 
шарнира, и вектор 
заранее неизвестен ни по 
величине, ни по направ
лению.

Шаровой шарнир.
Взаимодействие подвиж- Рис. 5.4
ного 2  и неподвижного
/  звеньев в этой кинематической паре происходит по сфериче
ской поверхности (рис. 5А ,б).

Если не учитывать силы трения, то реакция шарового 
шарнира проходит через центр сферы, неизвестна по модулю 
и может иметь любое направление в пространстве.

Ползун. Взаимодействие ползуна 2 с гладкой направляющей 
плоскостью 1 происходит по участку их соприкосновения. На 
каждом элементе этого участка элементарная реакция направ
лена перпендикулярно плоскости (рис. 5.4, д), однако распреде
ление давления может быть различным и зависит от действия 
активных сил на ползун. На рис. 5.4, в в качестве примера по
казаны три варианта распределения давлений. Равнодействующая 
элементарных сил давления — реакция R y, — будет направлена
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перпендикулярно направляющей, неизвестна по модулю и неиз
вестна точка ее приложения.

Высшая пара. В высшей паре (рис. 5.4, г) взаимодействие 
звеньев 1 и 2  происходит в точке или по линии. Без учета сил 
трения реакция R V1 будет направлена по общей нормали к со
прикасающимся поверхностям и неизвестна лишь по модулю.

Реакции в заделке .  Заделкой называется жесткое (непод
вижное) соединение звеньев. Их взаимодействие сводится к силе 
п моменту реакции. На рис. 5.4, д показана заделка в непод
вижной стенке стержня, на который действует плоская система 
сил F, и F.,. Реакцию удобно представить в виде двух состав
ляющих R x и R y силы и реактивного момента Л1.

Аксиома связей.  Всякое несвободное тело можно рассмат
ривать как свободное, если отбросить связи и заменить их дей
ствие силами реакции связей. С помощью этой аксиомы можно 
изучать равновесие несвободных тел. В составляемых уравне
ниях равновесия реакции связей войдут как неизвестные силы, 
которые находят, решая эти уравнения. Решение задачи статики 
позволяет определить все силы, действующие на звенья меха
низмов, которые необходимы для расчета этих звеньев на проч
ность.

§ 5.5. Статически определенные 
и статически неопределенные задачи

При решении задач о равновесии несвободного твер
дого тела реакции связей являются неизвестными. Задача опре
деления реакций может быть решена методами статики лишь 
в том случае, если число искомых величин не превышает числа 
уравнений равновесия, содержащих эти неизвестные. Такие за
дачи называют статически определенными, а системы тел, для

которых имеет место это 
условие, — с т а  т и ч е с к и 
о п р е д е л и  м ы м и сис
темами. Системы, в ко
торых число искомых 
величин больше числа 
уравнений, называются 
с т а т и ч е с к и  н е о п р е- 
д е л и м ы м и системами.

В качестве примера на 
рис. 5.5, а показана пло
ская система сходящихся 

сил, в которой известной величиной является вес груза F, 
а неизвестными — значения силы натяжения нитей R , и R,. Сис
тема сходящихся сил в плоскости имеет два уравнения равно
весия,- Следовательно, силы R , и R., могут быть определены 
из уравнений равновесия, и система будет статически опреде
лимой.
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На рис. 5.5, б  показана система с тремя нитями, нагруженная 
силой F. Эта система будет статически неопределимой, так как 
число неизвестных реакций R u R>, равно трем, а уравнений 
статики — всего два.

Для решения статически неопределенных задач нужно о тк а 
заться от предположения, что тела являются абсолютно тверды 
ми, и учесть их деформации. Тогда можно составить дополни
тельные уравнения деформации, которые решаются совместно 
с уравнениями статики.

Пример статического расчета. На палу закреплены дпа зубчатых к о 
леса (рис. 5.6). Силы, дейстнующис па зубья колес, снодятся к силам Ftl и Ft i  
(окружным усилиям) и силам Fn  и Fw 
(радиальным усилиям), при этом их 
равнодействующие составляют угол 2 0 ' 
с касательными к окружностям радиу
сов г  1 и /V Зная окруж ное усилие на 
первом колесе F <, 1200  Н, из условий 
равновесия определить все остальные 
силы и реакции в подшипниках А и li, 
если г, =  60 мм; г., 80 мм; / ,  - 100 мм;
/.. -  100  м; /3 =  80 мм.

Отбрасывая опоры и заменяя их дей
ствия реакциями, составляем расчетную 
схему. Полученная система сил, дейст
вующая на вал, является пространст
венной системой, в которой имеются 
неизвестные реакции опор R Ax, R А
R В х , R By  11 составляющие сил, дейст
вующие на зубья колес, Ft: , Fru Fr l .

Силу Fn  определим из заданных 
условий:

Рис. 5.6
Fr, =  Fn tg  20° =  1200 • 0,361 =  436,8 Н.

Для определения остальных сил составим уравнения равновесия. В с о -  
ответстнин с уравнениями (5.4) имеем

V  Flx  =  R Ax +  R IIx — Fn  —  F tо =  0;  (1 у

Fly  ■= Я л у  — Fn  +  R Hy Fti  =  0; ( 2 )

I  - 40; (3)

1  -U.v (F,) =  -  F rJ ,  +  K e y  ( / ,  +  / , )  -  Ftl ( / ,  +  l 3 +  / , )  =  0 ; (4)

2  A1y (F,)  - * F t J , -  R Bx ( / ,  +  / j )  +  Frl ( / ,  +  I,  +  l3) =  0; ( 5 ) .

2 >Mz (Fi) = Fliri - F l,r2 = 0. (6)

Из уравнения (6 ) находим Ft 2 - Ftlr j r 3 =  1200 ■ 60 80 =  900 H. Тогда из  
условий задачи имеем Fr > Ft2 tg20°  900 • 0,364 — 327,6 H. Из оставшихся  
уравнений (1), (2), (4) и (5) определим неизвестные реакции. Из уравнения (4)

R Hy -  I ' V .  +  Fu (h  +  k  +  /□)]/(/. +  /*) =  [327,6 • 100 +
4- 1 2 0 0 ( 1 0 0 +  100 +  8 0 ) ] / (1 0 0 +  1 0 0 ) =  1843,8 H.
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И з уравнегия (5)

R Bx =  lFn l i +  Fn  U i +  It +  h ) W i  +  t?) =  [900 ■ 100 +
+  436,8 (100 +  100 +  80)] ( 1 0 0 +  100) =  1061,52 H.

Из уравнения (1)

R Ax =  /> ,  -  R llx +  Fn  =  436,8 -  1061,52 +  900 =  275,28 H.

И з уравнения (2)

Я л y =  Fr,  — R /Iy +  Ft , =  327,6 -  1843,8 +  1200 =  -  316,2 H.

Реакция R  л в подшипнике А  направлена не вверх, как предполагалось на 
расчетной схеме, а вниз, т. е. в сторону, обратную направлению оси у. Направ
ления остальных реакций соответствуют направлениям, указанным на расчет
ной схеме.

ГЛАВА 6 . СИЛОВОЙ РАСЧЕТ МЕХАНИЗМОВ

§ 6.1. Силы, действующие в механизмах

Движение механизма происходит под действием сил, 
приложенных к его звеньям. Определение действующих на 
звенья механизма сил необходимо для расчетов звеньев на 
прочность и износостойкость. Все силы и пары сил, которые 
могут действовать на звенья, можно разделить на движущие 
силы и силы сопротивления.

Д в и ж у щ и е  с и л ы  Fa (или пары сил с моментом Гд) 
приложены к ведущим (входным) звеньям. Они служат для 
преодоления сил сопротивления в механизме. К числу движу
щих сил и моментов можно отнести: силу давления газов на 
поршень двигателя внутреннего сгорания; момент, развиваемый 
электродвигателем, заводной пружиной в пружинных двигателях; 
действие среды, например силы давления жидкости или газа, 
на чувствительный элемент прибора.

С и л а м и  п о л е з н о г о ,  или т е х н о л о г и ч е с к о г о  с о 
п р о т и в л е н и я  F n, называют силы, для преодоления которых 
предназначена данная машина. К ним относят, например, силы 
сопротивления прессованию в прессах, силы сопротивления ре
занию металла и др. Силы технологического сопротивления при
ложены к выходным звеньям и препятствуют их движению. 
Они обычно определяются экспериментально для ряда последо
вательных положений звеньев механизма.

С и л а м и  в р е д н о г о  с о п р о т и в л е н и я  F B называют силы, 
на преодоление которых затрачивается энергия, не дающая 
производственного эффекта. Это, главным образом, силы трения 
в кинематических парах при относительном движении звеньев. 
Силы реакций R  в кинематических парах, или силы действия 
звеньев механизма друг на друга, определяются силовым расче
том механизма. Силы трения  являются касательными состав-
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ляющими этих реакций,  но условно в ы д е л яю т с я  в с а м о с т о я т е л ь 
ный вид сил.

Некоторые силы,  одинаковые но природе ,  м о гу т  быть в з а в и 
симости от условий ка к  д ви ж ущ и м и ,  т а к  и силами сопр оти вления .  
Силы т я ж е с т и  звеньев  Fr, которы е  распределены по о б ъ е м у  
звеньев  и условно  при решении з а д а ч  статики м огу т  быть  з а м е 
нены силой т я ж е ст и ,  приложенной к центру  т яж ести  звена ,  при 
по дъеме  центров тяжести зв е н ьев  они оказываются  с и л ам и  
сопротивления ,  а при опускании — д в и ж у щ и м и  силами.  Силы  
инерции  и моменты сил ин ерции  М„ звеньев ,  или д и н ам и ч е 
ски е  н а г р у з к и , возникают в ре з у л ьт а т е  дви ж е н и я  зв еньев  с у с к о 
рением и т о ж е  м о гу т  быть к а к  д в и ж у щ и м и  силами,  так  и сил ам и 
сопротивления.  В быстроходных м ех а н и з м а х  динами че ские  на
грузки нередко  превышают д р у г и е  ви д ы  нагрузок .

Остановимся  подробнее на определении сил инерции з в е н ь е в .  
Из курс а  физики известно ура внение поступательного д в и ж е н и я  
тела массы т под действием силы F: ma =  F , г де  «  — у с к о р е н и е  
тела.

Обозначив вектор та  через по лучим  др уг ой  вид у р а в н е 
ния д ви ж ен ия :

F + F n =  0. ( 6 . 1 )

Вектор F„ называют силой инерции,  а уравнение (6 .1)  я в 
ляется  уравнением равновесия статики и вы ража ет  npnmui j i  
Даламбера :  если в ка жды й данный момент к д е й ст вую щ и м  на 
тело силам прибавить силу инерции,  то полученная си стема  сил 
будет  находиться  в равновесии,  и д л я  нее справ ед ливы  в с е  
уравнения статики.  Принцип Д а л а м б е р а  позволяет  при решении 
динамических задач составлять ур ав н ен и я  движ ения  в форме 
уравнений равновесия  и решать задачи динамики с по мощью  
более простых законов статики. При этом н уж но  иметь в в и д у ,  
что фактически на данное тело д е й с т в у е т  только  сила F, а си л а  
инерции F„ приложена к д р у г о м у  ( у с к о р я ю щ е м у )  т е л у ,  к о т о р о е  
воздействует  силой F на у с к о р я ем о е  тело .

При вращательном движении те л а  в о к р у г  оси ур а в н е н и е  
движения имеет  вид J i  — M , г д е  М — момент внешних д в и ж у 
щих сил, дейст вующих  на тело;  £ — у г л о в о е  ускорение ;  J — м о 
мент инерции тела  относительно оси вращения .  Как и в с л у ч а е  
сил, обозначив величину J i  через  М н, получим ур авнение  д в и 
жения в форме уравнения статики

М + М„ =  0 , ( 6 .2 )

где  Ми называет ся  моментом сил инерции.
Рассмотрим сложное движение тела  в плоскости,  центр м асс  С  

которого д в и ж е т с я  с ускорением а, :. Тел о  имеет у гло в о е  у с к о 
рение е (рис. 6.1,  а ) .  Разделим это т ел о  на элеме нтарны е м ассы
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d m i . К а ж д а я  э л е м е н тар н ая  масса d tn имеет свой вектор у с к о 
рения а, и к ней м о ж е т  быть  отнесена элементар на я  сила инер
ции dF, = —a idrril. Т а ки м  образом получаем си сте му  элементарных 
сил инерции, р асп р е делен н ых  по в се му  т е л у .  Из статики из
вестно,  что любая си ст ема сил эквивалентна  одной силе — 
г л а в н о м у  век то ру ,  или результирующей силе инерции Fu - V]dFh 
и гл а в н о м у  моменту  M,i =  ^ M „ (F i).

Р а д и ус -век то р  Гс. цент ра  масс тела  определяетс я  по фор
м у л а м ,  аналогичным формулам  § 5.3: Хс =  2 xidtni jm ; у с =  
=  V. у, d/M/,/?/; Zq =  ^  г,  dnij т,  или в векторной форме г  с. =  
=  У г tdnit!т.

Д в а ж д ы  ди фференцируя  это выражение по времени,  получаем

d- г (: dmi d-г/
df- т d/-’ ’

ИЛИ

ас. =  2  aidmi/m,
о т к у д а

m a c  =  hdm t =  — 2  dF{ =  — F„. (6.3)

При вращении т е л а  в о к р у г  оси, прохо дящей  через центр 
масс  С тела ,  у  к а ж д о г о  элемента  массы dm  касательное у с к о 
рение а/. =  r,s направлено  перпендикулярно р а д и у с у  (рис. 6 . 1 , 6 ), 
а нормальное уск о р е н и е  а(Л =  Г(0)- направлено по р ад иус у .  
Соответственно э т о м у  сила инерции образ уе тся  из д в у х  состав
ляющих :  касательной d F ^ = —a^dmL и нормальной dFin = —a/„d/«;. 
Силы d Fln не дают момен та  относительно точки С, так  как  их 
направление проходит  через  нее. ААомент ка сательных сил 
инерции

Af„ =  ^  ridFi- =  — v  rfiixdm = — ^  rjednii  =  — £ ^ r ? d w ; ,
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или
Af„ =  -  J c t, (6.4)

где  Jr. — момент инерции тела  относительно оси, п р о х о д ящ е й  
через центр масс.

Значения результирующей силы F„ и момента УИи, о п р е д е 
ленные по формулам  (6.3) и (6 . 4 ) ,  направлены пр отивополож но 
ускорен иям  и<: и г.

Если звено д виж ется  п о ст у п а т ел ь н о , то все е г о  точки  
имеют оди на ковы е  ускорения ,  р а в н ы е  ускорению а<: центра  масс ,  
а уг ловое  ускорен ие г = 0 .  Силы инерции сводя тс я  к р е з у л ь т и 
рующей силе /•„ =  — mac,  приложенной  к центру  масс .  Если 
звено в ращ ает ся  равномерно в о 
к р у г  оси, проходящей через центр 
масс (г =  0; ас. =  0) ,  то FH =  О 
и Л1„ =  0. Если звено вращается  
с ускорением г, то силы инерции 
сводятся  к паре с моментом М„ =
=  -  Je t .

Если звено совершает  с л о ж н о е  
пло ск о е  д в и ж ен и е  с ускорением а с  
центра масс и у г л о в ы м  ускорением  е, то силы инерции з в е н а  
эквивалентны одной силе F„, приложенной к центру  С,  и паре  
с моментом М„.

При силовом расчете эт у  с и л у  и момент удобно з а м е н и т ь  
одной равнодействующей силой. Д л я  этого действие  м о м ен та  
заменим действием  пары сил (рис .  6.2) .  Если значение сил 
пары взять  равным силе Fu, то  плечо пары / =  MJF„.  О д н у  
из сил пары приложим к точке  С и направим противоположно 
силе F„. Т огд а  д р у г а я  сила пары б у д е т  направлена п араллельн о  
F„ на расстоянии L от центра С. Силы  F„ и — F„, п р и л о ж е н н ы е  
к точке  С, уравновешиваются  и их м о жн о  отбросить.  О стается  
лишь одна сила F„, приложенная к т о ч ке  К.

Таким образом,  при сложном д в и ж е н и и  звена силу  инерции 
FH и момент сил инерции М„ м о ж н о  заменить  одной силой F„, 
приложенной к точке  К, л е ж а щ е й  на п ер пенди куляр е ,  п р о в е 
денном из точки С к направлению силы F„, на расстоянии 
/ =  M„'F„ =  Jce/mac,  и равн оде йствую щ ая  сила F„, п р и л о ж е н н а я  
к точке  К, направлена  так,  чтобы противодействовать  у г л о в о м у  
ускорению г.

§  6.2. Силовой расчет м ех ан и зм ов  
без учет а  сил трения

Целью силового расчета механи зм а  являе т с я  о п р е д е 
ление сил, д ействующих  на з в е н ья  да нн ого  механизма при з а д а н 
ном движении его  веду щего  звена .  Д л я  определения внешних сил  
необходимо знать движение з в е н ьев  механи зма ,  поэтому п р е ж д е
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чем производить силовой расчет,  необходимо произвести кине
м атическое  исследование механизма .

Определив ускорения  и скорости звеньев ,  опр еделяют  напра
вл ение  и значение сил инерции звеньев ,  а т а к ж е  сил полезно
го  сопротивления (если они зависят  от скорости движен ия или 
перем ещ ени я  рабочего з в е н а ) .  Д л я  определения  сил инерции 
н у ж н о  знать массы и м омен ты  инерции звеньев .  Если механизм 
т о л ь к о  пр оек тируется  и этих данных нет, то приходится  пр ед 
варительно  за да ватьс я  ориентировочными формой и массой звень 
е в ,  а в последующих расч етах  уточняют принятые значения.

И м е я  эти да нн ые при силовом расчете,  определяют:  1) р е а к 
ции во всех ки нем атических  парах;  2 ) ур авно веш иваю щую силу 
или момент на в е д у щ е м  в а л у .

Под  уравнов ешивающим моментом  (или силой) ,  приложен
ным к в е д у щ е м у  зв е н у ,  понимают тот момент,  который должен  
б ы ть  приложен со стороны двигател я  к мех ан и зм у ,  чтобы при 
дан ном движении м е х а н и з м а  преодолевались сопротивления 
в с е х  внешних сил, д е й с т в у ю щ и х  на механизм.

Силовой расчет м е х а н и з м а  без учета сил инерции называется  
с т а т и ч е с к и м .  Такой  расчет  производят в т е х  с л уч аях ,  когда  
силы инерции невелики (при малых массах зв еньев  и в ти хо 
х о д н ы х  мех анизмах ) .  Силовой расчет механ изм а называется  
д и н а м и ч е с к и м  или к  и н е т о с т а т и ч е с к и м, если при ра
счете  уч итываются  силы инерции звеньев механизма .

В п р еды дущ ей  г л а в е  бы ло  показано,  что реакция  в шарнире 
плоского механизма неизвестна  по значению и направлению 
и проходит через центр  шарнира,  а в ползуне реакция направ
лен а  перпендикулярно  направляющей.  Она неизвестна по значе
нию и неизвестна то ч ка  ее  приложения.  Таки м образом,  при 
силовом расчете в к а ж д о й  паре V класса  тр е б у е т с я  определить 
д в а  неизвестных.  В паре  IV класса направление реакции извест
но, а неизвестным я в л я е т с я  только ее  значение.

Уравнение стр у к т ур н о й  группы Зп — 2р:, — р 1 — 0 является  
у сл о ви ем  ее  статической определимости.  Действительно,  дл я  
к а ж д о г о  звена плоского механизма можно составить три у р а в 
нения равновесия,  по это м у  величина 3п со ответствует  числу 
уравнений равновесия  д л я  звеньев группы.  Величина (2р :, -\-р^  
соответствует  числу н еизвестных  реакций в кинематических па
рах  струк турно й г р у п п ы .  Исхо дя  из этого силовой расчет м е х а 
низмов удобно вести к а к  силовой расчет с т р у к т у р н ы х  групп,  на 
ко то р ы е  расчленяется  м ех ан и зм .  При этом действие  отсоединен
ны х  зв еньев  з а м е н я е т с я  реакциями,  кото рые определяют или 
из уравнений статики или построением плана сил.

Рассмотрим посл едовательность  расчета на примере механиз 
ма,  с х ем а  которого и зо б р аж ен а  на рис. 6.3,  а. Пусть  на звенья 
механи зм а  д ей ст вую т известны е внешние силы F,, F3, F4, Fь, 
(в  число этих сил в х о д я т  и силы инерции звен ьев ) .  Требуется  
определ ить  реакции во все х  кинематических парах механизма 
и уравновешивающий момент Му на кривошипе /.
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Вначале необходимо данный м ехан и зм  разложить на с т р у к 
тур н ы е  группы.  С т р у кт у р н ы е  груп пы ,  составляющие м е х а н и з м ,  
вычертим отдельно  в масштабе,  начиная  с последней в п о р я д к е  
их присоединения.  Получим с т р у к т у р н ы е  группы  звеньев  4 — 5 
(рис.  6.3 ,6 ) ,  з в е н ьев  2  — 3  (рис.  6 .3,  в) и в е д у щ е е  зв е но  / 
(рис. 6.3, г) .  Д е й с т в и е  отброшенных з в е н ь е в  в ка ждо й г р у п п е

зам еняем  силами реакции.  При этом примем следующие о б о 
значения:  реакцию б у д е м  обозначать б у к в о й  R с д в у м я  и н д е к 
сами:  первый индекс  обозначает номер отброшенного зве на ,  
которое производит действие ,  а второй и н де кс  обозначает номер 
звена ,  на которое производится действие .  Например,  Rn — р е а к 
ция звена / на звено 2. Стойку  б у д ем  обозначать  нулевым н о 
мером,  тогда ,  например,  /?03 обозначает  реакцию стойки на 
звено 3. Принимаем,  что реакция в шарнире ,  без учета  сил 
трения ,  проходит через  центр шарнира ,  реак ция на ползун 
перпендикулярна направляющей ползуна .
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Д л я  решения з а д а ч и  удобно реакции в шарнирах разложить 
на д в а  направления :  реакц и я  вдоль с т е р ж н я  с индексом п и р е 
ак ция ,  п ер п е н д и ку л яр н а я  стержню,  с индексом  -т. Например,  
/?34 =  R3in +  К34-.. В этом случае  можно искать составляющие 
реакций в шарнирах ,  по которым в да л ьн е й ш е м  ле гко  опреде 
лить полные реак ции.  Направление со ставляющих выбирается  
произвольно.

Так  как  к а ж д а я  с тр у к т у р н а я  группа явл яетс я  статически 
определимой системой,  то число неизвестных реакций б у д е т  
равно числу урав нен ий ,  которые можно составить дл я  звеньев  
группы.  Система вн ешн их  сил, включая силы инерции, и сил 
реакций,  п р и л о ж е н н ы х  к ка ждо й структурной группе ,  находится 
в равновесии. С ле д ов а т е л ьн о ,  векторная с у м м а  сил, действующих 
на группу ,  равна нулю.  Поэтому для к а ж д о й  структурной группы 
можно составить в е к т о р н ы е  уравнения равновесия .  Д л я  с т р у к т у р 
ной группы 4 —5 ур авн ен и е  равновесия имеет  вид

К'МП  ~ Ь  R -Ц- ~ 1 ~ F \  - { -  F t, - j  '  А * , , ; ,  =  0 .
1 b 'F  у  l i t '  " ~  J  х -Х

Д л я  структурной г р у п п ы  2 —3 уравнение равновесия  имеет вид

Ry.„ -\-~Rn-. + A + A + S  J k i  +  к ™»= °-
II ВС ri.BC  j  DC II DC

В этих ур авн ен и ях  известные силы F.,, Ел, Fb Fb подчеркнуты  
д в у м я  чертами снизу .  Известные по направлению реакции п о д 
черкнуты одной чертой с указанием под ней соответствующего 
направления.  Во втором уравнении реа кция Rn  считается из
вестной: она д о л ж н а  быть  равна по значению и противоположна 
по направлению реак ции  R3i, которая опр едел яетс я  из решения 
уравнения д л я  гр у п п ы  4 — 5. Иначе д л я  структурной группы 
2 —3 задача  б у д е т  статически неопределенной.  Поэтому сило 
вой расчет н у ж н о  начинать с последней (в по рядке  присоедине
ния) структурной груп п ы .

Начиная реш ен ие задачи с урав нения д л я  группы 4 —5, 
видим,  что в э том  уравнении три неизвестных вектора ,  в то 
время как  графически можно решить уравнение с д в у м я  неиз
вестными векторам и .  Одно из неизвестных,  например /?.»,, опре
делим из у р ав н ен и я  моментов всех сил, приложенных к с т р у к 
турной группе  з в е н ь е в  4 — 5 относительно точки И. Имеем

Rmi (EH) -  Ftht =  0,

гд е  Л4 и ЕН — плечи сил относительно точки //, измер яе мы е 
непосредственно по ч е р т е ж у  (рис. 6.3, б) .  Отсюда

Rmx =  /'4 (hJEFf).
Если состав ля ющая реакции получается  со знаком « —», то ее  
направление н у ж н о  изменить на противоположное.
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Неизвестные реакции R:,\n и Ro:, о п р е д е л я е м  построением п л а 
на сил, выбрав  масштабный коэффициент ij./- в виде отн ош ен ия 
значения силы к  длине вектора по ч е р т е ж у .  Из пр оизвольной 
точки П — полюса плана сил — б у д е м  последовательно о т к л а д ы 
вать векторы сил, входящих в у р а в н ен и е  группы 4 —5  (рис .  
6.3 d).

Сначала о ткл ад ываем  вектор Ru-,  д а л е е  из его  конца — в е к 
тор /*', и из конца этого ве кто р а  о т к л а д ы в а е м  вектор  Из  
конца вектора  /Л, проводим направление  неизвестного по з н а ч е 
нию вектора  R,tJ. Так как  м н о гоу го л ьн и к  сил д о л ж е н  б ы т ь  
замкнут ,  то в полюс плана П д о л ж е н  попасть конец н е и з в е с т 
ного вектора  R3in. Проведя  через  полюс П направление в е к т о р а  

получим пересечение его  с направлением ве кто р а  R 
в точке Ь. Эта  точка  и определит длины  неизвестных в е к т о р о в
Rm и _

Соединяя  т о ч к у  Ь с концом в е к т о р а  Ru - , получим р е а к ц и ю  
/?я., в шарнире /: как  г ео м е т р и ч е с ку ю  с у м м у  векторов 
и Нзн- l I t o 6 i»i определить реакцию R v, в пр омежуточном  ш а р 
нире //, достаточно воспользоваться  тем ж е  планом. Т а к  к а к  
к а ж д о е  звено структурной группы находи тся  в равновесии,  то 
многоугольник сил, действующих на к а ж д о е  отдельное з в е н о ,  
т а к ж е  д о л ж ен  быть замкнутым .  Рассмотрим ползун 5. На н е го  
действуют  силы —R,K„ F,, и сила Rv„ или реакция со стороны  
звена 4. Д в е  из этих сил у ж е  построены на плане,  с л е д о в а т е л ь 
но, соедин яя  начало вектора F, и коне ц вектора  R„:„ п о л у ч и м  
искомую силу RVl, которая в плане показана  штрихпупктириой 
линией.

В уравнении группы 2 3 четы ре неизвестных по значе нию 
вектора,  д ва  из которых н уж н о  опред ел ить  из уравнений м о 
ментов сил,  приложенных к к а ж д о м у  з в е н у  группы о т н о с и т е ль 
но точки С (рис.  6.3,  в):

FА- -  А?12т (ВС)  =  0 ;

F A  -  +  Rm, (CD) =  0.
Отсюда имеем

R 12т =  F.ftJBC; Ry,, =  (R yJi\ -  F,h,) CD.

Неизвестные векторы Rvln и определяют построением
плана сил. Д л я  этого из полюса /7, плана  строим в м а с ш т а б е  
вектор Ru-. (рис.  6.3,  е).  Из его  ко нц а строим вектор F,, з а т е м  
последовательно векторы FA, Ri3, R,n- . Из конца п о с л е д н е г о  
проводим направление вектора Ro ; Чт обы получить  з а м к н у т ы й  
многоугольник ,  из полюса /7, прово ди м направление в е к т о р а  
R vln. Пересечение этих дв ух  направлений в то чке  Ь, д а е т  р е ш е 
ние задачи.
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Соединяя  на плане (рис .  6.3,  е )  начало вектора  Rv,n и конец 
ве к т о р а  Ru-,  по лучаем  полную реакцию R {, в шарнире В. Ана
логично  получим полную реакцию /?„:1 в шарнире D.

Чтобы найти реак цию в промежуточном шарнире С, нужно 
построить  з ам кн утый  многоугольник сил, дейст вующ их на одно 
з ве н о  группы,  например зве но  2. На него дейст вую т  силы Rnz, 
R\>n< Pi 11 неизвестная  си ла  Rx, реакции звена  3 на звено 2.

П ер вы е три силы у ж е  имеются на плане сил,  поэтому,  с о е 
д и н я я  конец век то ра  F., с  началом вектора  R Vin, получим з а м ы 
кающий вектор Rx,, пр оведенный на рис. 6.3,  е  штрихпунктир- 
ной линией.  Таким образо м ,  все реакции в стр уктурно й группе 
з в е н ь е в  2 —3 определены .

Перехо дим к в е д у щ е м у  звену .  На кривошип 1 действуют 
с и л ы  Rл и R,,, и уравновешивающий момент Му, иод действием 
ко то р ы х  он находи тся  в равновесии (рис.  6.3,  г). Векторное 
у р ав н е н и е  равновесия  им еет  вид

tfai +  Я.и =  0.

Отсюда с л е д у е т ,  что си лы  Rm и R-,t представляют пару сил 
с  плечом I. Уравно ве шивающий  момент Му равен по значению 
и направлен противоположно моменту пары сил /?„, и R n , с л е 
д о ват е ль н о ,  Му — —

§ 6.3. Приведенная  сила и момент.
Теорема Ж уко вско го

Д л я  реш ения за да ч  динамики меха ни зм ов  удобно все 
с и л ы ,  пр иложенные к  различным звеньям механизма ,  заменить 
одной условной силой,  приложенной к одному из звеньев ,  кото 
рое  называется  з в е н о м  п р и в е д е н и я .  Эта  сила называется  
п р и в е д е н н о й  с и л о й  F,,,,, а точка ее  приложения т о ч к о й  
п р и в е д е н и я .

Точка  приведения и направление силы F„р м огу т  быть в ы 
бран ы  произвольно.  Ч а щ е  всего приведенная сила приводится 
к  в е д у щ е м у  зв е н у ,  а е е  направление совпадает  с направлением 
скорости  точки приведения .  Эквивалентность приведенной силы 
всем  силам,  п рилож ен ным к механизму ,  определяетс я  по ра 
в е н с т в у  их работ.  Э л е м ен т а р н а я  работа силы Г на элементарном 
перемещении d.v в ы р а ж а е т с я  формулой

/ч
d W =  /'(is cos (Fds) =  F d r , (6.5)

г д е  d r  — изменение р ади у с а -в е кт о р а  точки приложения силы,  или 

d W =  Fxd x  -f- Fyd y  / y t z ,
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гд е  Fx, Fy, /^ — проекции силы на оси координат ;  dx, dy ,  dz — 
проекции вектора  dr.

Элементарная  работа момента  М  имеет  вы р а ж е н и е

dW  — Afdtp, (6 .6 )

гд е  do элементарный угол поворота .
Мощностью называют отношение работы силы ко времени :

P = d l l /  d t ^ T v .  (6.7)

Мощность момента

Р - .^ М -  То. (6.8)

Пользу ясь  понятием элементарной работы сил и м о м ен то в ,  
сформулируем определение приведенной силы.  Привед енной  с и 
лой  Fnp н а зы ва ет ся  такая  сила ,  э л ем ен т арн а я  р а б о т а  к о т о 
рой  на п ер ем ещ ении  ds„ точки  прив е д ен и я  равна с ум м е  э л е 
ментарных работ  приводимых сил  Fj и моментов  M t на п е р е 
м ещениях  d.s'; и d« ;  точек п р и л о ж е н и я  этих сил :

/'„pd.s',1 cos а п = F'ldsi cos а, -| ^  A/;d'f/,

где  аг — уг ол  м е ж д у  направлением силы и пер ем ещ ением  s t т о 
чек приложения .

Разделив  члены равенства на d/, получим

F„vv„ cos аП =  v  f ' iv l cos а, -[ V м ,  (6 .9)

или
Р УР,1 пр г

Мощность приведенной силы равна с у м м е  мощностей пр и вод и 
мых сил и моментов.  Здесь Р,  мощности,  ра зв иваем ы е  силами 
или моментами, приложенными к з в е н у  /. Если в е д у щ е е  з в е н о -  
кривошип,  то  удобнее  вместо приведенной силы ввести п о н ят и е  
приведенного момента сил, который равен моменту  приведенно й 
силы:

А7|ф =  Fnpl,

где  I — плечо приведенной силы относительно оси вр ащ ен ия  
кривошипа.

Тогда  Р„р = Мпр(о, где  (о — у г л о в а я  скорость звена  п р и в е д е 
ния. Общее выражение привед ен ного  момента на основании 
формулы (6 .8 ) имеет вид

yV/,,p =  Р„ р <о =  \  F^vi cos ос/ о) +  Mi <"• ( 6 .10)

Приведенный момент зависит то л ько  от отношения ск ор о ст ей ,  
оп р е д е л я ем ы х  положением в е д у щ е г о  звена .
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Обычно  в м ех ан и зм ах  си лы  дв и ж у щ и е  и силы сопротивления 
п р и в о д ят  к в е д у щ е м у  з в е н у  раздельно.  Тогда  общий приведен
ный мом ент  о п р е д е л яе т с я  к а к  разность приведенных моментов 
д в и ж у щ и х  сил и сил сопротивления :  М„р =  А/„р.д — Af,ip.c.

М е х а н и з м  под д е й ст ви ем  внешних сил находится  в равно
весии,  если к в е д у щ е м у  з в е н у  приложен уравновешивающий 
м о м е н т  М у (или у р ав н о веш и ва ю щ а я  сила Fy). Если все внешние 
силы и моменты привести к в е д у щ е м у  звену ,  т. е .  заменить  их 
д е й с т в и е  одним моментом М пр, то эти моменты б у д у т  равны 
по значению и противоположно  направлены:  Му ~  — Мпр.

Соответ стве нн о  Fy = — Fnp, если они приложены к одной 
т о ч к е  и направлены по одной прямой. Если в уравнении (6.9) 
вм е с т о  F„p поставить Fy, то

FyVy cos а у -; v  f- lVl Cos а, |- v  =  0.  (б. 11)

В конц е  силового расч ета  механизма определ яю т у р ав н о ве 
ш и в а ю щ у ю  силу или уравновешивающий момент,  который 
д о л ж е н  быть приложен к  в е д у щ е м у  з ве н у  д л я  равновесия 
м е х а н и з м а .  Уравнение (6 .1 1 )  позволяет  опр еделить  урав но веши
ва ю щ у ю  силу /'у, и сп ользуя  план скоростей механизма .  Рассмот
рим этот  способ па примере  механизма,  показанного на рис.
6 .4 ,  а.

К точкам  звеньев  2 и 3 приложены силы F-,, F:t. За точку  
пр и л о ж е н и я  у р а вн о веш и ва ю щ ей  силы примем т о ч к у  В и напра
ви м  е е  по скорости vb. В этом случае  c o s a y = l .  Уравнение 
( 6 . 1 1 ) запишется  в виде

Fyv a  — F.,v,\ cos х,  — Fxv д- cos аа =  0.  (6 .12)

П остроим  план скоростей механи зма (рис. 6 . 4 , 6 )  и повернем его 
на 90°,  к а к  показано на рис 6.4, в. В соответствующие точки
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плана перенесем силы F,, F3, Fy. Считая,  что план скоростей 
есть  жест кий рычаг с опорой в полюсе, во з ь м е м  с у м м у  момен
тов  перенесенных сил относительно полюса:

VMp(F) =  Fy (pb) - FJ u  F3h3 —

(FyVn — F'/v.x cos x, — F3Vk'_c o s  ot3) '[i,„
т ак  к а к

pb  =  Vn |i;,; [к , — ( p n ) cos х, ■ v,\ cosx ,  и.,,; 
h3 =  ( pk) cosot3 = VkCOS x t/u.,,

гд е  jj-y — масштабный коэффициент плана ск оростей.
Сравнивая  полученную с у м м у  моментов с у р а в н е н и е м  (6.12),  

зак лю чае м,  что она о б р ащ ается  в нуль.  Отсюда с л е д у е т ,  что 
е сли  повернутый план с к о р о ст ей  механизма у с л о в н о  ра с смат
ривать как ж е сткий  рычаг с  опорой  в п о л ю с е  и п ер ен е сти  
силы, п рилож енны е  к м ехани зм у  в с о от в ет ст в ую щ и е  ег о  
точки, то  сумма моментов эт их  сил о т н о с и т ел ь н о  полюса  
равна нулю, е сли механизм nod  д ей ствием  эт и х  сил  нахо
д и т с я  в равнов е сии . Это положен и е н аз ыва ется  теорем ой Ж у 
ковского .

Из уравнения Fy (pb ) F.Ji, — FJi3 — 0  о п р е д е л я е м  ур а в н о в е 
шивающую силу

/■'у =  (F,h,  -| F3h3), (pb) .

В общем сл уч ае  формула им е е т  вид

Fy =  v  Ffii hy. (6.13)

Если сила Fy направлена по скорости точки В, уравновеш и
вающий момент определится  по формуле Л1у =  Ру1лв-

Теорем а Ж уковского  по зво ляет  определить  у р ав н о ве ш и в а ю 
щую силу Fy без силового расчета  мех ани зм а .  Практически 
можно не поворачивать план скоростей,  а пове рн уть  на у го л  90° 
силы при переносе их на план скоростей.

ГЛАВА 7. ТРЕНИЕ В МЕХАНИЗМАХ 

§  7.1. Силы трения

При относительном движении д в у х  соприкасающихся  
тел ,  приж атых одно к д р у г о м у  некоторой силой,  па поверхности 
соприкосновения возникает сила сопротивления э т о м у  д в и ж е 
н и ю — с и л а  т р е н и я .  Относительным д в и ж е н и е м  м о ж е т  быть 
ск ольж ение  или качение.  В соответствии с ви до м  относитель
ного движ ения  различают т р ен и е  с к о л ь ж е н и я  и т р ен и е  к а ч е 
ния.  Опыт показывает ,  что при одних и те х  ж е  у с л о в и я х  сила

69



трения Ff0, которую пало пр еодолеть ,  чтобы привести тело 
в д в и ж е н и е  из состояния п о к о я ,  ока зывается  больш е силы 
трения F,,  кото рая  дей с т в уе т  в процессе движения ,  т. е. Ffll Ff . 
Поэт ому  различают с и л у  с ц е п л е н и я  (силу  трения покоя)  
и силу  т р е н и я  движения .

Явлен и е  трения использ уетс я  в технике.  Во всех  с л у ч а я х ,  
ко гд а  с к о л ь ж е н и е  тел н еж ел а т е л ь н о ,  трение,  пр епятс твуя  с к о л ь 
жению,  я в л я е т с я  полезным фактором,  например в ременных 
п е р е д а ч а х ,  соединениях с н а т я го м ,  болтовых соединениях и т. д.  
Трение при относительном дв иж ении  является  вредн ым ,  так 
к а к  па пр ео до лен ие сил тр ен ия затрачивается дополнительная  
энергия ,  например при вращении валов в подшипниках ,  при 
дви ж ен и и  поршня в цилиндре дви г а т е л я  п т. д.

Т рен ие я в л я е т с я  сл ожны м физическим явлением,  а значение 
силы т р ен и я  Ff зависит от многих факторов,  в частности от  
наличия на тр у щ и х с я  пове рх ностях  смазки.  Сухое т р ени е  наб
л ю да ется  при отсутствии пр омеж уточного  слоя смазки :  такой 
вид  тр ен и я  в механизмах встреча ется  весьма редко .  Если слой 
смазк и полностью р аз деляет  тр у щ и е ся  поверхности,  такой вид 
трения н аз ыва ю т  жидко стным.  Часто в механизмах встречается 
трение ,  при котором слой см азки  лишь частично р а зд е ляет  
т р у щ и е с я  поверхности.  Такой  в и д  трения называется  полу сухим  
и вс тр е ча ется  во фрикционных передачах ,  кл иновых соедине
ниях и т.  д .  Наконец,  при граничном  трении толщина слоя 
смазк и не пре выш ает  0 ,1  м км ;  при этом поверхности покрыты 
тонким м о л е к у л я р н ы м  слоем смазки.

Т р ен и е  с к о л ь ж е н и я .  В первом приближении сила н е ж и д 
к о ст н о г о  с к о л ь ж е н и я  пр ямо  пропорциональна с и л е  N нор 
мально го  д а вл ени я  м е ж д у  поверхностями и направлена  
в ст о р о н у ,  п р от и в оп ол ож н ую  отно сительному  д виж ению  
( закон Кул она) :

Ff  =  fN ,  (7.1)

г д е  / — коэффициент трения ,  опред ел яемый экспериментально.  
Коэффициенты трения дл я  различных пар материалов приво
д я т с я  в справочниках .  Коэффициент /  трения ск ольж ения  для  
ряда  широко  пр им еняемых  в промышленности материалов имеет 
с л е д у ю щ и е  ус р едн ен н ы е  значения :

Сталь по с т а л и .................................. 0,15
Сталь по б р о н з е .............................0,1
С таль по ч у г у н у ............................. 0,18
Чугун  по ч у г у н у ............................. 0,15
Сталь по т е к с т о л и т у ................... 0,15

Коэффициент трения с к о л ь ж е н и я  опр едел яетс я  многими 
факторами,  в том числе шероховатостью трущ ихся  поверхнос
тей,  х а р а к т е р о м  смазки,  р а зм ер ам и  и геометрической формой
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тр у щ и х с я  поверхностей,  скоростью относительного  д ви жен ия ,  
температурой и т.  д .  Коэффициент трения /  в формуле  (7.1) 
можно  считать постоянным только п о п р едел ен н о м  диапазоне 
скоростей и нагрузок .  Поэтому ,  выполняя  расчеты ,  н уж но  ис
пользовать  справочные д ан н ы е ,  полученные в у с л о в и я х ,  со ответ 
ствующих работе рассчитываемой пары трения .

Угол тр ения .  Рассмотрим трение при равномерном движ ении  
под действием силы F по лзуна  / по на п ра вляю щ ей  2 , пр иж атых 
д р у г  к д р у г у  силой Q (рис.  7.1, а ) .  Р е а к ц и я ,  распределенная  
по поверхности,  сводится к составляющей N — нормальной р е а к 
ции поверхности — и силе трения Ff, направленной по ка с а т е л ь 
ной к поверхности.  Из услови я  равновесия  и м е е м  Q =  — N.

При движении ползуна  сила трения Ff  направлена  против 
вектора  скорости v .  Силы N  и Ff  можно з а м ен и т ь  одной силой R 
по правилу пар аллелограм ма и считать,  что дейст вие  тела  2 
на тело 1 вы р ажа ется  силой R, которая я в л я е т с я  полной р е а к 
цией поверхности.  Эта си ла  отклонена от  нормали к пове рх 
ности на угол р:

, g  Р =  Ff IN =  fN / N = f . (7.2)

Угол р называется  у г л о м  т р е н и я .  При изменении направле
ния движения в плоскости трения полная р е ак ц и я  А? изменяет 
направление,  описывая при этом конус  с у г л о м  при вершине 
2р (рис. 7 .1 ,6),  или к о н у с  т р е н и я .

а) \  JLV*
\- А-

1 Г

2

0 M

! \

N

Qc
" ’

4 V 1« Л  I

Рис. 7.1 Рис. 7.2

Теперь рассмотрим сл учай ,  ко гда  равн о д е й с т ву ю щ а я  Q внеш
них сил, действующих на ползун /, напра вл ена  под уг ло м  а 
к нормали (рис. 7.2) .  Р а з л о ж и м  ее на т ангенци альную  со став
ляю щ ую  Qr = Q s i n a  и но рмальную с о с т а в л я ю щ у ю  QB =  Qcosa.  
Полную реакцию Л? р аз л о ж и м  на нормальную соста вля ющую  N 
и силу  трения Ff  =  fN .  При этом Qa =  N. Д в и ж е н и е  ползуна 
возможно,  если

Qr = Q sin а  >  Ff  =  f N  =  fQ  cos a ,
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о т к у д а  tg а > . /  =  tg р, или а >  р. При этом, если а >  р, то д в и 
же ни е у с к о р е н н о е ;  если а =  р, то  движен ие равномерное или 
покой. При а <  р ползун неподвижен.

Сила Q, д ей с т в у ю щ а я  внутри конуса  трения,  не м о ж ет  двигать  
ползун не за висимо от ее  значения .  Это явление называется  с а 
м о т о р м о ж е н и е м .  Условие самоторможения  я <р. В тех с л у ч а 
я х ,  ко гд а  на ползун кроме силы Q дейст вует  и момент,  который 
стремится  п ове рн уть  ползун в направляющих, тогда  ползун 
пр иж имается  к направляющей обеими сторонами, а нормальные 
реакции уве ли ч и ваю тся  за счет  сил ,  образующих момент,  и сила 
трения б у д е т  больш е,  чем при одностороннем соприкосновении.

При конструировании стремятся  к то му ,  
чтобы ползун не перекашивался  в направ
ляющих и соприкосновение было одн о
сторонним.

Трение к а ч е н и я .  Опыт показывает ,  что 
при перекатывании тел  возникает  сопро
тивление перекатыванию,  которое на зыва 
ют т р е н и е м  к а ч е н и я .  При качении 
катка ,  н ах о д я щ его ся  под нагрузкой Q  (рис. 
7.3) в месте  контакта ,  каток и поверхность,  
на которую он опирается,  деформируются .  
Д авл ение на поверхности соприкосновения 
распр еделя ет ся  несимметрично относи
тельно вертикальной оси, проходящей че
рез центр катка .  Равнодействующая сила 

N нормальных  давлений см ещ ена на некоторое расстояние k 
в сторону д в и ж е н и я  и равна по значению нагрузке  Q. Величина 
k, о п р е д е л я е м а я  экспериментально,  называется  коэффициентом 
трения ка че н и я  и имеет  размерность длины.

При равномерном  движении силы,  действующие на каток ,  
у р а в н о ве ш ен ы ,  но пара сил Q и N с  плечом k может  у р а в н о ве 
шиваться  т о л ь к о  парой. Следоват ел ьно ,  в месте контакта  во з 
никает сила  трения  качения FK, которая вместе с д в и ж у щ е й  
силой F о б р а з у е т  пару  с плечом, равным рад иусу  г  катка .  
Равенство моменто в пар в ы р а ж а е т с я  формулой Qk = Fr — FKr, 
о т ку д а  сила  тр ен и я  качения

FK =  kQ.r =  kN: г.  (7.3)

Коэффициент /г, ка к  и коэффициент трения ск ольж ен и я ,  
зависит от ц е л о го  р я д а  факторов,  главным образом от материа 
лов д в и ж у щ и х с я  тел .  Например,  стальной закаленный шарик,  
ка тящийся  по закаленной стальной поверхности,  имеет  k =  
=  0,0007 . . .  0 ,001 см; у  стального колеса  по рельсу  & =  0,05 см; 
у  резиновой шины по т в е р д о м у  гр у н т у  k =  1 см.

Качение одного  тела  по д р у г о м у  б у д е т  происходить только 
в том с л у ч а е ,  к о г д а  сила сопротивления скольжению б у д е т  
больше си л ы  сопротивления качению.

При с к о л ь ж е н и и  FT= fQ ;  при качении FK—kQjr. Если £ г < / ,

Рис. 7.3
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тело катится;  если /г г > / ,  тело скользит ;  при £ г  = / о д и н а ко в а я  
возможность  каче ния и с к о л ьж ен и я .

Возможны сл уч аи ,  когда  качение и с к о л ь ж е н и е  п р о и сх о д ят  
одновременно,  нанример в и голь чат ых  подшипниках .  О д н а к о  
в большинстве с л у ч а е в  силы трения к а ч е н и я  меньше по з н а ч е 
нию.

Во многих приборных механизмах сила  трения о п р е д е л я е т  
их погрешность;  в друг их мех анизмах  си лы  трения п р и вод ят  
к большим потерям мощности,  по это му в ко нс трукциях  у з л о в  
механизмов с т р ем ятся  уменьшить си л у  трен ия ,  например,  з а м е 
няя  трение с к о л ь ж е н и я  трением качения .

Жидкостно е трен ие .  При жи дкост ном  трении в к и н ем а т и ч е 
ских нарах элеме нты тр ущ ихся  пове рх но стей разделены с л о е м  
смазки и сила трения определяется  сопротивлением  с д в и гу  с л о е в  
жидкости.  Жидкост но е трение имеет р я д  преимуществ ;  малый  
износ тр ущ ихся  поверхностей,  л учш и й о тво д  тепла от них,  
а т а к ж е  возможность  работы при больш их  скорост ях .  В п е р вы е  
теория жидкостного трения разработана в 1883 г. ак ад .  Н. П. 
Петровым и развита в работах II. Е. Ж у к о в с к о г о  п С. А. Ч а п л ы 
гина. К* основным положениям этой теории относятся  у с л о в и я  
жидкостного трения .

Жидкостное трение м о ж ет  о с у щ е с т в л я т ь с я  только при в ы 
полнении сл е д у ю щ и х  условий;  1 ) с м азо ч н ая  жидкость  д о л ж н а  
смачивать  т в е р д ы е  тел а  и у д е р ж и в а т ь с я  в з аз оре  м е ж д у  п о в е р х 
ностями; 2 ) см азочная  жидкость  д о л ж н а  полностью р а з д е л я т ь  
скольз ящ ие  поверхности;  3) слой жи дкости  м е ж д у  ск ольз ящ ими 
поверхностями д о л ж е н  иметь толщину б о л ьш е  некоторого п р е 
дела  //Ш|ц. определ яю щегося  шероховато стью поверхностей;  
ЛШ|П - Л?., г д е  Л?г1 и Д\. высоты неровностей профиля
поверхностей;  I) в слое смазки при с к о л ьж ен и и  поверхностей 
д олжно возникать  и по ддерж иваться  внутр еннее  д а в л е н и е ,  
уравновешивающее  внешнюю н агр уз 
к у ,  которая прижимает  поверхности 
д р у г  к д р у г у .  Рез ульти ру ю щ а я  этих 
сил называется  н е с ущ ей  сп о со бно стью  
с л о я  смазки.

Д л я  выполнения последнего у с л о 
вия необходимо или вводить с м азку  
под давлением,  или обеспечить непре
рывное вовлечение жидкости в по
степенно суж а ю щ и й с я  (клиновидный)  
зазор м е ж д у  скольз ящими поверхнос
тями тверды х  тел .  В подшипнике,  на
пример,  радиус  Л? отверстия выпо лня 
ется  больше радиуса  г  вала.  Бла го да 
ря этому  созд ается  клиновидный 
зазор,  в который при вращении вала у в л е к а е т с я  жи дкость ,  прили
пающая к валу ,  и в смазочном слое с о з д а е т с я  давление q, эпюра 
которого показана на рис. 7.4.  Р е з у л ь т и р у ю щ а я  сила да в ле н и я
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ур ав новеш ива ет  внешнюю н а г р у з к у  Q и вал  к а к  бы «в с п л ы в а 
е т » ,  образуя  за зор  в нижней части подшипника .  Д л я  у д о б 
ства  расчетов в в о д я т  понятие к о э ф ф и ц и е н т а  ж и д к о с т н о 
г о  т р е н и я ,  кото рый  зависит от скорости v  ск ольж ения  слоев 
смазки,  от н а гр у зк и  Q и от динамической вязкости ч\ жидкости.  
Сила жидкост но го  трения  определяется  по формуле

F,M =  t(vSh ,  (7.4)

г д е  5  — площадь  поверхности с к о л ьж е н и я ;  h — толщина с м а 
зочного слоя.

Коэффициент ж и д ко с тн о го  трения f M= F MjQ =  i\vS hQ =  ‘i\v liq, 
г д е  q =  Q S  — д а в л е н и е  в жидкости .  Т о гд а  сила жидкостного 
трения

F *= A Q .  (7.5)

Если услови я тр ен ия близки к ж и дкостн ом у  трению, то силу  
трения называют с и л о й  в я зк о г о  т р ен и я  и ее  значение о п р ед е 
ляют но формуле

/=•* =  К

гд е  v  — скорость  относительного д в и ж е н и я ;  £1 — коэффициент 
вя зкого  трения ,  зависящий  от толщины слоя  смазки,  ее вязкости 
и площади поверхности соприкосновения.  Расчет  кинематических 
пар при ж и д ко с т н о м  трении подробно излагается  в литер ат ур е  
по к у р с у  де талей  машин [14,  28] .

§ 7.2. Трение в поступательных парах  
с неплоскими направляющими

В п р е д ы д у щ е м  параграфе рассмотрено трение в пос
тупательной паре с плоскими направляющими под дейст ви ем  
нагрузки Q, направленной под уг лом  а к нормали. Мри этом 
получена формул а  (7 .3)  д л я  определения силы трения .  Если 
направляющие ползуна  имеют д р у г у ю  форму,  например трапеции 
(клина)  или цилиндра,  то дл я  определения  силы трепия можно  
воспользоваться понятием прив ед енно г о  коэффициента т р е н и я  
/ '  и прив е д енно г о  у гл а  т р ен и я  р', которые  учитывают ф орм у  
направляющих.

Если нап ра вл яю щ ая  имеет форму клина с углом  (рис.
7.5,  а ) ,  то возн икаю щие  на тр ущ ихся  поверхностях  нормальные 
реакции N, и 7V, и силы трения Ffx и Ff l  при равномерном 
движении ползуна  уд о вл е тво р я ю т  усл о ви ям :

+  ^ „ = / , ^ + / J V 2;

Tj -i- /V, +~/v2 =  о.
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При ;V, JV., =  N  и / , = / , = /  из си лового  треу гольника  (р и с .  
7 . 5 ,6)  получаем ; V = Q ( 2 s in7 ). Т о гд а  F,  =  2fN^~ Q f sin 7 , или

F/ =  f 'Q ,  ( 7 . 6 )

где  / ' =  / , s i n f  — приведенный коэффициент трения ;  [/ =  
= arctg ( /  s in 7 ) — приведенный у г о л  трени я .  В кл и н о в и д н о м  

ползуне сила трения больше,  чем в пл оском ,  поэтому т а к и е  к о н 
струкции применяются  в тех  с л у ч а я х ,  к о г д а  нужно у в е л и ч и т ь  
силу  трения ,  например использование клиноременных п е р е д а ч  
вместо плоскоременных п т. и.

- 4 -  ■ | 1 — Г  

___ 1—1

Рис. 7.6

В мех анизмах  находят  применение т а к ж е  ци линдричес кие  
направляющие (рис.  7.(5). Д л я  та ких  п олзунов  силу т р е н и я  о п 
ределяют через  приведенный коэффициент трения по ф о р м у л е  
(7.6) ,  где  / '  =  1,27/.

§ 7.3. Трение в винтовой паре

Рассмотрим винтовую пару  с пр ям оуг оль ным п р о ф и 
лем резьбы (рис.  7.7,  а) и у гло м  п о д ъ е м а  © средней вин то во й 
линии. На винт дейст вует  осевая  н а г р у з к а  Q, которую сч и т а ю т  
равномерно распределенной по средне й винтовой линии р е з ь б ы  
с радиусом г ср. На элемент резьбы г ай ки  приходится э л е м е н т а р 
ная доля  осевой нагрузки AQ. Рас сматрив ая  движение  винта  по 
элементу  резьбы гайки,  п редполаг аем ,  что к элементу  р е з ь б ы  
приложена д в и ж у щ а я  сила Л/-’, направленная  горизонтально,  с и 
ла нормального давления А N и э л ем е н тар н ая  сила трения А/- ,̂ 
направленная в сторону,  пр отивоп оложную направлению с к о 
рости. При равномерном движении ( v  =  const )  система сил  AQ, 
A JV, А F, IF f  уравновешена .  Полагают,  что соотношение м е ж д у  
этими силами мало отличается от соо тношения  тех  ж е  сил  при 
движении элем ента  в виде  ползуна  на наклонной плоскости 
(рис. 7.7,0) ,  представляющей р а з в е р т к у  на плоскость о д н о г о  
витка средней винтовой линии с ш аго м  p h. Условием р авн о ве с и я  
системы с х о д я щ и х с я  сил б у д е т  равенство  A f  [-А(^ =A:V А / у



В соответствии со с х ем о й  сил на рис. 7.7,  б  можно написать
A F = A Q t g ( ? -| Р ),  (7.7)

г д е  р — угол трения пары винт — гайка.
При равномерном вращении винта вращающий момент Т 

внешних сил б у д е т  с у м м о й  элементарных моментов сил Т 
=  У  А/тС|> =  г Ц) tg (о |- р) 2  AQ- Так как  У  AQ Q, то

^ = Q r Cp t g ( ? - l  р). (7.8)

Если дви ж у щ е й  силой б у д е т  сила Q, а момент Т б у д ет  момен
том  сопротивления ,  то  д ви ж ен и е  происходит в обратном направ
лении и сила AFf  м е н я е т  направление.  В этом сл учае  б у д ет  
с п у с к  ползуна по наклонной плоскости и вращающий момент 
Т =  O r ... ter 1ъ гЛ. 11 пи *  • о момент Т 0 . Это означает,  что

без  помощи внешнего 
момента  любая по зна 
чению д в и ж у щ а я  сила 
Q не мож ет  заставить 
винт двигаться .  Это я в 
ление называется  с а 
моторможени ем  а 
р е з ь б е ,  а неравенство 
<р р — условием с а 
моторможения .

Рассмотрим винто
вую п а р у с  треугольной 
резьбой (рис. 7.7,  в). 
Угол 2>3 называется у г 
лом профиля.  В м е т 
рической резьбе 23 =
- • 60°. Д л я  т р е у г о л ь 
ной резьбы полагают, 

что движ ен ие витк ов  винта можно приближенно считать анало
гичным движению кли нч ат ого  ползуна с у гло м  клина -' =  90°
-  р. Тогда  приведенный коэффициент трения f ' - f  sin (90°

— ?)  =  / cos [1 Вращающий момент д л я  винта с треугольным 
профилем резьбы им е е т  вид

7 ' = Q r cpt g ( T + p ' ) ,  (7.9)

а усл овие с ам о т о р м о ж е н и я

ср <  р' =  arctg (//cos Р). (7.10)

Т а к  как  р' >  р, то са м оторм ожен и е  в резьбе  с треугольным про
филем наблюдается  при больших углах  п о дъ е ма  ср, чем в резьбе 
с пр ям оуг оль ным профилем. Поэтому д л я  разъемных соедине 
ний деталей в т е х н и к е  применяются преимущественно винты 
с треугольной резьбой.

Р и с : 7 .7
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Сопротивление вращению в паре  б у д е т  зависеть  от  
х арактер а  соприкосновения вала с подш ипн иком  (рис. 7.8) .  П о 
ложим,  что их соприкосновение происх оди т по образующей 
цилиндра (точка  В на рис. 7.8, а). Если вал  не вращается ,  то  
реакция А ’ уравновешивает ся  нагрузкой Q. П риклад ывая  к в а л у  
некоторый момент,  заставим его кати ться  по в т у л к е  до тех  пор,  
пока не наступит с к о л ь ж е 
ние и точка  касания из В 
переместится в то ч ку  А 
(рис. 7.8, 6). В этом поло
жении сила R реакции ста
новится вертикальной,  рав
на по значению наг рузке  
(R =  Q) и образ уе т  с ней 
пару сил, сост ав ля я  при 
этом угол р с нормальной 
реакцией N.

Момент силы трепня 
Tf  = rFf  =  r fN,  г д е  N =  Рис. 7.8
=  R cos р =  Q cos р. Так  как
c o s p s ^ l  благодаря  малому значению р в подшипниках ,  то N ^  
SB Q и

Tf  =  / Q r. ( 7 . 11)

Плечо h силы R относительно центра  вала  не зависит от 
направления силы Q. Направление силы R б у д е т  всегда  по к а 
сательной к к р у г у  с радиусом к, который носит название к р у г а  
трения.

Имеем h =  г  sin р =  г  tg р == г/, о т к у д а  Tf — Qh. Потери м о щ 
ности на преодоление трения в подшипнике определяются  по 
формуле

Р! — Tf w — fQru). (7 .12)

Если производить более точный у ч е т  сил трения ,  то н у ж н о  
давление м е ж д у  подшипниками и валом сч итать  распределен ным 
по цилиндрической поверхности вала в приработавшемся  п о д 
шипнике.  Установлено,  что приведенный коэффициент тр ен ия 
и приведенный у го л  трения в этом с л у ч а е  определяю тся  по 
формулам / ' = 1 , 2 7 / ;  р' =  arctg / ' .  Тогда

r f  — 1,27fQ r .  (7 .13 )

В приборостроении применяют вр а щ а т е ль н ы е  пары с кони че 
скими (рис. 7.9,  а)  и сферическими (рис.  7 .9,  в )  опорными п о 
верхностями.  Если R радиальная н а г р у з к а  опоры,  то нормаль-

§ 7.4. Трение скольжения во вращ ат ель но й паре
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Рис. 7.9

пая реакция N — R j c o s a .  Момент силы трения в паре с кониче
ской поверхностью определяют по формуле

Tf =/'Rrcl> c o s  а,  (7.14)

а в паре со сферической  поверхностью

T,=f'Rdp (2 cos а) ,  (7.15)

г д е  d p =  2 r c o s a  — рабочий диаметр сферы;  / ' = / s i n a .

Рис. 7.10

В ращательн ые опоры,  воспринимающие осевую н а г р у з к у ,  
имеют вид пары п я т а —подпятник с поверхностью соприкоснове
ния в виде  п лоского  кольца (рис. 7 .10)  или сплошного кру га .  
Д л я  кольцевой п я т ы  распределение давления условно прини
мается равномерным :

q  — Q [ -  (R- — г-)\ =  const .

Момент трения на элементе  площади — кольце  шириной — 
равен:

d Tf  =  р dFf  =  p/d IV= J'q2-p’dp.

Интегрируя  это  вы р а ж е н и е  в пределах  от г  до R, получим

/г к
7>= j  dT, =  fq2*  f p-'dp ^ - f f Q  (RA -  r 3) (R--r>).  (7.16)

Г Г

Д л я  сплошной пяты г  =  0  и момент трения 7 ) =  (2/3)/Q/?. 
Однако п р е д п о л о ж е н и е ,  что на поверхности сплошной пяты 
q — const,  несп раведливо .  Наибольшее давление приложено 
к  центральной части опорного кр уг а ,  г д е  и происходит быстрый 
износ. П оэтому  предпочтительнее  использовать пяты с ко л ьц е 
вой опорной поверхностью.
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В т ех н и ке  находя т  применение механизмы с г и б к и м и  
звеньями в виде  лент,  ремней,  канатов  (ц епь к а к  гибкое  з в е н о  
здесь не рассматривается) .  В этом с л у ч а е  д в и ж е н и е  п е р е д а е т с я  
с помощью трения м е ж д у  цилиндрами,  называемы ми ш к и в а м и ,  
и охватывающим их гибким телом,  например  ремнем.  Т р е н и е  
гибких тел  впервы е было изучено Л.  Эйлером.  Получен ны е им 
зависимости используются дл я  решения многих техн иче ских  з а 
дач .  Д л я  возникновения сил трения необхо димо ,  чтобы в в е т в я х  
ремня было предварительно создано н а т я ж е н и е ,  которое п р и 
жимает  ремень к шкиву .  Пусть 
в рабочем состоянии лента д в и 
же тся  по ш ки в у  (рис.  7.11) с не 
которой скоростью v  =  const.
Угол а называется  углом охвата  
шкива.  Обозначим Z7, — н а т я ж е 
ние сбегающей ветви,  a F-, — 
натяжение набегающей ветви.
Задача  состоит в определении 
силы /•", в сбегающей ветви,  не
обходимой д л я  преодоления си 
лы F-, и силы трения скольжения  
Ff  м е ж д у  шкивом и ремнем.

Найдем закон изменения си 
лы натяжения ленты,  с к ол ьз я 
щей по поверхности шкива ,  при 
следующих  предположениях :
1 ) коэффициент трения ск ольж ения  /  — постоянная величина ;
2 ) силами инерции элементов ленты,  д в и ж у щ и х с я  по о кр у ж н о с т и  
шкива ,  пренебрегаем;  3) лента п р е д с т а в л я е т  гибкую и н е р а с т я 
жимую нить.

Выделим на д у г е  обхвата эл еме нт  лен ты  ab.  Если в т о ч к е  
а  натяжение ленты имеет значение F, то  в то чке  b оно у в е л и 
чится на величину d F за счет наличия силы трения dFf, прило
женной к средней то чке  д у г и  ab  и направленной по к а с а т е л ь 
ной к ней:

dFf  =  /diV, (7 .17)

где  d./V— равнодействующая распр еделенны х элемент ар ны х  р е а к 
ций, нормальных к поверхности цилиндра.  Точка  пр иложения е е  
совпадает  со средней точкой элемента  л е н т ы .  Пусть  do — у г о л ,  
соответствующий д у г е  ab. Силы н а т я ж е н и я  F  и Ẑ  +  dF.  С о с т а 
вим с у м м у  проекций сил, приложенных  к  э л ем е н т у  ленты,  на 
направление радиуса ,  проходящего  через  с е р е д и н у  д у г и  аЬ\

d N — F sin (d»/2) — (F |- d/7) sin (dcp/2) =

=  d/V— 2 /r sin (d®/2 ) — d F s i n  (do/2 ) = 0 .

§ 7.5. Трение в передачах  с гибкими звеньями
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Полагал дл я  м алого  у г л а ,  что sin (d^p/2) =  dcp/2, и пренебрегая  
бесконечно м ал ыми второго порядка,  имеем  d i V =  Fd?. Из фор
м у л ы  (7.17)  получ им  d r , ! / =  Fd®, о ткуд а  dS jS  =  fd<f. Интегри
р у я  это дифференциальное уравнение и подставляя  пределы ,  
получ аем

Л а
I dF F — f  \ da;  In F, — In F-, =  f a ,  или In (F , IF.,) =  fa .  

o

Потенци руя ,  нах оди м

Л  =  T7* ex p  (/a ) .  (7.18)

Ф орм ула  (7 .18)  н а з ы ва ется  формулой Эйлера .  Значение силы 
трения на всей д у г е  обхвата  равно о к р у ж н о м у  усилию,  прило
же нн ому к ш к и в у  и равному разности натяжений ленты:  F =  F t —
— F.,. Пользу ясь  формулой  Эйлера,  получаем /' =  F., ( exp f a  — 1 ), 
о т к у д а

F-, =  F/(exp/ а  — 1); F, =  (F е х р / а ) / ( е х р f a  — 1 ). (7.19)

Формул ы  (7 .19 )  позволяют по заданному о к р у ж н о м у  усилию 
определить  силы н а т я ж е н и я  ветвей ленты.  Эти формулы п о л у 
чены д л я  м алых  скоростей ленты.  Гели скорости лепты значи
тельны,  необходимо учитывать  дополнительные слагаем ые ,  у ч и 
тывающие влияние  сил инерции ленты при ее  движении по о к 
руж н ост ям  ш ки вов .  Ф о р м у л ы  (7.19) применяются  и при расчетах  
канатных передач ,  передач клиновыми ремнями и лен то протяж
ных механизмов .  В этих сл у ч а ях  проскальзывание ленты м о ж ет  
происходить ио части д у г и  обхвата из-за  неравномерности рас
т яж е н и я  ленты,  па ко торую влияет  и скорость  движения .

Особенности р а с ч е т о в  на трение в п р и б о р н ы х  м е х а н и з м а х .  
Отличительной особенностью механизмов приборного типа я в 
ляется  их работа при малом выходном моменте .  В этом сл уч ае  
на грузки в м ех а н и з м е  либо обусловлены трением, либо имеют 
инерционный х а р а к т е р ,  а весь вращающий момент дви гателя  
рас х о д у е т с я  на преодо ление  сопротивления внутри самого м е 
ханизма.  При рас четах  потерь на трение используется закон 
трения Кулона ,  со гласно  которому сила трения

Fj =  a. - | р AT, (7.20)

г д е  я, 3 — по стоян ны е (а х ар актер изует  т ак  называемое м о л е к у 
лярно е трение ,  не за в и с ящ е е  от силы нормального давления N). 
Прео браз уя  ф о р м у л у  (7 .20) ,  получаем

Ff  =  (a/ЛГ Р)Л' =  f 'N ,  (7 . 2 1 )

гд е  f '  =  ( a N [ i )  — переменный коэффициент трения,  зависящий 
от на грузки .  При больш их нагрузках  a/7V мало и практически
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/ '  =  р. При м алых  усилиях N, к а к  обычно бывает  в п р и б о р а х ,  
влиянием члена a ’N пренебрегать  не льзя .  Поэтому в и н ж е н е р 
ных расчетах коэффициент трепня  / '  представляют  в ви де

Г  =  c f ,  (7 .22)

где  /  постоянный коэффициент тр ения ,  не зависящий о т  н а 
грузки (приводится  в справочных  таблицах) ;  с — м н о ж и т е л ь ,  
учитывающий влияние нагрузки и конструкции  у з л а .  З н а ч е н и е  
величины с  в общем случае подс читывают по формуле

c  = ( N a)\(N \ Ь), (7 .23 )

г д е  о,  Ь — постоянные,  значения ко то рых  определяются  к о н 
струкцией у з л а ;  N — усилие,  направленное по нормали к  п о 
верхности трения .  При .V ЗОН практически с  «  1.

§ 7.6. О силовом расчете механизмов 
с учетом сил трения

Силы трения в ки нем ат ических парах м ех ан и зм ов  з н а 
чительно м ен ьш е  сил нормальных реакций.  Д л я  у ч ета  т р е н и я  
при определении реакций можно  сч итать  рез ул ьтаты  си л о в о г о  
расчета мех анизм а без учета  сил трения  первым п риближением .  
По найденным при этом нормальным реакциям  о п ределяю т  си л ы  
трения в кинематических парах :  Fj i j  — Ri j f i j ,  г д е  Rij  н о р 
мальные реакции в паре без у ч е т а  трения ;  / , у — коэффициент 
трения в паре.

Д обав ив  известные  теперь силы  трения к  д р у ги м  си лам ,  
можно повторить силовой расчет мех ан изм а ,  определив н о р м а л ь 
ные реакции Rij.  Это будет  вторым приближением,  более  точно  
определяющим значение реакций.  Второе п р и б л и ж е н и е \ д а е т  
результаты,  отличающиеся от истинных не более  чем на н е 
сколько  процентов ,  что обеспечивает  достаточную точно ст ь  
инженерных расчетов.

§ 7.7. Механический коэффициент 
полезного действия

Относительному движ ен ию  зве н ьев  механизмов в к и 
нематических парах сопут ствует  трение ,  на преодоление  сил 
которого за трачивается  энергия.  Работа ,  затраченная на п р е о д о 
ление сил трения ,  частично п е р е х о д и т  в теплоту  (т.  е.  о б у с л о в 
ливает  нагрев  звеньев ) ,  а частично р а с х о д у е т с я  на износ (и с т и 
рание поверхностей трения) .  Кр оме сил трения в нарах к в р е д 
ным силам относятся  силы сопротивления среды ,  в которой 
д ви ж у т с я  зв е нья  механизма,  однак о  на практике  эти силы м а л ы  
и при расчетах обычно не у ч и т ы в а ю т ся .  Параметром,  ко т о р ы м  
оценивают эффект полезного использования энергии в м е х а и и з -
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м е ,  я в л яе т с я  механический  к о э ф ф и ц и е н т  п о л е з н о г о  д е й 
с т в и я - к п д .  Он о п р е д е л я е т с я  как от н ош ени е  энергии,  з а 
трачива емой  на п р е о д о л е н и е  сил п ол е зных  сопротивлений  
к  эн е р ги и  д в и ж ущ и х  сил ,  приложенных к механизму .

Очевидно,  что м е х а н и зм  б у д е т  тем л у ч ш е ,  чем выше его  
к п д .  В рабочем р е ж и м е  меха ни зм  дв и ж ется  циклично.  Циклом 
д в и ж е н и я  механизма наз ыва ют  про межуток  времени ,  по истече
нии которого положение ,  скорость  и ускорение  в е д у щ е го  звена 
принимают одни и те  ж е  значения,  а его  д ви ж е н и е  в течение 
к а ж д о г о  цикла  пр оисходи т по одинаковому  з а к о н у .  Кпд м е х а 
низма опр едел яетс я  д л я  времени  цикла д в и ж е н и я  по формуле 
т) =  U^n.c и/л, где  Wn.c — работа сил полезных сопротивлений; 
Wx — работа д в и ж у щ и х  сил.  Имея  в виду ,  что за вр ем я цикла  
1Г„ .с= Г д -  WM, г д е  W„.c — работа вр ед н ы х  сил сопротивле
ния ,

т) =  ( W A -  W 0.c)l U7;l =  1 -  W „.d  W A = ! - < > ,  (7.24)

г д е  величина <J< н а з ы в а е т ся  к о э ф ф и ц и е н т о м  п о т е р ь  и по
к а з ы в а е т ,  к а к а я  часть затрачиваемой энергии идет  на преодоле
ние вр едн ых  сил тр ен ия в кинематических парах  механизма.  
Очевидно,  что значение к п д  всегда  меньше единицы,  так  как  
работа  сил вредных  сопротивлений не м о ж е т  быть  в реальны х 
м е х а н и з м а х  равной нулю.  Оно зависит от многих факторов.  
Например,  применение подшипников качения вместо подшипни
ко в  ск ольж ения  и л у ч ши х  смазок  в кинематических парах м е 
ха н и зм а  снижает  трение и повышает кпд.

Кпд зависит от значе ния  полезно используемой энергии. 
Например,  при хо лостом  х о д е  U",,.,- О, следовательно,  tj =  0. 
Если при вычислении по формуле (7.24)  кп д получится отрица
т е л ь н ы м  ( Wnx >  U/д), то  механизм не с м о ж е т  совершать 
д в и ж е н и е  под дей ст ви ем  д в и ж у щ и х  сил; т а к о е  явление  н аз ы ва 
е т с я  самото рможени ем .  У реальных механизмов ,  совершающих 
д в и ж е н и е ,  вы полняетс я  у словие

0 < г ( < 1 .  (7.25)

Кпд механизма м о ж н о  вычислять т а к ж е  по мощностям ра 
бот,  раз вивае мым на в е д у щ е м  и выходном  (рабочем)  звеньях  
м ехан и зм а .  Это значение кп д  называют мгновенным.

Кпд механизма зависит  от конструктивных особенностей д а н 
ного механизма .  М е х а н и з м ы ,  выполненные по одинаковой с х е 
ме ,  в разных у с л о в и я х  м о г у т  иметь различные кпд.  Поэтому 
о п р ед ел ять  кпд м ех а н и зм а  нуж но  в к а ж д о м  конкретном случае  
с уч ето м  условий е г о  работы .  В качестве примера рассмотрим 
опр едел ение  кпд винтового механизма .

Под кпд винтового м еханизма понимают отношение работы силы Q полез
ного сопротивления к работе дви ж ущ ей  силы F за один оборот винта. Если 
Ph — шаг винта (см. рис. 7.7, б), а 2 г г ср — длина окружности  на среднем ра
д и у с е  резьбы, то у чи ты вая ,  что р/, 2 г./-с|) tg  9 , вы раж ен и е  для кпд винта

*1 “  Q P h l№ rC0) =  Q t g  9,F  =  Q i g  9? lQ i g  (9 +  f)]  =  t g  9/tg (9 +  p). (7.26)



При изменении угла <f кпд винта м ен яется .  Угол <р, при котором кпд б удет  
максимальным, определяется из уравнении dr( d-f 0 . Решение этого  ураннсния 
даст  у 45° — р/2. Зависимость т( ( 9) при р 6 : х ар актер и зуется  графиком, 
показанным на рис. 7.12. Из графика видно, что кпд самотормозящ ихся винтов 
мал и имеет значение не более 0,5. С ледовательно , (их невыгодно применять 
для ходовых винтов, передающих д ви ж ен и е  (если не треб уется  с ам о то р м о ж е 
ния). Ходовые винты обычно изготовляю т с углом подъема <f 20 ... 25 , 
поскольку нарезать  винты с большим углом подъема -  4 5 ’ — р 2, при кото 
ром будет  максимальный кпд, сложно по технологическим причинам. В м есте  
с тем снижение угла до 2 0 ' д ает  лишь незначительное уменьш ение кпд.

И винтах с треугольной 
резьбой кпд определяется  по 
формуле г, i g  <f;tg (-f +  р')
Он ниже, чем кпд винта с 
прямоугольной резьбой, так 
как  р' > р, поэтому в ходовых 
винтах невыгодно применять 
треугольную резьбу. В при
борных винтовых механизмах 
при малых н агрузках  Q кпд 
определяют по формуле

Ч =  С tg  r . ’t g  (<? +  Р). (7.27)
где  с — поправочный коэффи
циент, зависящий от нагрузки 
Q, определяется по формуле 
(7.23), которая принимает для 
этого случая  вид с (Q +
+  1,05) (Q +  2,40).

§  7.8. Определение кпд сл ожны х 
механических систем

Механические сист емы  приборов и в ы ч и с л и т ел ьн ы х  
устройств обычно состоят из н еско льки х  простых м е х а н и з м о в ,  
которые соединяются  для переда чи  энергии и д в и ж е н и я  по сле 
д о вательн ым ,  параллельным или смеш анны м способом.  Р а с с м о т 
рим способы определения о б щ е г о  кп д сл ожны х систем м е х а 
низмов,  по лагая ,  что кп д прост ых механизмов ,  в х о д я щ и х  
в систему ,  известны.

Последовательное соединение механизмов. Пусть  систе ма  
состоит из р я д а  механизмов ,  со ед ин ен ных  п осл ед овате льно ,  к а к  
показано на с х е м е  рис. 7.13.

Общий кп д такой системы механизмов б у д е т  т, W J  W л, 
где  Ц/л — работа,  выполняемая  валом двиг ат ел я ;  Wn — работа ,  
р е ал и зуе м ая  на рабочем зве не  п -го механизма.

Кпд отдельн ы х  механизмов t j , =  VI/,' W х\ ■/].,= W., U7,; . . . ;  г1п—
W „ Г „ _ ь  где  W’, , и' ' , .............. Wn- i  — работы, пер е д а ю щ и е с я

от одного механизма к д р у г о м у  п о сл ед ую щ ем у  м е х а н и з м у .
Произведение отдельных кп д

V ' i j  • • • W,)( W, Wt ) . . . ( W„ Wn ,) =  W„ WA,
о т ку д а  з ак лю чае м ,  что

*<= Wn W_x =  ttl\ . . . .  V  (7.28)
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Если си ст ема  с о ст оит  и з  п по сл ед овательно  с о е дин енных  ме 
ханизмов ,  то  общий кп д  е е  рав ен  прои з в е д ению  значений всех 
ча стных кпд  механизмов,  входящих в си стему .

Параллельное соединение механизмов. Рассмотрим систему 
пар ал лельно  соединенных механизмов дл я  передачи энергии от 
в а л а  д в и г а т е л я  на рабочие з в е н ья  механизмов,  к а к  показано на 
с х е м е  рис. 7.14.  Работа  д в и г а т е л я  W х раз в етвляется  на п м е 
ханизм ов ,  кпд которых г(1, .............г1п считаем известными.

VJ. IV. 1 it \vT, .
Ъ ► Ч, \ -  -»

Рис. 7.13

Отметим,  что W:l =  U7| Wi ! • . . .  I- W„\ W,,.c =  И” , - j - IF_, ;
\V„,  гле  W x, W , ............... Wn - работы на выходн ых

з в е н ь я х  механизмов .  По \V  \ =  W i 'ri.\ W> =  W-, v(>; . . .  ; [V„ 
Wn i\n, о т ку д а  общий к п д  системы буд ет

■q = w„.c: w i =  ( w l-\ -w3+ . . . - \ - w n) (Wt v„ w r rit 1- . . . - :  \vn r j
или

■и =  (Pi Г P-> ! - • • • - ;  Pn) (Pi '4i -I P:  ! - ■■• + Pn -Пп). (7.29)

г д е  P x, P-,............ Prl мощности на рабочих з в е н ья х  механизмов,
и д у щ и е  на преодоление сил полезных сопротивлений.

Смешанное соединение механизмов часто встречается  в при
в о д а х  вычислительных систем  и других устройствах .  Рассмотрим

%

к

рв

ЧпЛ
Pn.S

Рд

(п. К
Рп К

Рис. 7.15

т а к о е  соединение на прим ер е механизмов привода  быстродей
с т в у ю щ е г о  печатающего механизма ЭЦВМ «Минск» .  Схема 
сое д и н е н и я  механизмов это го  устройства показана  на рис. 7.15. 
З д е с ь  т10 yj.j — кпд з у б ч а т ы х  передач;  i;K„, -  кп д  механизма кр а 
с я щ е й  ленты;  vjM.K кп д  м ех а н и з м а  печатающих колес ;  г„|б — кпд 
м е х а н и з м а  подачи бум аги .
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Система состоит из трех па раллельны х  направлений ( с п л о ш 
ная,  пунктирная  и штрихиунктирная  линии на рисунке)  п е р е д а ч и/ // да
мощности Рл, Рл, Яд с последовательно соединенными м е х а н и з 
мами. Очевидно,  что /\ = /\ + Ря \ - Р л .

С др уг ой  стороны,  кпд последовате льно  соединенных м е х а 
низмов но к а ж д о м у  направлению б у д е т  г/ =  Рим, Ра =

Р'и.х Р\= V" =  Pk.JP.i. =  Общий кп д  с и с т е м ы
механизмов

. Л,.с ____________Р„.й + Л,к -1 ____________
^ ^п.е. ( тн11п.б) I- Л , .К ( ^ W k) Н ' ^ г  ^ И и ) '

Аналогичным способом можно  определ ить  кпд любого с м е 
шанного соединения  механизмов .

Необходимо отметить,  что ф о р м у л а  (7 .30)  дает  м гн о вен н ы й  
кпд системы механизмов ,  который за висит  не только от ч астн ы х  
кпд механизмов ,  входящих в с и с т е м у ,  но и от того,  к а к  и с п о л ь 
з уе тс я  мощность па рабочих з в е н ь я х .  Исли о пред ел яетс я  с р е д 
ний кпд системы механизмов,  то  вм есто  значений мощности 
/\г„ Ри.к, Рк.я н уж но  брать полезную работу  их за цикл д в и 
жения.

§ 7.9 Определение мощности и момента
на в а л у  двигателя

При вращательном д ви ж ен и и  [звена мощность в ы р а 
жается  по фо рмуле

Р  =  7 4

где  Т вращающий момент,  прил оженный к рабочему з в е н у ;  
«в — угло в а я  скорость  звена. З а ви си мость  м е ж д у  з н а че н и ям и  
мощности па рабочем звене ( в а л у )  механи зм а  и на в а л у  д в и г а 
теля  опр еделяетс я  из формул Р А-г\ =  Pv или Тхшч\ =  /рШ,,, г д е  
Рх и 7'., — мощность и момент д в и г а т е л я ;  Р р и Tv — м о щ н о с т ь  
и момент па рабочем валу  механ изм а ;  •»}— кп д механи зма .  Т а к и м  
образом,

P, =  PPh\ Гх =  т у ( / л_рг,), (7 .31 )

где  /л-р =  «>д,'мр — передаточное отношение от дви гателя  к р а б о 
чему валу .

ГЛАВА 8 . ВЗАИМОЗАМЕНЯЕМОСТЬ
И СТАНДАРТИЗАЦИЯ

§ 8.1. Допуски и посадки

М ехан изм ы машин и приборов состоят  из со ед и н ен и й  
деталей,  которые  в процессе работы  либо совершают о т н о с и 
тельное д ви ж ен и е ,  либо остаются неподв ижны ми.  Д в е  д е т а л и ,
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образующие соединение ,  называются с о п р я г а е м ы м и  д е т а л я 
ми ,  а поверхности с о е д и н я е м ы х  э л е м е н т о в — с о п р я г а е м ы м и  
п о в е р х н о с т я м и .  В соединении элемент ов д в у х  деталей 
н а р у ж н а я  со п р яг аем ая  поверхность называется  в а л о м ,  а в н у т 
ренняя  сопрягае мая  поверхность  называется  о т в е р с т и е м  не
зависимо от их формы.  Под р а з м е р о м  элементов понимают

числово е  з н ач ени е  линейной.

*

б)

Рис. 8.1

Разность ра зм ер ов отверстия

величины в выбранных е д и 
ницах и змерении .  Разность 
размеров отверстия и вала до 
сборки о п р ед ел яет  характер  
соединения деталей,  или п о 
с а д к у ,  т. е.  большую или 
меньшую сво б о ду  относитель
ного перемещения деталей,  
или степень сопротивления их 
относительному перемещению,  
вала,  если размер D отверс

ти я  больше размера  d  вала ,  называется з а з о р о м  (рис. 8 . 1 , о ) .

Л' =  D - d .

Зазор  х арак теризу ет  больш ую  или меньшую св ободу  относи
тел ьн ого  перемещения деталей .

Разность размеров вала  и отверстия до сборки,  если размер 
вала  больше размера  отверстия ,  называется  н а т я г о м  (рис. 
8 . 1, 6).

JV= d  — D.

На тяг  х арактери зуе т  степень сопротивления относительному 
перемещению д етал ей .

Геометрические па рам етры деталей механизмов задаются  
размерами элементов ,  а т а к ж е  формой и взаимным расположе
нием их поверхностей.  При изготовлении дет ал ей  в зависимости 
от способа обработки возникают несовпадения геометрических 
параметров реальной де тали  и номинальных (запроектированных) 
значений п о г р е ш н о с т и .  Степень приближения действитель
ных параметров к номинальным называется т о ч н о с т ь ю .  По
грешности свойственны не только процессу изготовления детали,  
но и процессу измерения ра змер а  из-за несовпадения действитель
ного размера  детали и е го  значения,  полученного с помощью 
данного  средства  из мер ен ия .  В дальнейшем б у д е м  пренебрегать 
погрешностью измерения ,  и д е й с т в и т е л ь н ы м и  р а з м е р а м и  
Dx и dx б у д ем  называть  результаты измерения ,  произведенного 
с  до пусти мой погрешностью.

Разм еры детали,  полностью соответствующие номинальным,  
получить  невозможно при любом способе обработки.  Дета ль  
считается  годной,  если е е  действительный разм ер находится 
н интервале  м е ж д у  до п ус т и м ы м и  размерами или равен одн ому



из них. Эти разм еры называются  п р е д е л ь н ы м и  р а з  м е р  а -  
м и. Больший из д в у х  пр едельных  р а з м е р о в  называется  н а и 
большим предельн ым  размером (Ц , , ах, d max), ме н ь ши й — на и
меньшим предельн ым  размером ( Ц п1п, (рис.  8.2) .  Р а зн ость  
м е ж д у  наибольшим и наименьшим предельн ым и р аз м е р а м и  
называется  д о п у с к о м  размера:

дл я  отверстия 7’D= D max Ц„|„;
дл я  вала  Тд — d max ^min-
Чем выше т р е б у е м а я  точность де тали,  т е м  меньше д о п у с к .  

Чем больше до пуск ,  
тем  проще и д е ш е в л е  
изготовление детали.

Номинальный р а з 
мер Ц „  d„ у к а з ы в а е т 
ся на чертежах  д е т а 
лей.  Его выбирают на 
основе расчета (на 
прочность, жесткость  
и т. п.) или но конст
руктивным или т е х н о 
логическим соображ е-  . 
ниям.  Расчетное значение поминального р а з м е р а  д олж н о  о к р у г 
ляться  до нормального линейного р а з м ер а  из числа с т а н д а р т н ы х  
(см.  СТ СЭВ 514 77).  Отклонением р а з м е р а  называется  а л г е б 
раическая разность м е ж д у  размером (де й стви тельн ым ,  п р е д е л ь 
ным и т. д . )  и соответствующим номинальн ым размером.

с:

б)
Отберстие г • ■ ■ 1 Нппсба.9 I . > ..А 1ипия

Г~ 1

Рис. 8.3

На рис. 8.3,  а  показана схем а р асп о л о жен и я  вала и о т в е р 
стия,  номинальные и предельные р а з м е р ы .  При со вм ещ ен н ых  
нижних образующих цилиндрических поверхностей  верхние их 
образующие ограничивают поля д о п у с к а .  П о л е м  д о п у с к а
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называется  поле,  ограниченное верхним и нижним откл онени я
ми. Поле д о п у с к а  опр еделяетс я  ра зм ером  допу ска  (Т я,  Та) 
и е г о  п о л ож е н и ем  относительно номинального размера.

Верхним отклонени ем  называют алгебра ич ескую разность 
м е ж д у  наибольшим пр едельн ым  и номинальным размерами 
(рис.  8 ..'}, </):

дл я  отверстия  ES =  Ц 1]ах Ц, ;  
для  вала  e s  — d maK — d„.
Нижним отклонени ем  называют ал ге бра ич ескую разность 

м е ж д у  наименьшим предельным и номинальным размерами 
(рис.  8.3, а):

д л я  отверстия  Е/ Д ||1п — Д , ;  
дл я  вала  e i  d m — d H.

На практике  по льзую тся  упрощенной схемой,  показанной на 
рис. 8.3, б. Оба отклонения отверстия имеют положительный 
знак ,  а оба откл онени я вала  — отрицательный.

Дей ствительн ым зазором или действительным натягом наз ы 
вают соответственно зазор или натяг,  определ яемый разностью 
действительных р азм ер о в  отверстия и вала .  15 соединениях,  где  
необходим зазор ,  действительный зазор д о л ж ен  находиться  м е 
ж д у  д в у м я  предельн ым и значениями,  называемы ми наименьшим 
и наибольшим за зорами  ( 5 П1|П, 5 шах), которые зависят  от назна
чения соединения .  В соединениях ,  где  необходим натяг ,  д е й с т 
вительный нат я г  д о л ж е н  находиться м е ж д у  д в у м я  предельными 
значениями,  н а з ы ва е м ы м и  наименьшим и наибольшим натягами 
(•Чши. A/»,;,*). Чтобы обеспечить независимое изготовление д е т а 
лей соединения,  а на сборке  получить зазоры или натяги в т р е 
б у е м ы х  п р ед ел ах  без  дополнительной пригонки или регулировки

деталей,  необходимо назначать 
посадку  в виде определенного 
сочетания нолей допусков  от 
верстия  и вала.

Н о с а  д  к а — хар ак тер  со е 
динения деталей,  о п р е д е л я е 
мый размером получающихся  
в нем зазоров и натягов.  При 
назначении посадок номиналь
ные ра зм ер ы отверстия и вала  
принимают одинаковыми:  Ц , =  
=  cl„. Этот размер называется  
номинальным размером с о е 
ди н ен и я  или с о пряж енны м  
размером.  Предельные зазоры 
и натяги в посадке в этом 

сл учае  рассчитываются  по разности п редел ьн ых размеров отвер 
стия и вала  или по разности предельных  отклонений.  В зависи
мости от в з а им ного  расположения нолей до пусков  отверстия 
и вала  различают посадки трех типов (рис.  8 .4) :  с зазором ( а ) ,  
натягом (в) и п е р е х о д н ы е  (б) .  Посадкой с зазором называется

п! ___  .СИП -По/w, дои иска отверстий

|  |  Пояс допуски ftji.ni!

Пиля допусков Ва/wft
!>)

- &
Попе допуск - 
отОсрспшО

«I ___
□  -Попе допуска вала
□  -Попе дит/екп отверстия

Рис. 8.4
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та к о е  соединение,  при котором обеспечивается г арантированный 
з а з ор  в соединении:

■̂ niin =  ^min ^max =  EI С SJ 

■̂ max ^max ^niln === ES Ci.
Д о п у с к о м  зазора  называют вел ич ину

T's ~  ^max ' înln =  TP 1 d̂-
Посадкой с натягом н аз ы ва е т с я  такое  соединение ,  при кото 

ром обеспечивается гарантированный натяг  в соединении:

^т\п ^mln -^шах ^  " ES\

^ i n a x  =  ^ ш ах  т  in =  Е 1 ,

Д о п у с ко м  натяга  называют величину

7 х =  -Vllia4 - - Nmin — I d 1' l,i.

Переходной посадкой н аз ы ва е т с я  та кое  соединение ,  при 
котором возможно получение или зазора,  или н а т я г а ,  обычно 
м ал ых  значений:

^Чпах ,=: CS 
s m ах ■ ES €1.

Д л я  всех  типов посадок д о п у с к  посадки есть  с у м м а  д о п у 
сков  отверстия и вала.

§  8.2. Понятия взаимозаменяемости и стандартизации

На современных приборостроительных и машинострои
тельных за водах  с массовым и серийным характером  п рои звод 
ства процессы изготовления д е т а л е й  и их сборки о с у щ е с т в л яю т с я  
в разных цеха х .  Кроме того,  используются  дет ал и и изде лия ,  
п олучаем ые  с дру ги х  предприятий.  Однако с б о р ка  изделий 
должна производиться без пригонки (доработки)  д е т а л е й ,  что 
возможно лишь при условии их изготовления в з а и м о з а м е н я е 
мыми.  В з а и м о з а м е н я е м о с т ь ю  называется  с в о й ст в о  н е з а 
висимо и з готовленных д ет а л ей  и сборочных е диниц  приборов  
и машин об еспечивать в о зм ож но ст ь  б е с п р и г о н очн ой  сб орки  
(или замены при ремонте) с о п р я га ем ых  д ет а л ей  при  с о б л ю 
дении предъявляемых к ним т ехнич е ских  требований .  Сбороч
ной единицей называется и зд ели е ,  составные части которого  
подлежа т  соединению м е ж д у  собой на предприятии-изготовител е  
посредством сборочных операций.

Обеспечение беспригоночной сборки о т р аж ает  р а зм е р н у ю  
в заимозаменяемость.  Соблюдение п р е д ъ я в л я е м ы х  т е х н и ч е с к и х
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требований означает,  что д етал и  и сборочные единицы б у д у т  
в з а и м о з а м е н я е м ы  тогда ,  ко гд а  не только геометрические пара
метры ,  но и физико-механические  и д р у ги е  характеристики 
с о п р я г а е м ы х  деталей и сб орочны х единиц находя тся  в заданных 
п р е д е л а х .  Отсюда с л е д у е т ,  что взаимозаменяемость  д о л ж н а  
обесп ечи ваться ,  начиная с исходного материала загото во к ( о д 
нородность химического  сост ав а ,  прочностных характеристик 
и д р у г и х  физических и техно логических  свойств)  и на всех  
да л ьн е й ш и х  этапах  изготовления изделия .

В заи моза мен яемост ь  л е ж и т  в основе принципов и форм ор га 
низации современного производства ,  на ее основе о с у щ е с т в л я 
етс я  ав том ати зация  и мех ан и за ция производственных процессов.  
С лед овател ьн о ,  это комплексное понятие,  вк лючающее не 
то л ько  вопросы собираемости деталей и сборочных единиц,  но 
и т е х н и ч е с к и е  и эконо мич еские  вопросы проектирования ,  из го 
то влен и я  и экспуатации машин и приборов.

В заи моза мен яемост ь  м о ж е т  быть полной и неполной (о г р а 
ниченной) .  Полностью вза им озаменяемыми де талями  называются  
та кие ,  ко т о р ы е  при сборке  м о г у т  занимать определенные места 
в и з д е л и я х  без дополнительной обработки,  подбора или р е г у 
лирования  и выполнять  свои функции в соответствии с з ад а н 
ными техни че ским и ус ло ви ям и .  Ограниченно взаимозаменяемыми 
на з ыва ю тся  детали,  при сб орке  или замене которых может  
потр еб ова ться  групповой подбор  деталей (селек ти вная  сборка) ,  
применение  компенсаторов,  пригонка .  Полностью или ограниченно 
вз аи м озам ен яем ы м и  м о гу т  быть  не только детали,  но и сбороч
ные единиц ы.  Применение ограниченной взаимозаменяемости 
м о ж е т  быть  обусловлено экономическими соображениями,  на
пример в связи с малым объемом выпуск а  или недостаточной 
точностью имеющегося  оборудо ван ия .

Взаим озамен яемость  и м ее т  большое народнохозяйственное 
значение - она дает  во зм ож но сть  значительно повысить произ
води те льность  сборки,  у д е ш е в и т ь  производство изделий и у п 
ростить  их ремонт.  Больш ое технико-экономическое  значение 
в за им озаменяемост и способствовало развитию унификации,  нор
мализации и стандартизации.  У н и ф и к а ц и я  — рациональное 
с о кр а щ е н и е  многообразия  ви д о в ,  типов и типоразмеров изделий 
о д и н а ко во г о  функционального назначения.  С ее помощью соз
дают ко м п л е к с ы  вз аи м озам ен яем ы х  деталей и сборочных единиц. 
Н о р м а л и з а ц и я  — си ст ема мероприятий,  ограничивающих 
разнообразие  параметров изделий и деталей,  предписываемая  
данной отрасли промышленности в соответствующих д о к у м е н 
та х  — н о р м ал ях .  К но рмал ям  относятся отраслевые стандарты — 
ОС Т и стандарты предприятий — СТП. С т а н д а р т и з а ц и я  — 
это ус та н овление и применение единых норм и требований 
к парам етра м  сырья ,  материалов ,  инструментов,  д ет ал ей  и гото
в ы х  изделий массового потребления и оформление их в виде  д о 
к у м е н т о в  — государ ст ве нных  стандартов,  обязательных  дл я  всех 
пр едпри ятий  и организаций.  Различают следую щ и е  категории
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стандартов :  МС — м е ж д у н а р о д н ы й  стандарт;  СТ С З В  — стандарт 
СЭВ;  ГОСТ — Государственным стандарт.  С тан д ар ти з ац и я  позво
л яе т  осуществить кооперирование и специализацию  заводов,  
созд ает  благоприятные у с л о ви я  дл я  компл ексно й механизации 
и автоматизации массового производства.  При э т о м  снижаются  
материальные затраты,  повы ш ается  качество и з д е л и й  и произво
дительность  труда ,  сокращаются  сроки разраб отк и и освоения 
производства  изделий.

§ 8.3. Система допусков и посадок.
Система отверстия и система вал а

Системой допусков  и посадок н а з ы в а е т с я  закономерно 
построенная совокупность стандартизированных д о п у с к о в  и пре
д ел ьн ы х  отклонений дета лей ,  а т а к ж е  посадок со стандартными 
предельными отклонениями.  Системы д о п у с к о в  и посадок р аз 
рабатывают дл я  отдельных  типов соединений,  например для 
гла д к и х  цилиндрических соединений,  дл я  г л а д к и х  конических ,  
шпоночных,  шлицевых,  резьбовых  и друг их  соединений,  а систе
ма д о п уск о в  — для несо п ряга ем ых (свободных)  ра зм ер о в .  Стан
дартизация систем до пусков  и посадок и их применение при 
проектировании и изготовлении механизмов машин и приборов 
устанавливае т  обоснованный минимум различных полей допусков  
дл я  размеров деталей,  что н а р я д у  со стандартизацией номиналь
ных размеров создает  осно ву  д л я  сокращения типораз ме ров  д е 
талей,  их унификации, организации специализированного массо
вого производства деталей,  р е ж у щ е г о  и измер ите ль ного  инстру
мента.  Устанавливаемые в стандартных системах у с л о в н ы е  обоз
начения до пусков  и посадок упрощают оформление технической 
документации.

В СССР принята единая  д л я  стран - членов С Э В  система д о 
пуск ов  и посадок дл я  г л а д к и х  деталей и соединений (с окращен
но НСДП СЭВ),  увя занн ая  с м е ж д у н а р о д н ы м и  ста н дар та ми ,  при
нятыми в дру ги х  странах мира.  Основы построения F-СДП СЭВ 
изложены в стандарте СТ СЭВ 145 -75 .  В этом ст ан да рте  сте
пени точности,  харак териз ую щие  качество и з готовления  детали,  
названы к в а л и т е т а м и .  Квалитет  есть с о в о к у п н о ст ь  допу сков,  
со ответствующих одинаковой  ст епени  т очн о ст и  дл я  всех 
номинальных размеров.  Всего в СТ СЭВ 145—75 предусмотрено 
19 квалитетов ,  обозначаемых по рядковы м номером,  возрастаю
щим с увеличением до пуска :  01,  0, 1, 2, 3, . . . ,  17. Квалитеты 
от 01 до 5 предназначены д л я  калибров.

Характеристикой расположения поля д о п у с к а  я в л я ю т с я  знаки 
и числовые значения основного отклонения — того  из д в у х  
пред ел ьн ых  отклонений раз мер а  (верхнего или ни ж н его ) ,  к о 
торое находится ближе к нулевой линии. Р а с п о л о ж е н и е  основ
ного отклонения обозначается латинской букв ой  или сочетанием 
из д в у х  б у кв  строчными от а  до  zc  — дл я  в ал о в  и прописными 
от А до  ZC — для  отверстий (рис.  8.5) .  К а ж д о м у  из основных
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отклонений соответс твует  определ енны й уровень относительно 
нулевой линии,  от которого отсчитывается  поле д о п уска ,  в сто
рону от н у л е в о й  линии, кото рая  показана штриховкой.  Основные 
отклонения стандартизированы,  к а к  правило, независимо от 
д о п у с к о в ,  их числовые значения приводятся в таблицах стан
дарта  в зависим ости  от номинального размера.  Основные о т кл о 
нения о твер сти й  равны по числовому  значению и противополож
ны по з н а к у  основным отклонениям валов,  обозначаемых  той 
ж е  б у к в о й .

В СТ С ЭВ 144—75 устанавливаются  поля до пуск ов  валов 
и отверстий и р е к о м е н д у е м ы е  посадки,  которые получены раз
личным соч етан ием  основных отклонений и допусков .  В качестве  
примера  в табл .  8 .1  и 8 .2  пр иведены  поля до пусков  и п р е д е л ь 
ных отклонени й отверстий и валов 7-го  квалитета  д л я  диаметров 
от 1 до  500 мм.  Поля допусков ,  применение которых  предпоч
тительно,  обведе ны  рамкой и отмечены двойной штриховкой.  
В информационном приложении к стандарту  приведены реком ен
дации по образованию по садо к из полей до пусков  валов и от
верстий.  Б о л ее  полные св е д ен и я  о допусках  и посадках  и прин
ципах построения ЕСДП СЭВ изложены в литературе  [8 , 30] .
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Поля допусков отисрстня

Квалитет 7

Т а б л и ц а  8.1

/7 07 1 I V  I К1 1 ” 7 1 Л7 1 1,7 «7 | S7 п
Предельные отклонения, мкм

От 1 до 3 1 16 

+ 0

12
-| 2

|-10
0

1-5
- 5

0 

— 10 i 
1 

— 
ГО

м

- 4
- 1 4

—6
- 1 6

- 1 0
—20

— 14
21

—

Симшс 3 . ц> С ; 22 

I-10
1 16 

+ 4
112

0
+ 6

6
+ 3 
- 9

0
— 12

—4
- 1 6

- 8
—20

- 1 1
- 2 3

— Г» 
—27

—

■ 6 . 10 1 28
1 13

+  20 
+ 5

+  15 
0

Г- 
Г*-

+ 
1

1-5
- 1 0

0
— 15

—4
- 1 9

—9
- 2 4

13
-28

— 17
- 3 2

—

• 1" . 14

- II . 18 + 34  

+  16
+ 2 4
+ 6

+  18 
0

+ 9
—9

+ 6
- 1 2

0
— 18

—5
- 2 3

- 1 1
- 2 9

— 16 
—34

—21
—39

- 18 . 24
+  41 + 28 +21 +  10 -1 6 0 —7 — 14 —20 - 2 7

—

- 21 . 30 + 2 0 1-7 0 - 1 0 - 1 5 - 2 1 —28 - 3 5 - 4 1 —48 —33
—54

« 30 . 40
+ 50 + 34 + 25 +  12 1 7 0 —8 - 1 7 —25 31

- 3 9
64

• 40 . ло + 25 + 9 0 - 1 2 - 1 8 - 2 5 - 3 3 —42 —50 - 5 9 — 45  
- 7 0

- 'О . 65
1-60 40 +30 +  15 + 9 0 —9 - 2 1

—30
- 6 0

- 4 2
—72

—55
— 85

• 65 . КО ! 30 +  10 0 15 21 - 3 0 —39 —51 - 3 2
- 6 2

— 48
—78

- -6 4  
—94

> 80 . 100
+71 1 47 + 3 5 +  17 1 ю 0 - 1 0 - 2 4

—38
- 7 3

ЭС 
СП 

1- 
О

1 
1

— 78  

— 1 13

- 100 . 120 | 36 : 12 0 — 17 - 2 5 - 3 5 - 4 5 - 5 9 - 4 1
- 7 6

- 6 5  
— 101

- 9 1
- 1 2 6
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Продолжение табл. 8.1
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Т а б л и ц а  8 . 2

Поля допуском вала

р7 /7 Л7 А 7 *7 чП л7 д7 и7

Предельные отклонения, мкм

От 1 до 3 14
—24

—0 

— 10
II

— 10
Н 5 
- 5

1 ю  
(1

— +  14
4

+ 24
1-14

| 2S
-1-18

Свыше 3 ДО G —20
—32

-I I )
—22

о
12

-| 0 

—0
1 13 

+  1

| 10 

1 4
-1 20
i 8

+31  

-1 19
1 35  
! 2.3

. 6 . 10 —25 — 13 0 + 7 +  10 ■ 21 I 25 + 3 8 -(-43

— 40 —2к 15 —7 И |-6 +  10 + 23 +  28

.  Ю 14 -  32 — К) О -1 9 +  19 | 25 + 3 0 !-40 1 51

. И - 18 —Г»'» —34 — 18 - 9 +  1 1-7 +  12 ■ 28 ; 33

.  1« ■ 24
-  40 —20 0 -г Ю I 23 | 20 -! 30 -| 50

i 62  
i 41

. “4 - 30 —01 -41 - 2 1 — 10 1 2 I к +  15 -! Зг> | 69  

! 48

. 30 • 10
—50 —25 0 +  12 i 27 i 34 -1 42 • 68

-| 85 
i 60

. 40 • 50 —75 —50 — 25 — 12 + 2 1-9 +  17 ; 43 I 95  

i 70

» 50 - 05
- -00 30 0 +  15 | 32 1 41 -1 50

+ 8 3  
I 53

-1-117 
1 87

.  65 " 80 - 9 0 -  60 —30 — 15 + 2 +  11 + 2 0 + 8 9
+ 59

-j-132 
-i 102
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Продолжение табл. 8.2

Номинальным 

размер, мм

Поля допусков вала

e l / 7 т V *7 т  7 «7 л 7 Т

Предельные отклонения, мкм

С вы ш е 80 до 100
—72 

— 107

—36

- 7 1

0

- 3 5

+  17 

- 1 7

| 38

1 з

-1 48 

13

+58

■1-23

-1-100

+71

+  159 

+  124

.  100 .  1120 114
+ 79

. 179 
-| 144

.  120 .  140

— 85

— 125

—43

—83

0

- 4 0

+ 2 0

- 2 0

I 43 

+  3

+ 55  

+  15

+ 6 7

+ 2 7

: 132 

-! 92

-1 210  

-■ 170

. МО „ 1(50 +  140 
+  100

-| 2 3 0  

+  190

.  160  „ 1 8 0 +  148 

108

; 2 5 0  

+ 2 1 0

.  180 , 200

— 100

—  1 46

- 5 0  

- 9 6

0

—46

+ 2 3

- 2 3

+  5 0  

+ 4

! 63 

+  17

•1 7 7  

+ 3 1

+  168 

+  122

-| 282 

4-236

. 200 .  225 +  176 
+  130

+ 3 0 4  

+ 258

„ 225 .  250 +  185 
140

-• 330
-! 284

„ 250 „ 280
—  110

— 1G2

—56 

—  108

0

5 2

2 6

- 2 6

+ 56  

+  4

7 2  

-1 2 0

п -8 6

Ч 34

+ 2 1 0  

+  158
-г 367 

4  315

,  280 „ 315 222 

+  170

+  402 

+ 350

„ 315 .  355
— 125 

—  182

—62

— 119

0

-  57

+ 2 8

- 2 8

+  61 

+ 4

-1 78  

1 21

-  9 4

+ 3 7

+247 
■ 190

+ 4 4 7

-1 3 9 0

.  355 .  400 + 265
+ 208

+ 4 9 2  

-( 4 3 5

,  400 ,  450
—  135 

- 1 9 8

— 6 8

- 1 3 1

0

- 6 3

+ 3 1

—31

+ 6 8

+ 5

+ 8 6

+ 23

+  103 

+ 40

+ 2 9 5

+232
+ 553
+ 4 9 0

.  4 5 0  .  5 0 0 +315
+252

+ 6 0 3  

+  5 1 0

9G



Линейные размер ы  и их п р е д е л ьн ы е  отклонения,  н е о б х о д и 
мые дл я  изготовления и контроля д е т а л и ,  на ч е р т е ж а х  у к а з ы 
ваются в миллиметрах  одним из д в у х  способов:

1) у словны м  обозначением полей д о п уско в  по СТ С Э В  
145 -75,  г д е  числом обозначают номинальный диаметр ,  за  к о т о 
рым с л е д у е т  условное обозначение,  со сто ящ ее  нз б у к в ы  о с н о в 
ного отклонения и числа- номера  к в а л и т е т а  (рис. 8 .6 , а ) ;

2 ) числовыми обозначениями полей д о п у с к а  в виде  п р е д е л ь 
ных отклонений (рис. 8 .6 . 0 ). Поля д о п у с к о в  м е ж д у  ц е н т р а м и  
отверстий и м е ж д у  плоскостью и осью выбираются  с и м м е т р и ч 
ными относительно номинального р а з м е р а  и у к а з ы в а ю т с я  п р е 
дел ьные отклонения на эти р азм ер ы  (рис.  8 .6 , п).

Рис. 8 .G

Посадки устанавливают сочетанием полей допусков  о т в е р с т и я  
и нала. Д л я  унификации де тал ей  и инструмента  наиболее  р а 
циональным я вл я е т с я  такой способ образо вания посадок ,  к о г д а  
одна д етал ь  (отверстие  или вал )  в раз личны х  по садках  и м е е т  
постоянное расположение поля д о п у с к а ,  а т р е б у е м а я  п о с а д к а  
обеспечивается  подбором расположен ия ноля д о п у с к а  д р у г о й  
детали соединения (соответственно вал а  или отверстия) .  Д е т а л ь ,  
имеющая постоянное расположение поля до пуска ,  н а з ы в а е т с я  
основной. В связи с этим различают посадки  в си ст ем е  о т в е р 
ст ия  и в с и ст ем е  тли .  В п о с а д к а х  в системе отверстия при 
одном и том ж е  квалитете и одном и том ж е  поминальном р а з 
мере пред ел ьн ые  отклонения отверстий одинаковы д л я  л ю б ы х  
посадок,  а различные посадки до ст игаю тся  изменением п р е д е л ь 
ных отклонений валов.  В посадк ах  в системе вала  р а з л и ч н ы е  
виды посадок обеспечиваются изм енением  предельных о т к л о н е 
ний отверстий.  Примеры расположения полей доп усков  в э т и х  
системах показаны на рис. 8.7. Вели применяется  посадка ,  в к о 
торой ни одна из деталей не я в л я е т с я  основной, то п о с а д к а  
называется  внесистемной.

В системе отверстия основное отклонение  отверстия р а в н о  
пулю, в системе вала  основное откл онени е вала  равво нулю.

В обозначение посадки входи т номинальный размер,  об щ и й  
дл я  отверстия и вала,  за которым сл е д у ю т  обозначения п о л е й  
допусков  д л я  к а ж д о г о  элемента — поле д о п у с к а  отверстия в ч и с 
лителе и поле д о п уск а  вала в зн а м е н а т е л е .  Например:  в с и с 
теме отверстия 40//7/g6; 30//7 р6\ в системе вала  40G7/A6;
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30Я8/Л8, На рис. 8 .8 пока заны  примеры простановки посадок 
на сборочном ч е р т е ж е .

По/is дот/с м Л (тпиб

iui'iiojo в/пверттм

Рис. 8.7

П ри м ер .  Определить предельны е размеры, допуски , зазоры и натяги 
в соединениях при различных посадках в системе отверстия для 0  20 1П.

О т в е р с т и е .  Номинальный размер Д ,  =  20 мм. По табл. 8.1 находим: 
E S  - +  21 мкм; /:'/ 0;

D ,пях =  D„ +  FS  =  20 +  0,021 -  20.021 мм;

Г) miii =  Д ,  +  £/*= 20  +  0  =  20  мм;

TD -  Dmax— Dml„ =  20,021 — 20,000 = 0,021 мм.

1) П о садка  с  з а з о р о м  0  20 Н7//7.
В а л .  Номинальный размер d„ — 20 мм. 

Из табл. 8.2: es — 20 мкм ; el — — 41 мкм;

^max=rf.i +<?«= 20,000 — 0,020 =19,980 мм; 

rfmin - rfii+ el 20,000 — 0,041 =  19,959 мм;

19,959 =Тtl - rfmax dinii] — 19,980
— 0,021 мм.

С о е д и н е н и е .  Зазоры :

5max - F.S—eL 0,021—( —0,041) — 0,062 мм;

Smin ^  F t -  es =  0  -  (—0,020) - 0,020 мм.

Д о п уск  посадки Ts Тр +  7’</ =  0,021 +  0,021 =  0,042 мм.
2)  П о садк а  с н а т я г о м  0  20 //7/гб.
В а л .  Номинальный р азм ер  dH 20 мм. Из табл. 8.2 имеем: es — +41 мкм; 

e l  — + 2 8  мкм;

=  rf.i +  es = 20,000 +  0,041 =  20,041 мм;

rfmin г rf,(+  « ' =  20,000 +  0,028 20,028 мм;
Td rfmax — rfmln -  20,041 — 20,028 =  0,013 MM.

С о е д и н е н и е .  Н атяги :
=  es — HI 0,041 — 0,000 =  0,041 мм;

A^min =  ei -  ES 0,028 -  0,021 0,007 мм.
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Допуск посадки Гд- TD +  Гл =  0,021 + 0 ,0 1 3  0,034 мм.

3) П е р е х о д н а я  п о с а д к а  0  20 1П/к6.
В а л .  Номинальный диаметр rf„ =  20 мм. По табл. 8.2: es + 1 5 м к м ;  

ei +  2  мкм;

rfmaxi tin +  es 20,000 +  0,015 20,015 мм ;
rfniin d„ ei 2 0 ,0 0 0 -10 ,0 0 2  20,002 мм;

Td *Лпах ^min 0,013 мм.

С о е д и н е н и е :
Н атяг Л’,пах e s — El 0,015 — 0 0,015 мм.

Зазор .S’max US — ei 0 ,0 2 1 — 0,002 0,019 мм.
Допуск посадки Ts TD +  Td 0,021 +  0,013 0,034 мм.

В промышленной практике пр еи мущ еств ен но  п римен яю т 
систему отверстия .  Это объясняется  т ем ,  что отверстия т е х н о л о 
гически обрабаты вать  труднее ,  а си стема  отверстия т р е б у е т  
дл я  своей реализации меньший ассорти мент д о р о г о с т о я щ е го  
инструмента.  Система вала применяется :  а)  и сл учае  использо 
вания стандартных деталей,  играющих роль вала  в соединении,  
например в соединениях н ар уж н ы х  к о л е ц  подшипников к а ч е н и я  
с отверстиями корпусов машины,  шпонок с пазами па в а л у  или 
втул ке  и т. п.; б) при наличии длинны х валов одного д и а м е т р а ,  
ко гда  на них помещается  несколько д е т а л е й  с разными п о с а д 
ками;  в) при изготовлении деталей из п р у т к о в о го  ка либрова нного  
материала без обработки сопряж ен ных поверхностей.

Выбор кв али тета  зависит от точности и з го тавл и ва ем о го  
объекта  и х а р а к т е р а  соединений, а т а к ж е  от имеющегося  м е т а л 
лообрабатывающего оборудования .  В лите рат ур е  п ри в од ят с я  
данные  по соотношению стоимости п точности обработки ,  
а т а к ж е  по методам  обработки,  обеспечивающим по л уч ен и е  
различных квалите то в  (8, 30] .  Ориентировочно можно у к а з а т ь  
на следующие области применения т е х  или иных к в а л и т е т о в :  
4-й и 5-й квалитеты  применяются р е д к о ,  в особо точных с о е д и 
нениях,  тр еб ую щих  высокой однородности зазора или н а т я г а .  
6-й и 7-й квали теты  применяются д л я  ответственных соедин ений ,  
где  к посадкам предъявляются  вы со ки е требования в отношении 
определенности зазоров и натягов  д л я  обеспечения м е х а 
нической прочности деталей,  точных перемещений,  п л а в н о г о  
хода ,  герметичности соединения и др .  Более  груб ые 8-й и 9 - й  
квалитеты применяют для  посадок с п ер ем ещ ен и ем  детал ей  или 
с передачей усилий при относительно невысоких т р е б о в а н и я х  
к однородности зазоров и натягов и д л я  посадок ,  обеспечив аю 
щих среднюю точность сборки.  10-й к в а л и т е т  применяют в г р у 
бых посадках с зазором. Наибольшее распространение в м а ш и н о -  
и приборостроении имеют 7-й и 8-й к в али теты .

Выбор посадок производится на основании расчетов.  Р а с ч е т  
зазоров производится  в зависимости от назначения п о д в и ж н о г о  
соединения,  например но условиям обеспечения необходимой
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точности п ер ем ещ ен и я  деталей,  для  компенсации температурных 
деформаций д е т а л е й ,  д л я  установления необходимого зазора ,  
обеспечивающего ж и д ко стн о е  трение,  и т.  д .  Расчет  натягов  
своди тся  к  определ ен ию  прочности соеди нения ,  напряжений 
и деформаций с о п р я г а е м ы х  деталей и усилий запрессовки и рас- 
прессовки.  В р е з у л ь т а т е  расчетов получают допустимы е наи
большие и наи мен ьш ие расчетные з аз оры  ( SnvM|, [ 5 ш1п] или 
натяги [А^тахЬ [А^шп]. Эти значения д о л ж н ы  быть скорректирова
ны с уч ето м  вл ияни я  шероховатости с о п р яг аем ы х  поверхностей.  
По по лученным рас четн ы м зазорам или натягам выбирается  
стан да ртн ая  посадка .  При этом должны соблюдаться  условия

■Spilti ^  I^minl; ^ m a x [^maxl; A'min ^  I -ЧпШ]i [-Ynaxb

§ 8.4. Измерение размеров деталей

Соответст ви е  действительных разм ер ов изготовленных 
деталей  требован иям  ч ер теж а  может  быть  установлено изм ере 
нием их ун и в ер с а л ьн ы м  и специальным измерительным инстру
ментом (ш тан ген ц и р кул ем ,  микрометром,  миниметром,  индикато
ром и др. ) .  При массовом производстве разм еры сопряженных 
дета лей  обычно не измеряются ,  а контролируются с помощью 
п р е д е л ь н  ы х к  а  л и б р о в. Предельные калибры дл я  контроля

отверстий чаще всего вы пол 
няются в виде  пробок  (рис. 
8.9,  а) ,  а д л я  контроля в а 
лов — в виде  с к о б  (рис. 8.9, б). 
Д л я  контроля ка ж д о г о  р а з 
мера необходимо два  п р едел ь 
ных калибра — проходной 
и н е п р о х о д н о й , которые м о гу т  
быть  объединены в одной 
конструкции.  Проходной к а 

либр м ар ки р у ется  б у к в а м и  ПР, а непроходной — буквами НЕ. 
Дополнительно в м а р ки р о в ку  калибра в х о д я т  номинальный 
размер,  п редельн ые  отклонения и условное обозначение поля 
д о п у с к а  к о н т ро л и р уем о го  размера.  Например,  д в ух п р ед ел ьн ая  
пробка (рис. 8.9,  а)  предназначена дл я  контроля отверстия 60Н7 
(ES =  + 0 , 0 3 0  мм,  E I= 0) ,  а д в у х п р е д е л ьн а я  скоба (рис. 8 . 9 , 6 )  — 
д л я  контроля в а л а  6 0/ 7  ( e s = — 0,030 мм,  e i = — 0,060 мм).

Отверстие б у д е т  годн ым ,  если проходная  сторона пробки «Г1Р» 
свободно вх оди т в него,  а непроходная «НЕ» войти не сможет .  
Если проходная сторона не входит в отверстие  или непроходная  
сторона входит в него,  то деталь  негодна .  Аналогично о с у 
щ ествляетс я  ко н т ро ль  вала  с помощью скобы.



§  8.5. Отклонение формы и взаимного 
расположения поверхностей

Отклонения (погрешности)  формы и взаим но го  р а с п о 
ложения поверхностей возникают в процессе  обработки д е т а л и  
из-за неточности т ехнол о гич е ск ой  си стемы  ( станок — присп о
собление з а г о т о в к а —инструмент) .  На эти отклонения вл и яю т  
износ инструмента ,  деформация д е т ал и  и р е з ц е д е р ж а т е л е й ,  
неравномерность нагрева де тал и ,  неоднородность  м а т е р и а л а  з а 
готовки и т. д .

Отклонением формы н а з ы в а е т с я  отклонение формы р еальной  
поверхности от номинальной,
формы оценивается  по всей 
лю) или на некотором нор
мируемом у ч а с т к е  площади, 
длины или у г л а  сектора.  
Параметром количественной 
оценки отклонения является  
расстояние Л по нормали от 
точек реальной поверхности 
(профиля) до  прилегающей 
поверхности в пределах  учас т
ка L. Отклонениями от формы 
цилиндрических поверхностей 
в поперечном сечении могут  
быть,  например,  овальность,  
огранка  (рис.  8.10,  а, б),  в про
дольном сечении — бочкообразное^

за да нной  чер тежом .  О тклон ение  
в с е м у  профи-поверхности

ot if»,и

(по

(рис.  8.10,  в), с е д л о о б р а з -
ность (рис.  8.10,  г),  конусообразность  (рис.  8.10,  d). Эти о т к л о 
нения хар ак те ризую тс я  величиной

— (^max ^mln)/2.

Отклонением р а с п о л ож ен и я  наз ыва ется  отклонение р е а л ь 
ного (действительного)  распо ложен ия  элемента  (п овер хн ости,  
оси или плоскости симметрии) от номинального,  о п р е д е л я е м о г о  
линейными и угловыми раз мер ам и м е ж д у  рассм атр и ваем ым и

а)
■ч!

□

элементами и ба зами .  Базой м о ж е т  быть  поверхность ,  е е  о б р а 
зующ ая или точка  (например,  центр сферы,  вершина к о н у с а ) .  
В качестве  примероз отклонений расположен ия на рис. 8 . 1 1 ,  а
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по ка за но  отклонение А от параллельности отверстия  относитель
но базовой (нижней на ри с у н ке )  поверхности,  а на рис. 8 . 1 1 , 6  
несоосность А. На рис.  8 .11 ,  в и г показаны соответственно тор
ц о во е  биение на д и а м е т р е  D  и радиальное биение А ----- 2е. Д о 
п у с к и  на отклонения формы и расположения поверхностей р е г 
л ам е н ти р у ю тся  с та н дар та ми  СТ СЭВ 3 0 1 — 76 и СТ СЭВ 636 — 77. 
Об означения  доп усков  формы и расположения на чер тежах 
п р о и зв о д ятся  в соответствии со стандартом СТ СЭВ 368 — 76.

Отклонение формы и расположения поверхностей влияет  на 
к а ч е с т в о  изделий.  В п о д в и ж н ы х  соединениях эти отклонения 
п р и в о д я т  к уменьше нию  износостойкости детал ей  вследствие  
повы шенно го  да в ле н и я  на вы ступ ах  неровностей,  к нарушению 
плавности хода ,  ш у м у  и т.  д .  В связи с искажен ием  заданных 
г ео м етр и ч ески х  профилей в высших кинематических парах ( к у 
л а ч ки ,  копиры и т. д . )  с н и ж а е т с я  кинематическая  точность м е 
ха н и зм ов .  В н еп о д в и ж н ы х  соединениях отклонения вызывают  
неравномерность  натя го в ,  вследствие  чего сн и ж а е т с я  прочность 
со ед ин ен ия ,  герметичность  и точность центрирования.  Допуски  
на отклонения формы и расположения поверхностей назначают 
и у к а з ы в а ю т  на ч е р т е ж а х  при наличии особых требований,  в ы 
т е к а ю щ и х  из условий раб оты ,  изготовления или контроля д е т а 
лей .  Во многих с л у ч а я х  д о п ус к и  на отклонения расположения 
и формы поверхности не ус тан авл ивают и не ук а зыв ай , т  на чер 
т е ж е .  Считают,  что они ограничиваются полем до пуска  на ра з
м е р  или па расстояние м е ж д у  поверхностями или осями.

§ 8.6. Шероховатость  поверхности

При обраб отке  д етал ей  на их поверхности образуются 
в ы с т у п ы  и впадины — микронеровности.  Ш е р о х о в а т о с т ь ю  
п о в е р х н о с т и  н аз ыва ю т  совокупвость  микронеровностей с от-

Рнс. 8.12

носительно малым ш аг ом ,  образующих рельеф поверхности 
в п р е д е л а х  базовой длины  относительно средней линии (рис. 8.12).  
Б а з о в о й  д л и н о й '  н а з ы в а е т с я  длина уч а с т к а  поверхности,  
в ы б и р а е м о г о  д л я  изм ер ен ия  шероховатости.  Средней линией
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называется  линия,  имеющая форму номинального профиля и п р о 
веденная  таким образом, чтобы в п р е д е л а х  базовой длины с р е д н е е  
квадратичное отклонение измеряемого  профиля до этой линии 
было минимальным,  т. е. ср ед н я я  линия  д е л и т  профиль т а к ,  ч то  
с у м м а  площадей,  ограничиваемых профилем шер оховатос ти 
и средней линией,  была равна.  Ш ер оховат ость  поверхности в с о 
четании с физическими свойствами поверхностного слоя ( о с т а 
точными н ап ряжен и ям и  обработки,  степенью упрочнения и г л у 
биной упрочненного слоя и др . ) .  а т а к ж е  степенью о т р а ж а т е л ь 
ной способности, цветом определ яю т состояние по верхности 
и являются  характеристикой ее  ка че ства .

Шероховатость влияет  на прочность д ет ал ей ,  так как  в п а д и 
ны неровностей поверхности явл яю тс я  концентраторами н а п р я 
жений и способствуют разрушению,  особенно при п е р е м е н н ы х  
на грузк ах .  Уменьшение  шероховатости поверхности д е т а л е й  
повышает  их сопротивление усталости,  а т а к ж е  коррозиестой-  
кость.  При недостаточно гладки х  т р у щ и х с я  поверхностях  в п о д 
вижных  соединениях соприкосновение их происходит в о т д е л ь 
ных точках ,  с м а з к а  в этих местах в ы д а в л и в а е т с я ,  н а р у ш а е т с я  
непрерывность масляной пленки и с о зд а ю тся  условия д л я  п о л у 
су хого  и с ух о го  трения .  Это приводит к  повышенному и з н о с у  
поверхностей и увеличению трения .  Ш ер оховат ост ь  поверхности 
т а к ж е  влияет  на размеры зазоров и н атя го в  в со един ен иях ,  
плотность и герметичность соединений,  отр аж ательную  с п о с о б 
ность поверхности,  точность измерения д е т а л ей  и т. д .  Ш е р о 
ховатость нормир уется  по р я д у  п ар ам етров ,  у с т а н а в л и в а е м ы х  
ГОСТ 2 7 8 9 - 7 3 .

Параметрами шероховатости (рис.  8 . 12 )  являю тс я  с л е д у ю щ и е  
величины:

1. Среднее  арифметическое отклонение  профиля R a:
1 п

Л?а= - | - |  | у{х) | d *  или приближенно Ra^  — ^  I У; |, 
о 1=1

г д е  отклонение профиля у* — расстояние от точек профиля д о  
средней линии, измеренное по нормали к ней.

2. Высота неровностей профиля по д е с я т и  точкам Rz\

( 5 5

^  I Hi max I I Hi mln
( - 1  / = 1

гд е  Hi max и Him\n определяются  относительно средней линии.
3. Наибольшая высота неровностей профиля или расст ояние 

м е ж д у  линией выступ ов и линией впадин R m K.
4. Средний шаг  неровностей профиля Sm:

П
s  = _ L  V  5  ,т П т1'

l ~  1
юз



г д е  Smi— шаг  неровн остей  — отрезок средней линии, заключен
ный м е ж д у  точкам и  пересечения с м е ж н ы х  выступ а  и впадины 
профиля по средней линии.

5. Средний ш аг  неровностей профиля по вершинам S:

г д е  5, — шаг  неровностей по вершинам длина  отрезка  средней 
линии, заключен ного м е ж д у  проекциями на нее наивысших т о 
чек  д в у х  соседних м естн ы х  выступов профиля.

6. Относительная  опорная длина профиля ip\

г д е  bt — длина о т р е зк о в ,  отсекаемых  в п р е д е л а х  базовой длины 
линией, эквидистантной средней линии п расположенной на з а 
данном расстоянии р  от линии выступов  профиля;  / — базовая  
длина .

Шероховатость  поверхности обозначают па чертеже одним

ним числового зн а че н и я  нормируемых  параметров .  Знаком

верхностного слоя м атериал а  (литье,  штам повка  и т. д . ) .  Знаком

обозначают поверхности,  образованные удалением по

верхностного слоя мат ер иала  со снятием с т р у ж к и  (точение,  фре-

шероховатость поверхности,  метод образования которой не 
установлен.  Ч и с л о в ы е  значения нормированных параметров ш е
роховатости у к а з ы в а ю т с я  в микрометрах ,  при этом параметр /<*а 
у к а з ы в а ю т  без си мво ла ,  а д р у ги е  параметры с символами,  на-

п
м

из следующих зн а ко в с указанием над

обозначают поверхности,  образованные без удаления  ио-

зерование ,  шлифование и т. д . ) .  Знаком обозначают

пример
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но два  и более  параметров шероховатости или о гр ан и ч и ва ется  
наибольшим м наименьший п р е д е л ьн ы е  значения н о р м и р у е м о го

„ s s 'параметра,  то ук азываю тся  их зна че ния ,  например "

При необходимости ук аз ан ия дополнительных д ан н ых  п р и м е 
няются знаки с полкой. Значение б азо вы х  длин у к а з ы в а е т с я

числом под полкой,  например . Вид обработки п о в е р х н о 

сти, если он единственный,  обеспечивающий т р е б у е м о е  
качество поверхности,  у к а з ы в а е т с я  над  полкой, н ап ри мер

\ЧЬГ1>ЬГЬ
. Примеры обозначения шероховатости на чер-

т е ж а х  приведены на рис.  8 .13 .  
Зн а к ,  находящийся  в с к о б к а х  
в правом верхнем у г л у  ч е р т е ж а ,  
о зн ач ает ,  что поверхности д е 
тали без  обозначения ш е р о х о 
ватостей  имеют ш ероховатость ,  
у к а з а н н у ю  перед знаком.

Выбор параметров ш е р о х о 
ватости производится с у ч е т о м  
назн ачения  и э ксп луа тац и о н н ы х  
свойств  not ер.хности. О п р е д е л е н 

ные ограничения шероховатости с в я з а н ы  с допуском р а з м е р а  Тр. 
Ориентировочно считают, что при д о п у с к е  формы, с о с т а в л я ю 
щем ( 0 , 2 5 . . .  0 ,6 )  Тр< параметр Ra <  (0,  ( ‘5 . . .  0 ,012) Тр, а п а р а м е т р  
Rz <  ( 0 , 2 . . . 0 ,05)  Тр. В справочной литерат ур е  |8| [п р и во дятся  
числовые значения параметров шероховатости в за висим ости от 
видов обработки поверхностей и числовые значения п а р а м е т р о в  
шероховатости в зависимости от характер истики с о п р я г а е м ы х  
поверхностей.

Рис. 8.13

§  8.7. Размерные цепи и их расчет

Д л я  нормальной работы м е х а н и з м а  необходимо,  что бы  с о 
ставляющие  его  детали и их поверхности занимали д р у г  о т н о 
сительно д р у г а  определенное положение .  Разм ерны й ан а л и з ,  
с помощью которого достигается  правильное соотношение в з а и 
мосвязанных размеров и о п р е д е л яю т с я  до пусти мые о ш и б ки  
(до п уски ) ,  выполняется  с использованием раз мер ных цеп е й .  
Р а з м е р н о й  ц е п ы о  называется  с о в ок упн о ст ь  в з а и м о с в я з а н 
ных ра зм еров  ( звеньев), о б р а з у ю щ и х  замкнутый к о н ту р  и о п 
р е д ел яю щ их  взаимное  п о л о ж е н и е  пов ерхно стей  ( или о с е й )
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о д н о й  д етали  (п о д ет а л ь н а я  ра зм ерная  цепь)  или не скольких  
д ет а л е й  в у з л е  (с б о р о ч н а я  ра зм ерная  цепь) .

Звеном цепи н а з ы в а е т с я  к а ж д ы й  из ра зм ер ов ,  образующих 
р а зм е р н у ю  цепь.  З в е н ь ям и  размерной цепи м о гу т  быть любые 
линейные или у г л о в ы е  параметры:  диам етра льн ые  размеры,  
рассто яния м е ж д у  поверх но ст ям и или осями,  зазоры,  натяги,  
п е р е к р ы т и я ,  отклонения  формы и расположения поверхностей 
(осе й)  и т.  д .  Линейны е цепи состоят из разм еров ,  расположен
н ы х  на параллельных  п р я м ы х ;  плоские — из размеров ,  располо
ж е н н ы х  произвольно в одной или нескольких параллельных 
пл оскостя х ;  пространственные — из размеров ,  расположенных 
произвольно в пространстве ;  уг ловые — из у г л о в ы х  размеров 
(с м .  ГОСТ 1 6 3 1 9 -  70) .

Любая  размерная  цепь имеет  одно и сх о дн о е  ( замыкающее )  
зве н о  и два  или б о л е е  со ставляющих  з в е н ьев .  Исходным 
зв е н о м  называется  зве но ,  к которому п р е д ъ я вл я ет с я  основное 
тр еб ован ие точности,  опр едел яю щее  качество изделия в соответ
ствии с техническими требованиями.  В процессе обработки или 
сборки  изделия исходное звено получается обычно последним,  
з а м ы к а я  размерную цепь ,  и в этом сл учае  это звено называется

замыкающим.  З а м ы к а ю щ е е  звено я в 
ляется  результатом изготовления всех 
остальных (составляющих)  звеньев 
цепи.

По ст андарту  при составлении 
схем ы  размерной цепи все ее состав
ляющие звенья  обозначаются пропис
ными буквами латинского алфавита 
(к роме букв  О, L, Р, К)  с цифровым 
индексом,  например первая цепь Л, ,  
А , ,  А3 и т. д . ,  вторая  цепь Ви В,, В3 
и т. д .  За мы кающие  звенья обозна
чают теми ж е  бу кв а м и  с индексом V,  
например А . ,  В*. Числовой индекс 

состав ля ющих зв еньев  о п р е д е л я е т  их по рядковый номер в цепи.
При решении р а з м е р н ы х  цепей их изображ ают в виде раз 

м е р н ы х  схем.  В к а че стве  примеров на рис. 8 . 14, а  показан эскиз 
и на рис. 8 . 1 4 , 6 — с х е м а  размерной цепи дета ли.  Составляющие 
з в е н ь я  размерной цепи д е л я т с я  на д ве  группы.  У в е л и ч и 
в а ю щ и м и  называются  т а к и е  звенья размерной цепи, с у в е л и ч е 
нием которых у ве л и ч и в а е т с я  и замыкающее звено,  например 
Ло на рис. 8 . 14 ,6 .  У м е н ь ш а ю щ и м и  соответственно называ
ю тся  такие  звенья  размерно й цепи, с ув еличением которых 
з а м ы к а ю щ е е  звено у м е н ь ш а е т с я ,  например Д ,  Л :, на рис. 
8 . 1 4 , 6 .  На сх ем е раз мер ной  цепи звену  приписывается  опр еде
л е н н о е  направление,  обозначаемое  стрелкой над  буквенны м 
обозначением звена ,  при этом увеличивающие звенья  обознача
ются  стрелками,  направленными вправо, а ум ен ьш а ю щ и е—стрел
к а м и ,  направленными i-.iei ’o. В формулах параметры (размеры.
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допуски,  отклонения увеличивающих и ум еньшающих з в е н ь е в )  
обозначаются индексами соответственно « у в »  и « у м » .

Д л я  проведения размерного анализа  кр о м е  размерной с х е м ы  
цепи соста в ля е т с я  уравнение размерно й цепи, в ы т е к а ю щ е е  
из у сл о ви я  з амкнут о сти  цепи. Д л я  линейных  размерных  цепей  
номинальное значение за м ы каю щ его  зв е на  п редст авл яет  собой 
разность м е ж д у  сум мами номинальных значений у в е л и ч и в а ю 
щих и ум еньшающих звеньев :

т п
Ау~ —У, А,S *1 --  У в * Ч ум»

1 1
гд е  т  — число увеличивающих з ве н ьев ;  п  — число у м е н ь ш а ю щ и х  
звеньев .

Размерные цепи используются д л я  реш ен и я  прямой и о б р а т 
ной задач.  Прямая з а дача : по за да н н ы м  номинальному р а з м е р у  
и до пуску  зам ы каю щ его  звена определить  номинальные р а з м е р ы ,  
допуски и п ред ел ьн ые отклонения вс е х  составляющих з в е н ь е в  
размерной цепи. Обратная  задача :  по устан овленным н о м и н а л ь 
ным размерам,  д о п ускам  и пр едельн ым  отклонениям с о с т а в л я ю 
щих звеньев  определить  поминальный р азмер ,  допуск  и п р е 
дельн ые отклонения замыкающего  звена .

Решение ра зм ер ны х  цепей производится :  1) методом м а к с и 
мум а-минимум а ,  при котором уч и ты ваю тс я  только п р е д ел ьн ы е  
отклонения составляющих звеньев ;  2)  методом теории в е р о я т 
ности, при котором учитываются  з а к о н ы  рассеяния р аз м е р о в  
деталей  и случайный характер  их сочетан ия при сборке.

Последовательность  расчетов и зл о ж ен а  в литературе  [8,  3 6 |.

ГЛАВА 9. РАСЧЕТ МЕХАНИЗМОВ НА ТОЧНОСТЬ

§ 9.1. Задачи расчета на точность.  Виды ошибок

Т о ч н о с т ь ю  механизмов н а з ы в а е т с я  их свойство  
об еспечивать в допу стимых пр е д ел а х  по гр ешно сть  р а с п о л о -  
л о ж е н и я  и д в и ж е н и я  выходных з в е н ь е в  при о п р е д ел е н ны х  
з а к он ах  д в и ж ен и я  входных звеньев .  Точность  механизма о ц е н и 
вается  значениями ошибок положения ,  п ер ем ещ ен и я ,  п е р е д а т о ч 
ного числа и мертвы м ходом.  Д о п у с т и м ы е  значения этих ошиб ок 
устанавливаются в зависимости от назначения  механизма .  П о в ы 
шение точности механи зма достигают  снижен ием  погрешностей 
изготовления д ет ал ей ,  ум еньш е нием  за зоров в кинематических 
парах и обеспечением необходимой ж е с т к о с т и  деталей.

При изготовлении деталей м е х ан и зм ов  и в процессе их э к с 
плуатации происходят  отклонения разм еров  и формы з в е н ь е в ,  
возникают их деформации,  изменяется  х а р а к т ер  со п р яж ен и й  
деталей.  Все это приводит к изменению кинем атич еских  и д и н а 
мических параметров механизмов и в л и я е т  на точность и н а д е ж 
ность выполнения ими функций в приборах и машинах .  П е р е м е 
щения скорости и ускорения звеньев реальн ого  механизма в с е г д а
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отличаются от рас четны х ,  когда  предполагается  точное соблюде 
ние номинальных раз мер ов звеньев  и кинематических пар при 
отсутствии в них з а з оров .  В связи с этим при проектировании 
механизмов необходимо учиты вать  факторы,  влияющие на то ч 
ность деталей и мех ан и зм ов  в целом. Д л я  механизмов приборов  
и вычислительных си ст ем  точность я в л я е т с я  основным п о к а 
з ат ел ем  их к а ч е ст в а .

При расчете точности механизмов решают д в е  з ада чи :  1) при 
заданной точности мех ани зм а ,  например при заданной точности 
перемещений в ы х о д н ы х  звеньев ,  определяют  требования к точ
ности изготовления и сборки деталей и у зл ов  механизма при 
обеспечении их взаимозаменяемости ;  2) при известных (наз на 
ченных )  д о п у с к а х  на изготовление и сб о р ку  деталей и узлов  
механизма рассчитывают результирующую точность механизма .  
Расчет  механи змов на точность позволяет  обоснованно назначать 
до пуски  и посадки,  р еш ат ь  i опрос о необходимости введения 
в конструкцию м ех ан и зм а  рег улируемых звеньев  и о рациональ
ности применения м ето да  полной или групповой вз аи м озам ен яе 
мости.

О ш и б к о й  п о л о ж е н и я  механизма называется  разница 
в положении в ы х о д н ы х  звеньев  действительного и соответствую
щего е м у  идеа ль но го  механизмов при одина ковы х  положениях 
вх о д н ы х  звеньев .

О ш и б к о й  п е р е м е щ е н и я  м е х а н и з м а  называется  р а з 
ница перемещений в ы х о д н ы х  звеньев  действительного и идеа ль 
ного механизмов при одинаковых  перемещениях  их входн ых  
звеньев .

Эти виды ошибок происходят  как из-за  неточности размеров 
звеньев  реального  механ изм а ,  та к  и из-за  ошибки положения 
его  входного з ве на .  При перемещении входн ого  звена из одного 
положения в д р у г о е  примем перемещение выходного звена 
идеального м ехан и зм а  s',  а перемещение выходного  звена р е а л ь 
ного механизма  s.  Ошибка  перемещения звена  б удет  A.v'—s.

Разности м е ж д у  скоростями и ускорениями выходных звеньев  
реального и ид еа льного  механизмов называются  о ш и б к а м и  
с к о р о с т и  и у с к о р е н и я .

О ш и б к о й  п е р е д а т о ч н о г о  о т н о ш е н и я  механизма 
At называют разность передаточных отношений реального i 
и идеального С м ех ан и зм ов  в данном их положении:  А/ = 1 — V.

Главную роль в неточности работы механизмов занимают 
п е р в и ч н ы е  о ш и б к и ,  т. е.  погрешности размеров,  геометри
ческой формы и вз аимного расположения элементов кинематиче
ских пар и з в е н ьев  механизмов .  Первичные ошибки, вы званные  
неточностью изготовления  деталей,  называются  техноло гич е ски 
ми ошибками , а ошибки,  возникшие в процессе работы м е х а 
низма из-за износа,  те пловы х  и силовых деформаций,  — э к с п л у а 
тационными.

Различают с к а л я р н ы е  и векторные первичные ’ошибки. Ска
лярными ошибками  называй,т такие,  которые полностью опреде 
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ляются  одной величиной (например,  ош и б ка  размера) .  В е к т о р 
ными ошибками  называют ошибки,  определяю щиеся  м о д у л е м  
и направлением,  например ошибки эксцентриситета ,  о ш и б к и  
перекоса и кинематической паре и т.  п.

Все первичные ошибки разде ляю тся  т а к ж е  на си с т е м а т и ч е ски е  
и случайные.  Систематическими ош ибкам и  называются  о ш и б к и ,  
постоянные по значению или изм еня ю щи еся  по о п р е д е л ен н о м у  
закону в зависимости от неслучайных  факторов ,  например т е м 
пературные,  ошибки от силовых деформаций,  от н е п р а ви л ьн о  
градуированной шкалы и т.  п. Случайные  ошибки  в о з н и к а ю т  
при изготовлении в зависимости от р я д а  факторов и п р о я в л я ю т с я  
в рассеянии размеров однотипных д е т а л е й .  Значение к а ж д о й  из  
случайных ошибок невозможно з а р а н е е  предвидеть .  В л и я н и е  
случайных ошибок учитывается  д о п у с к о м  на размер,  а о ц е н и т ь  
значения сл уч ай н ы х  ошибок можно при ближенн о  методом т е о р и и  
вероятностей.

Дей ствительные  размеры деталей,  изготовленных по о д н о м у  
ч ер те жу ,  колеблются  в опр еделенных пред ел ах ,  а ошибки их  
размеров распределяются  по оп р едел ен н о м у  закону ,  о п и с ы в а е 
мому обычно кривой нормального рас пре делен ия  (кривой Г а у с с а ) .  
Закон распределения вероятностей с л у ч а й н ы х  величин у с т а н а в 
ливает зависимость м е ж д у  числовыми значениями случ а й н о й  
величины и вероятностью их появ лен и я .

М е р т в  1.1 м х о д о м  механизма н а з ы в а е т с я  ошибка п е р е м е 
щения выходного  звена ,  возникающая вследствие  зазоров ( л ю ф 
тов) в со прягаемы х  дет ал ях  и их у п р у г и х  деформаций,  и п р о я в 
ляющаяся  при изменении направления д в и ж е н и я  входного з в е н а  
(реверсе) .  Мертвый  ход сниж ает  точность  работы м е х а н и з м а ,  
приводит к возникновению вибраций и повышению д и н а м и ч е с ки х  
нагрузок .  Д л я  уменьшения  или у с т р ан ен и я  мертвого хода  в м е 
ханизмах м о гу т  применяться т ак ие  способы, как  у м е н ь ш е н и е  
допусков  и ум ен ьшение шероховатости сопряж енны х  п о в е р х н о с 
тей,  применение конструкций,  в ко т о р ы х  до пу скается  р е г у л и р о 
вание зазоров при сборке,  а т а к ж е  конструкций ,  в к о т о р ы х  
зазоры устр ан яю т с помощью у п р у г и х  элементов,  н а п р и м е р  
пружин или мембран.

§ 9.2. Методы определения ошибок механизмов

Расчет  точности ки н ем ати ч еск и х  цепей м е х а н и з м о в  
заключается  в определении с у м м а р н ы х  ошибок положения и п е 
ремещения в е д о м ы х  звеньев в зависимости от первичных о ш и 
бок,  т. е.  от неточностей размеров и положений звеньев .  Э т о т  
расчет можно производить аналитическим или граф оан ал ит ич е
ским методом.

Аналитический метод основан на применении к м е х а н и з м а м  
определения полного дифференциала функций  многих п е р е м е н 
ных.  Пусть <7 ,, q,, q:u qn — не за висим ы е  параметры и д е а л ь 
ного механизма (размеры звеньев ,  п а р а м е т р ы ,  о п р е д ел я ю щ и е
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по ложение з в е н ь е в ) ,  a d</,, d<7_,, d<?3, . . . ,  d^n — дифференциалы 
э т и х  параметров .  П у с т ь  д а л е е  s — параметр ( у го л  или коорди 
нат а ) ,  определяющий положение выходного звена ,  a ds  его 
дифференциал.  М е ж д у  параметрами механи зма вс е гд а  сущ еств ует  
с в я з ь ,  которая  м о ж е т  б ы ть  вы ражена в ви де  функции,  н аз ыва е 
мой функцией п о л о ж ен и я  механизма:

s = /(<?!. <7j........Яп)- (9.1)
Полный дифференциал явной функции опр еделяетс я  по формуле

й5 =  + • • • +  чЬЛс>п- <9-2)

Ошибки As, Д<7 , ,  Д<72.............Aq„ параметров механизма малы
и л е ж а т  в п р е д е л а х  д о п уска ,  поэтому дифференциалы этих 
параметров можно о то ж д е стви ть  с первичными ошибками.  У р а в 
нение (!>.2), в ы р а ж е н н о е  через  эти ошибки примет вид

=  ^  “  * • ■ +  ~dq^^'r

Уравнение (Я.З) я в л я е т с я  линейным относительно первичных 
ошибок ,  а коэффициенты при первичных ошибках (частные 
производные) п о к а з ы в а ю т  степень влияния отдельных ошибок 
на суммар ную о ш и б к у  As и могут  быть  названы коэффициен 
тами влияния .  Это позволяет  рассматривать суммар ную ошибку 
к а к  ал ге браическую  с у м м у  ошибок,  полученных раздельно от 
изменения только одн ого  параметра,  т. е.  принять принцип н е 
зависимости д ей ст ви я  ошибок.  Таким образом,

As =  As9l +  +  b.s„n, (9.4)

. df  . . df  . г д е  As„, Ac/,; AsVl— -^-\q2 и т. д.

Если функцию положения механизма s = f ( q ,, q-,, . . . ,  q„) 
невозм ожно  или т р у д н о  получить и явном виде ,  д л я  определения 
суммарной ошибки As можно носпользоваться уравнениями,  
полученными проецированием векторных контуров механизма 
на оси координат .  Эти урав нения дифференцируют по парамет
рам механизма и из уравнений производиых устанавливают 
с в я з ь  м е ж д у  с у м м а р н о й  и первичными ошибками.

Рассмотрим схему  дезаксиаль- 
пого кривошиппо-ползуиного меха 
низма (рис. 9.1). Векторное уравне
ние замкнутости  схемы имеет вид 
d +  7  +  T — s 0 . В проекциях на 
оси координат х и у  получим два  
скалярных тождества :
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г cos а +  / cos  <f — s  =  0 ; | 
d +  r  sin a — / si l l  <f =  0.  J

( 9 5 )

Считая, что q, d', qi =  r ;  q:i l\ q{ a ;  <75 =  9 , найдем значения ошибки 
положения ползуна As в зависимости от  первичных ошибок п ар ам етр о в  Ad. 
Дл, А/, Да, Дер. Для этого продифференцируем по всем переменным т о ж д е с т в а  
(9.5):

— /-sin aAa - f  Дл cos а  +  Д/ cos 9 — / sin <рД<р — As 0;
Дd -\- г cos аДа +  Дл Sin а — Д/ sin <р — I cos <рД<р 0.

(9.0)

Из второго уравнения (9.6) находим Дер =  (Ad +  r c o s a A a  - f  Дл s in  а —
— Al sin <f)/(/ cos <p).

Подставляя значение Лер в первое уравн ен и е  (9 6) и гр уп п и р уя  члены, 
получаем

As Дл cos (a  -f- tf)/cos <f 4- A//cos <f — Ad tg  f  — Aa sin (a +  tp)/cos <f, (9 .7)  

Окончательно имеем

As =  Asr +  As, +  As(, 4- A s , ,
где

Asr =  Дл cos (3 -L f)/cos ep; As; =,A//cos tp;
Asd — rf t g  tp; Ai-  ̂ =  — Aa sin (ct +  <p)/cos tp.

Рассмотрим еще один пример — сх е м у  шарнирного ч еты рехзвен н и ка  (рис 
9.2) и найдем ошибку положения выходного звена  — угла поворота з в е н а  <р — 
от ошибок размеров звеньев A г, АI,
Ab, Ad и неправильности положения 
входного звена Да,

Проецируя векторный многоугольник 
схемы механизма на оси координат х  и у ,  
получаем два  тож дества :

г  cos 0+  I co s3  d - f  b costpl 
r  sin a  +  / sin  p --- b sintp.

Дифференцируя эти тождества по всем 
переменным, получаем Рис. 9.2

— г sin aAa -f- cos аДг — I sin рАр -\- cos [Ш  Ad +  cos tpAb — b sin <f A<f; 
r  cos aAa +  sin aAr +  I cos рдр +  sin {ЗД/ — sin <pAb +  b cos tpAtp.

Умножая первое уравнение на cos р, а второе на sin и склады вая  их, п о л уч аем

гАа sin (р — а )  +  Ал cos ({3 — а )  + Al =  Ad cos Л +  А6 cos (3 — f)  +  ЬА? sin (3  — tp)

откуда  ошибка положения выходного звена

А<р [А л cos (р — a )  4- Al — Ab cos (3 — a )  —
— Ad cos p + ЛA a sin (P — a)]/b sin (p  — y).

П олучае мые аналитическим м ет одо м  формулы дл я  вычи с л е н и я  
ошибок в ы х о д н ы х  звеньев механ и зм ов  позволяют о п р е д е л я т ь  
эти ошибки д л я  любого числа по ложен и й  входного з в е н а  м е х а 
низма и т ак им  образом определить  те  его  положения ,  в к о т о р ы х  
ошибки б у д у т  максимальными.
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Графоаналитический м е т о д  определения ошибок механизмов 
основан на определении частных ошибок построением планов 
м а л ы х  перемещений д л я  пр еобра з ованно го  механизма.  П ре 
об раз ова ние механи зма состоит в том,  что в е д у щ е е  звено 
сч итаю т  непо дв ижны м,  а звено ,  имеющее ош иб ку ,  делают в е д у 

щим с направлением д в и ж е 
ния, совпадающим с направ
лением изменения размера 
из-за ошибки.  Рассмотрим 
этот метод на примере крив о
шип но -ползу иного механизма 
(см. рис. 9.1) .

Определим ошибку поло
жения ползуна  A.v от первич
ных ошибок н длинах звеньев  
Лd, Аг и А/. Д л я  этой цели 
рассмотрим три преобразован
ных механизма ,  показанных 
на рис. 9.3.  Па рис. 9.3, а 
показан механизм ,  у  которого 
остановлено вращение крив о
шипа, а длина звена d  может  
меняться  перемещением его  
в дополнительном ползуне.  
Сообщая то чке  А пе рем ещ е
ние ^d  по вертикали,  отложим 
в любом масштабе  это пере
мещение из полюса р  плана 
малых перемещений.  Из 
этого ж е  полюса проведем 
направление,  параллельное 
направлении ошибки Asd, а из 

ко нц а вектора Ad  пр овед ем  линию, перпенд икул яр ну ю звену  
ВС,  по которому напра влено малое перемещение точки С от 
о ш и б ки  в у г л е  поворота шатуна  ВС. Получим треугольник со 
с то ронами Ad, Asd и IAcpd, который наз ывается  планом малых 
п ер ем ещ ен и й  и строится  по правилам построения плана скорос
тей .  Отношение сторон этого треугольника  по тео рем е синусов 
м о ж н о  записать в ви д е

l s d[\d  =  s in  ср/s in  (90° — о) =  tg  ср,

о т к у д а
A s d — — Arftg ср.

З н а к  « —» здесь  поставлен с учетом того,  что за положительное 
п е р е м е щ е н и е  ползуна  принято перемещение вправо.

На рис. 9 . 3 , 6  п о к а з а н  механизм,  у  которого остановлен кр и
вошип ,  а длина его  г  м о ж е т  меняться за счет  вв едения  ползуна,

напра вл яю щей  ползуна  С, т.  е. в
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с помощью которого шарнир В  перемещается  по кр ивош ипу.  
Сообщая шарниру В пер ем ещ ение Аг вдоль кривошипа ,  получим 
перемещение ползуна С. С оотн ошение  м е ж д у  этими п е р е м е щ е 
ниями по лучим  из плана м а л ы х  перемещений,  кото рый построен 
на заданной ошибке Аг  по пр авилам  построения плана скоростей:

Л-V Ал =  sin [ г /2 — (7. -|- <р)[/ s in (эг/2 -f- <?) =  cos (а -|- o)/cos  ер, 
о т к у д а

As, =  А г  cos  (а  cp)/cos ер.

На рис. 9.3,  б показан м е х а н и з м ,  у  которого остано влен кри- 
гошип,  а длина шатуна L м о ж е т  менять ся  за сч ет  в в е д е н и я  
ползуна ,  с помощью которого шар ни р  В  п ерем ещ ается  по ш а т у н у .  
Сообщая шарниру В п ер ем ещ ен и е А/ вдоль ш атун а ,  п о л у ч а е м  
перем ещ ение As, ползуна С. Соотношение м е ж д у  этими п е р е 
мещениями получим из плана м а л ы х  перемещений,  построенного 
на том ж е  рисунке:

As, А/ =  sin (~/2) s in (~ 2 — ер) =  1 cos ер,
о т ку д а

As, =  A//cos <р.

Сум м а р н а я  ошибка положения ползуна  С на основании прин
ципа независимости действия п ерви чн ых  ошибок о п р ед е л и т ся  по 
формуле

As =  \ s r - - As, - j -  Asd =  Ar cos ( a  <p)/cos ep +  AZ/cos ep — \d  tg ep.
Графоаналитический метод 

определения ошибок положе 
ния механизмов применим 
т а к ж е  д л я  определения оши
бок механи змов с зазорами 
в низших кинематических п а 
рах  и механизмов с высшими 
парами.  В первом случае  дл я  
определения  ошибки положе
ния необходимо знать,  в к а 
ком направлении выбирается 
зазор.  Это направление соот
вет ствует  направлению д е й 
ствия  реакции в кинематиче
ской паре,  которое о пред ел я
ется  при силовом расчете 
механизма .  Рассмотрим,  на
пример,  механизм ,  показанный
на рис. 9.4,  а.  Из-за наличия з а з о р а  о и кинематич еской  п ар е  
центры цилиндрических эл ем ентов пары см ещены на р а з м е р  
£ =  0,58 =  г , — г , .  Пусть нап ра влен и е  реакции Rr , с о с т а в л я е т  
угол 9 с горизонталью.
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Преобразованный м е х а н и з м  и план малых перемещений для  
него  по казан  на рис. 9.4,  б.  Из  плана малых перемещений имеем:

e/sin (90° — ср) =  Asi'lsin (0 -J- <р — 90°) ,

о т к у д а
— е  cos(cp |- 0)1 coses.

лепии
щений

изменения разм еров  из-за

Ошибка As,, входит в к а 
честве слаг аемого  в с у м 
марную ош иб ку  положе 
ния ползуна .

На рис.  9 . 5 , о  показан 
к улач ко вый  механизм 
с высшей парой. Ошибка 
положения s штанги об
разуе тс я  от погрешности 
Аг  р ад иус а  ролика г  
и погрешности Ар р а д и у 
са кривизны р профиля 
к у л а ч к а .  На рис. 9.5,  б  
показан преобразованный 
механизм с движением 
входного звена  в направ- 

ошибки. План мал ых  переме-
д а е т  значение ошибки  положения штанги в виде:  

As =  (Ар +  Аг)/cos я.

§ 9.3. Оценка  точности механизмов

Д л я  опр едел ения  точности механизма н у ж н о  опреде 
лить  е го  первичные ош ибки ,  затем найти значения ошибок 
п о л о ж е н и я ,  по которым м о ж н о  построить график ошибки вы х о д 
ного зв е на  и определить  значение максимальной ошибки и по
л о ж е н и е  механизма ,  в котором ошибка б у д е т  максимальна.  
Графики к а ж д о й  первичной ошибки дают возможность  судить  
о влиянии  к а ждо й  частной ошибки на рез ул ьтирую щую  ошибку 
п о л о ж е н и я  гедо мого  звена  механизма.

Пер вичны е ошибки м о ж н о  определять по д о п ускаем ы м  от
кл о н ен и ям ,  у к а з ы в а е м ы м  на чертежах .  При этом значение пер
ви ч н ы х  ошибок о п р ед е л яю т  по методу расчета на «мак симум  — 
м и н и м у м » ,  считая ,  что при сборке  механизма ошибки звеньев 
имеют с ам ы е  неб ла гоп ри ятн ы е  сочетания.  Результиру ющая 
о ш и б ка  механизма при этом  будет  заведомо больше  действи
т ельной.

Бо лее  точное значе ние  ошибки механизма можно  получить,  
если  погрешность  м ех а н и з м а  оценивать с учетом  вероятностного 
в л и я н и я  погрешностей.  Если положение ведомого  звена меха-
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низма опр едел яетс я  функцией s = /(<?,, q-,........... q„), а о, ,  о.,........... o„—
средние квадрат ич ны е ошибки ар гум енто в qu q>, . .  . ,  qn, то 
средня я  кв адратичная  ошибка Дхср механизма о п р е д е л я е т с я  по 
формуле

J /I

i s * ~ V  ! Ш ° ‘ - <9-8)1
Если иод з, понимать д о п у с к а е м ы е  отклонения на изготовление,  
то формула  (9.8)  даст  наиболее  вероятное значе ние ошибки 
механи зма .

При определении точности группы однотипных механи змов 
о предел яю т не значения ошибок в к а ж д о м  отдельном мех ан и зм е ,  
которые б у д у т  функциями сл у ч а й н ы х  величин,  а у ста н авливаю т 
границы поля рассеяния ошибок положения м ех а н и з м о в  или 
пр едельн ую ошибку  положения  (максимально  во з м о ж н о е  з н а ч е 
ние ошибки) ,  отсчитываемую от нулевого  зна че ния .

Повышение точности механ и зм ов  может  быть  достигнуто 
повышением точности изготовления деталей и сн и ж ен и ем  в л и я 
ния погрешностей изготовления на точность м е х а н и з м а  с по
мощью специальных мероприятий.  Первый способ приводит 
к удорожанию изделий и часто экономически не вы го де н .  Во 
втором способе уменьшение ошибок механизма д о с т и г а е т с я  г л а в 
ным образом за счет изменения размеров з веньев ,  формы и по
ложения деталей и изменения начальных положений механи зма .  
При этом получают:

— уменьшение  ошибки м ех ан и зм а  в опред ел ен ных его  поло
ж ен и ях :

— равенство абсолютных значений наибольших п о л о ж и т ел ь 
ных и отрицательных ошибок;

— устранение преобладания ошибок одного з н а ка ;
— уменьшение абсолютных значений ошибок во всем д и а п а 

зоне работы механизма.
Чтобы необходимым образом изменять  разм ер ы ,  форму и по

ложение деталей механизма,  в него вв од ят  сп ец иал ьн ые р е г у л и 
ровочные устройства :  винтовые соединения ,  кл инья ,  эксцентрики,  
а т а к ж е  компенсирующие д е т а л и  (прокладки ,  в т у л к и ,  шайбы 
и т. д . ) .

Д л я  достижения  заданной точности з ам ы каю щ его  зв ена  ра з
мерной цепи применяется т а к ж е  селекти вная  сб орка ,  з ак лю ч аю 
щаяся  в том,  что в условиях серийного производства  механизм 
собирается из деталей,  выбранных таким образом, чтобы обеспе
чить необходимую точность з ам ы каю щ его  зв е на .  Д л я  этого 
детали предварительно подбирают,  группируя  по значениям 
погрешностей.  Ка ж д о е  изделие собирают из де т а л е й ,  пр инадле
ж а щ и х  к одной группе.  При этом необходимо,  чтобы с у м м а  
до пуск ов  всех увеличивающих зв еньев  размерной цепи была 
равна с у м м е  допусков  всех у м ен ьш а ю щ и х  зве н ьев .  Этот метод 
используется  в произ! одстне д л я  малозвенных р а з м е р н ы х  цепей 
при высокой точности з ам ы каю щ его  звена.
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ОСНОВЫ РАСЧЕТА НА ПРОЧНОСТЬ

ГЛАВА 10. ВНУТРЕННИЕ СИЛЫ И НАПРЯЖЕНИЯ 
РАСТЯЖЕНИЕ И СЖАТИЕ

§ 10.1. Внутренние силы,  напряжения 
и деформации

При рассмотрении вопросов статики твердого тела  и при си
ловом  р асч ете  механизмов оперируют с внешними силами,  д е й 
ству ю щ и ми  на тело .  В т ел ах  действуют  т а к ж е  внутренние силы, 
с которыми частицы тела  д ей ст вую т д р у г  на д р у г а .  Эти силы 
я в л яю т с я  изаимоуравпонешигающими и в уравнения  статики не 
в х о д я т .  При расчетах  на прочность необходимо выяснить  х а р а к 
т е р  и значения внутренних сил в теле (детали ) ,  находящемс я  
под де й ст ви ем  внешних н а г р у з о к ,  так как  именно от них зави-  
висит с в ой ст во  материалов ,  и з д елий  и к он ст рукций  с опротив 

л ят ь ся  ра зр уш ению ,  а т а к ж е  
необратимому и зменению п ер 
воначальной формы и ра зм еро в , 
т.  е. п р о ч н о с т ь  д е т а л и .

Д л я  изучения внутренних сил 
применяют метод  с е ч е н ий , кото
рый позволяет внутренние силы 
переводить в р а зр яд  внешних сил 
и изучать их с помощью мето
дов статики.  М ето д  сечений з а 
ключается в том,  что если тело 
находится в равновесии под д ей 
ствием системы внешних сил F{, 

. .. , Fn (рис.  10.1, а),  то от
секая  мысленно, например,  левую 
часть тела,  рассматриваем усло
вия равновесия его  правой части 
(рис. 10.1, б).  Па поверхность 

сечения  д о л ж н ы  действовать  силы,  эквивалентные действию л е 
вой части на правую.  Эго б у д у т  распределенные по сечению 
вн утр ен ние силы,  но по отношению к правой части тела  они 
б у д у т  внешними.  Система сил,  действующая в сечении, как  
известно из статики,  экв ивалентна  одной результирующей силе 
R ( г л а в н о м у  вектору )  и одной паре сил с моментом А1 ( главным 
м оменто м) .

Глав ный  вектор и век то р  главного момента разлагают на со
с т а в л я ю щ и е  по осям координат ,  выбранным та к ,  чтобы оси А' и у



находились н плоскости сечения,  ось z была  перпе нд ику . ’ фна 
е м у  (рис. 10.1, б):

М М ..  +  Ж, +  7’.

Эти составляющие называются  внутренними сил овы ми  факторами 
сечения .  Составляющая 7V, направленная  по нормали  к сечению,  
называется  нормальной или п р о д о л ь н о й  с и л о й  — она стре
мится оторвать одну часть т е л а  от другой.  Силы  Qx, Qy называют 
п о п е р е ч н ы м и  с и л а м и  — они стрем ятся  сд ви нуть  одн у 
часть тела  относительно д ругой .  Составляю щая  момента  Т отно
сительно нормальной оси называется  к р у т я щ и м  м о м е н т о м  —
— он стремится вращать  ( скр утить )  тело относительно нормаль
ной оси. Составляющие момента Л1Х и Л1у на зыва ю тся  и з г и б а 
ю щ и м и  м о м е н т а м и  в плоскостях  у z м xz, они стремятся  
изогнуть тело в этих плоскостях .  Если известны внешние силы,  
действующие на правую часть тела ,  то 
все шесть внутренних силовых факто
ров определяются  из шести уравнений 
равновесия статики, которые можно со
ставить для  этой части тела.

Если в поперечном сечении возникает 
только нормальная сила N, а остальные 
факторы отсутствуют,  то на этом у ч а 
стке  имеет место р астя жен ие или с ж а 
тие в зависимости от направления /V.
При наличии только поперечных сил 
происходит с д в и г .  Если действует  
только момент Г, то тело в данном с е 
чении работает на к р у ч е н и е ,  а если 
имеется  только изгибающий момент М, 
то происходит ч и с т ы й  и з г и б  в пло
скости.  Если кроме изгибающего момента во з н и ка е т  поперечная 
сила,  то на груж ение называется  п о п е р е ч н ы м  и з г и б о м .

Чтобы характеризовать  закон распределения внутренних сил 
по сечению, ввод ят  понятие н а п р я ж е н и я .  Рассмотрим  сечение 
тела  (рис.  10.2, а).  В окрестности точки М в ы д е л и м  малую пло
щ а д к у  АЛ. Равнодействующую внутренних сил ,  действующих на 
этой площадке ,  обозначим Ар .

Уменьшая площадку  АЛ, и пределе  п о л у ч а е м  полное напря
ж е н и е  в точке  М:

l im 4 У-  =
лл->о Р-

Вектор р  полного на п ря жен и я можно р а з л о ж и т ь  на со став ля 
ющую з, направленную по нормали к плоскости сечения ,  назы
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ва е м у ю  но рмал ьным напряжением,  и составляющую ", л е ж а щ у ю  
в плоскости сечения ,  называемую касательным напряжением 
(рис.  10.2, б) :

J  =а +~..
Значения этих  напряжении снязаны формулой

P =  Va* + x* .
Н а п р яж е н и е  им еет  размерность  дав лени я и в ы р аж а ется  в Па 
или чаще в кр а тн ых  единицах — МПа.

Р а с к л а д ы в а я  векторы нормального о и касательного " напря
жений по произвольно выбранным осям координат,  получим 
шесть со с т ав ля ю щ и х :  о г; ау; с 2\ хлу; т гг; хуг. Следовательно,  пол
ное н а п р я ж е н и е ,  действующее  в данном сечении, раск ладыва ется  
на шесть сост ав ляющ и х.  Если через  то ч ку  М пронести др у го е  
сечение,  то  полное напряжение в то чке  М может  быть дру гим .  
Совокуп но сть  векторов напряжений всех элементарных площа
док ,  с о д е р ж а щ и х  заданную т о ч к у  М, образует  напряженное  со
стояние в этой точке .  Напряженное состояние в точке  х а р а к т е 
ризуетс я  шестью числовыми величинами — составляющими пол
ного н а п р я ж е н и я  по осям координат.

Под де й с т ви е м  внешних сил все тела  в какой-то мере  м е 
няют свою ф орму и размеры — деформируются .  Различают у п р у 
гие и пластич еские  деформации.  Дета ли  механизмов работают 
в основном в области упругих деформаций,  т. е.  они восстанав
ливают первон ач альны е размеры и форму одновременно со с н я 
тием н а г р у з к и .  Изучение деформаций проводится на основании 
нескольких гипотез .  К этим гипотезам относятся:  гипотеза о д н о 
р о дн о сти  ( с войства  тела во всех  точках  одинаковы),  и з от р оп 
ности  ( с войства  материала оди на ковы  по всем направлениям 
в пр еделах  рассматр иваемого  объема)  и сплошности  ( тело цели
ком за п олняе т  пространство,  ограниченное его поверхностью) .  
Кроме в ы ш е у п о м я н у т ы х  гипотез используется принцип  н е з а 
висимости д е й ст в и я  сил и деформаций.  Этот припцип состоит 
в том,  что деформации,  возникающие в теле  от действия  на 
него системы внешних урав но вешенны х сил, не за висят  от д е 
формаций,  в ы з ва н н ы х  в том ж е  теле  другой системой ур а в н о в е 
шенных сил.  Этот  принцип м о ж ет  применяться в том случае ,  
если з ав исим ость  м е ж д у  деформацией и силами,  ее  вы зы ваю 
щими, линейна .

§ 10.2. Центральное р астя жен ие ( с жати е )  
пр ям ого  бруса

Одним из упрощающих расчет  приемои, применяемых 
в сопротивлении материалов,  я вл я ет с я  приведение геометриче
ской формы т ел а  к сх ем е бруса .  11од б р у с о м  понимается тело,  
один из р а з м е р о в  которого значительно больше д в у х  д р у ги х .
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Геометрическое  место центров т я ж е ст и  поперечных сечений 
бруса  называется  геометрической осью бруса.  Брус  м о ж е т  иметь  
постоянное или переменное се чен и е  вдоль оси. В зависимости 
от формы оси бруса  различают прямолинейные и криволин ейны е  
брусья .  Тонкий и длинный б р у с  обычно называют с т е р ж н е м .  
Многие с л о ж н ы е  конструкции м о г у т  рассматриваться  к а к  со сто я 
щие из элементов ,  имеющих ф о р м у  бруса  или с т е р ж н я .

Д еформация  прямолинейного б р ус а  постоянного сеч е н и я  от 
внешней н аг рузки ,  дейст вующей  на концах и экв и вал ен тн о й  
д в ум  равным и противоположно направленным силам в д о л ь  оси 
бруса ,  на зывается  центральным р а стя ж ен и е м  или цен тр альным 
сж атием  б руса .  Рассмотрим р а с т я ж е н и е  бруса  постоянного 
сечения площадью Л распределенной  нагрузкой  с интенсив
ностью q, приложенной

а)
F

П-П

IП I
\п 6х

F  Z, —  N
—*■ X
п
Рис. 10.3

на его  торцах (конечных 
сечениях)  параллельно 
оси бруса  (рис.  10.3, а).
Равнод ействующие рас
пр еделенных  усилий F — g)
=  qA б у д у т  направлены 
вдоль оси бруса .

Д л я  такой деформа
ции справедлива  гипотеза 
плоских сечений,  кото
рая у т в е р ж д а е т ,  что с е 
чения бруса ,  плоские до деформации,  остаются плоскими и после 
деформации бруса  и лишь п олучаю т  поступательное см ещ ен ие .  
В соответствии с этой гипотезой предполагают,  что внутр енние 
силы б у д у т  распределены равн омерно  по любому сечению б руса .  
Рассмотрим равновесие части б р у с а ,  л ежащ ей  слева  от сечения 
п — п. Внутренние силы, д ей ст вую щ и е  в этом сечении с н а п р я 
жением аЛ. =  const,  имеют р авн одей ствую щ ую  JV (рис .  1 0 . 3 , 6 ) .  
Из условия равно:  есия F = J V  или F = q A  =  axA , о т к у д а

<зх — F /А. ( 10. 1)

Пусть при растяжении н а г р у з к о й  с интенсивностью q =  const  
по торцам кр у гл ый  брус с первоначальной длиной L (рис .  10.4)

удли н и лся  на в ел ичину Д/—/,—
— /, где  длина д еф о р м и р о 
ванного бруса .  В еличину  £* =  
=  Д 1/1 называют о т н о с и т е л ь 
н ы м  у д л и н е н  н е м .  При р а с 
т я ж е н и и  н ар я д у  с уд л и н ен и е м  
б р у с а  наблюдается  у м е н ь ш е н и е  
поперечных его  разм еров ,  н а з ы 
в а е м о е  абсолютным с у ж е н и е м  

Д b  =  b  — b ,. Отношение абсолютного с у ж е н и я  к р а з м е р у  попе 
речного сечения называется о т н о с и т е л ь н о й  п о п е р е ч н о й  
д е ф о р м а ц и е й  [ал. — k b ’b .  Величина v =  uх<гх н а з ы в а е т с я  к о -

Рис. 10.4
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э ф ф и ц  ц е н т о м  П у а с с о н а .  Он постоянный для  данного 
м а т е р и а л а ,  т. е. я в л я е т с я  характеристикой свойств материала 
при е г о  деформировании под нагрузкой.

На основании опытов установлено,  что н ап ряжен и я ,  возни
ка ю щ и е  под действием н а г р у з к и ,  пропорциональны относитель
ной деформации

а

г д е  Е — коэффициент пропорциональности,  называемый м о д у л е м  
у п р у г о с т и  первого рода  и характеризующий уп р у г и е  свойства 
м а т е р и а л а .  Из формулы (10 .2 )  вытекает ,  что м о д у л ь  у п р у г о с т и -  
это  отношение нормального напряжения к соответствующему 
отн осите ль но му  удлинению при одноосном напряженном  состоя
нии в пр еделах  упругой деформации.  Уравнение (10 .2)  на зыва 
е тс я  законом Гука. М о д у л ь  упругости являетс я  физической кон
стантой материала  и о п р е д е л я ет с я  опытным путем .  Величина Е 
в ы р а ж а е т с я  в тех  ж е  ед и н и ц ах ,  что и напряжение о, т. е. в МПа.  
Д л я  наиболее  часто п р и м е н я е м ы х  в машиностроении материалов 
м о д у л ь  упругости Е в М П а  и коэффициент Пуассона v имеют 
с л е д у ю щ и е  значения:

М а те р и а л  Е  v

С т а л ь ...................................(2 ,0 . . .  2,1)10Г> 0.24 . . .  0,28
Чугун серый . . . .  ( 1 , 1 5 . . .  1,6)10'' 0,23 . . .  0,27
Б р о н з а ..............................1 , 1 5 -105 0 , 3 2 . . .  0,35
Л а т у н ь .............................. (0,91 . . .  0,99)10» 0,32 . . .  0,42

Если в формулу (10 .2 )  подставить значения ах и \ г, получим 
д р у г о е  вы ра жение закона Г у к а :

М =  Elj(EA). ( 1 0 .3 )

Произведение ЕА называют ж е с т к о с т ь ю  б р у с а  при раст я
ж е нии .

При решении многих практических задач необходимо нар яду  
с  деформациями от нап ря жен ий  о учитывать удлинения ,  с вя за н 
ные с изменением те м п е р а т у р ы .  В этом случае  пользуются спо
собом наложения деформаций,  и деформацию в рассматривают 
к а к  с у м м у  силовой и чисто температурной деформаций:

■ е =  a jE  -j- лМ ,

г д е  А/— изменение тем п е р а т у р ы  бруса;  а — коэффициент те м пе 
рат ур но го  расширения материала .  Тогда получим

А/ =  Е1ЦЕА) +  la\t.

Принцип С ен-В ена на .  Предположение о равномерном рас
пределении внутренних сил в поперечном сечении бруса  при
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растяжении с п р а в е д л и в  не д л я  все го  объема б руса ,  т а к  к а к  
при этом исключаются условия е го  зак репления  на ко н ц ах .  Д л я  
примера сравним условия работы д в у х  б р усьев ,  концы ко т о р ы х  
закреплены по-разному (рис. 10.5) .  В местах за креп лен ия б р у с а  
или в местах  приложения наг рузки напряженн ое состояние б р у с а  
б у д е т  неравномерным по сечению и зависит от х а р а к т е р а  з а 
крепления.  Согласно принципу Сеи -В ен ана напряжения в сече
ниях бруса, удаленных о т  м е с т  приложения нагрузки на. 
расстоянии больше, кем размер об ласти , зан ятой  внешней 
нагрузкой, не зависят о т  
характера распределения г 
внешней нагрузки. Следов а
тельно,  при изучении растя
жения или с ж а т и я  бруса надо 
исключить из рассмотрения 
часть его в зоне приложения 
нагрузки ,  к а к  показано на 
рис. 10.5. Это относится т а к ж е  
и к у ч ас тк ам ,  где  происходит 
перех од от одного диаметра 
к д р у г о м у ,  и к  уч асткам ,  примыкающим 
остальных уч а ст к а х  напряжения в 
распределены

Исключаемые

© Гг—

Рис. 10.5

к отверстиям.  Во вс е х  
поперечных се ч ен и ях  б у д у т  

равномерно и о п р е д е л я т ь с я  по формуле (10 .1 ) .  
Ф о р м у л а  р а с ч е т а  на прочность .  При расчетах  на прочность  

деталей,  работающих на р а с т я ж е н и е  или сжатие ,  ч ащ е в с е го  
применяют метод расчета по м а кс и м а ль н о м у  на пря жени ю,  ноз- 
никающему в некоторой точке на груж енной  конс тр укции .  Это 
напряжение не должно превышать определенного значения  опрег 
для  данного материала  и условий работы [конструкции.  Н а п р я 
жение ,  определяемое  по формуле

пред / я ,

называется  д о п у с к а е м ы м  н а п р я ж е н и е м ,  г д е  п >  1 — 
число, называ ем ое к о э ф ф и ц и е н т о м  з а п а с а  п р о ч н о с т и .  
Основная расчетная  формула при р астя жен ии  или сж ати и  п о л у 
чает вид

■ =  F/A<\o\. (10 .4 )

При известной н а гр узке  и д о п у с к а е м о м  напряжении по ф о р м у л е
(10.4) опред ел яю т треб уемую  пл ощ адь  поперечного сеч е н и я  
стер жня .  Если ж е  размер площади  известен,  то  по ф о р м у л е
(10.4) опр еделяют  действительное нап ря жен и е  и с р авн и ваю т  
его  с д о п ускаем ы м  или опред ел яю т коэффициент запаса  п р о ч 
ности.



§  10.3. Н а п р яж е н и я  по наклонным площ адкам  
при растя жении  и сжатии.  Закон парности 
каса тельных  напряжений

Определим н ап ряж ен и я ,  возникающие на наклонной
с плоскостью нормального 

растянутом состоянии (рис. 
на этой площ ад ке  д л я  всех  ее 

т о ч ек  будет  одним и тем  ж е ,  а равно 
дей ст вую щ ая  внутренних сил в сечении 
д о л ж н а  быть направлена  по оси бруса

п л о щ а д к е ,  составля ющ ей  у г о л  а 
с еч е н и я  бруса ,  н а х о д я щ е г о с я  в 
10.6,  а ) .  Полное н а п р я ж е н и е  р

и равна  растягивающей силе ахА, т. е.

рА* =  ахА,

г д е  Аа=  Д /cos а  — пл ощадь косого с е 
чения .

Полное напря жени е на наклонной 
площадке  р =  ахА/Аа = ах cos я. Р а с к л а 
д ы в а я  это нап ряжение на нормальное 
и касательное (рис.  1 0 . 6 ,6 ) ,  получаем

а — р  cos а =  ах cos'- а, 
t  =  р Sin а =  ад. cos а sin а =  0,5з,. sin 2а.

Д л я  одной и той ж е  точки напря 
же н н ого  тела возникающие напряжения 
от у г л а  наклона площадки или от ее

=  <3Х' х =  0; при a =  90 J , т.  е.  на про-
м ен яю т с я  в зависимости 
ориентации.  При а =  0
д о л ь н ы х  п лощ ад ках ,  о =  -: =  0.  Касательное нап ряжение имеет 
м а к с и м а л ь н о е  значение при а  =  45°:

т — а 12wmax удг

На п ло щ адках ,  н а х о д я щ и х с я  под 
п р я м ы м  углом  д р у г  к  д р у г у ,  ка са 
т е л ь н ы е  нап ряжени я о д и н а ко вы .  Д е й 
ствительно,

| 0,5a^.sin 2a I =  I 0 , 5 a tsin 2 (a  -|- 90°) | .

Это условие  справедливо  д л я  любого 
на п ряж енн ого  состояния и носит на
з в а н и е  закона парности к а с а тель 
ных напряжений. Н а г л я д н о е  толко
в ан и е  этому за кону  в общем виде 
м о ж н о  дать  след ую щим  образом.  Если
о ко л о  точки М  ( а ,  у ,  г ) ,  взятой произвольно внутри деформи
рован но го  тел а ,  вы делить  элементарный параллелепипед со сто
ронами йх, dy ,  dz, параллельными координатным плоскостям 
(рис .  10.7) ,  то по его  г р а н ям  будут  действо вать  нормальные

Рис. 10.7
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и каса тельные напряжения ov 
этом каса тельн ые напряжения

V  ьxyi V >  х у г !  П р и

записываются  с д в у м я  и н де ксам и ,  
первый индекс  соответствует нормали к сечению,  по ко т о р о м у  
д ей ст вует  напряжение ,  а второй инде кс  соответствует  оси,  па
раллельно которой действует  н ап ря жени е .

Д л я  ка са те льн ых  напряжений по з ако н у  парности им еем  =
— Ty.v; тУг =  тгУ; zzX =  xxz‘ С ледов ат ел ьно ,  напряженн ое состояние 
в точке  полностью определяют шесть  компонентов н а п р я ж е н и й .

М е н я я  ориентацию граней перал лелепипеда  в простран стве ,  
можно найти такое  его положение ,  при котором по все м  г р а н ям  
отсутствуют касательные н а п р я ж е н и я .  Эти грани н а з ы ва ю т с я  
г л а в н ы м и  п л о щ а д к а м и ,  а дейст вую щ ие  по ним н о р м а л ь 
ные нап ряж ен и я  — г л а в н ы м и н а п р я ж е н и я м и .  Г л а в н ы е  
напря жени я обозначают о,, а.,, а.„ причем о1> о 2> а 1. Г1о п л о щ а д 
кам,  не совпадающим с главными,  б у д у т  действовать  к а с а т е л ь 
ные н ап ряжен и я .  Максимальное ка сат ел ьн ое н а п р я ж е н и е  б у д е т  
на площадке ,  параллельной г л а в н о м у  напряжению а,, и н а к л о 
ненной под 45" к главным н а п р я ж е н и я м  о, и о3. При этом

•max =  ( ° i  e :i ) / 2 .

6)

U- О'

■J£l

Доказ ан о ,  что в каждой т о ч к е  т ел а  имеются три г л а в н ы е  
площадки,  причем они всегда взаимно пер пе ндикул яр ны .  С л е д о 
вательно,  в к а ж д о й  точке б у д у т  три главных на п равл ен ия 
напряженного состояния в данной точке .  В зависимости от з н а 
чений главных напряжений разл ич аю т три вида н ап ря ж ен н ого  
состояния в то чке :  о д н о о с н о е  — к о г д а  только одно из г л а в н ы х  
напряжений отлично от нуля (рис .  10.8,о ) ;  д в у х о с н о е  — к о г д а  
два  главных  напряжения отличны от нуля  (рис. 10.8, £);  т р е х о с 
н о е  — когда  все главные н а п р я ж е н и я  отличны от н у л я  (рис .  
10.8, в).  На практике  чаще всего  имеют место одноосное и д в у х 
осное нап ряжен н ые состояния.

§ 10.4. Статически неопределимые  системы

В § 4.9 рассматривался  вопрос о системах ,  с т а т и ч е с ки  
определимых и статически н ео п р ед ели м ы х ,  где  под с т ат и че ски  
неопределимыми подразумевались  т а к и е  системы,  в ко т о р ы х  
число неизвестных величин б о л ьш е  числа уравнений ста ти ки .  
Определение усилий,  действующих н статически н е о п р е д е ли м ы х
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с и с т е м а х ,  возможно при у ч е т е  деформаций, которые испытывает  
си стема .

Д л я  равновесия  деф ормир уемого  тела кроме уравнений ста
т ик и д о л ж н ы  у д о в л е т в о р я т ь с я  дополнительные уравнения  сов
м е стн о с ти  деформаций элементов системы. Общее число 
ур авнений  статики и ур ав нений  деформации д о л ж н о  быть равно 
числ у  иск омых  величин.  М е т о д и к у  решения статически неопре
д е л е н н ы х  за да ч  рассмотрим на простых примерах .

П р им ер  1. Система из тр ех  деформируемых стержней с одинаковыми 
площ адями  /1 сечений (рис. 10.9, а) н агруж ена  вертикальной силой F. Опре- 
лел н ть  усилия п стержнях.

Если отбросить связи, з ам ен и в  их действия реакциями Nu N2, М3 (рис. 
10.9, б), то получим систему  сходящихся сил. Проецируя э т у  систему сил на 
вертикальную  и горизонтальную оси, получим два  уравнения равновесия

А'1-А'л,
2ДГ1 cos'a + N£~= F.

Полученных уравнений недостаточно для определения всех сил. Предста
вим  ф орму узла С  до и после нагружения (рис. 10,9, в). Вертикальное пере
мещ ение узла С равно удлинению среднего стержня:

Проводим^из точки С д у г у  окружности радиусом CD. О трезок : С'В  будет 
равен  удлинению бокового стерж н я :

Всл едстви е  малости перемещ ений д у г у  СВ можно принять за отрезок, перпен
ди кул ярн ы й  прямой D C ' , а у гол  СС'В  »  а. Получим искомое уравнение пе
ремещений в виде

Г

Рис. 10.9

СС' =  д/а.

С'В = Mv



Р е ш а я  это у р а в н е н и е  со в ме ст но  с у р а в н е н и я м и  р а в н о в е с и я ,  получим

Лг, - N:t F cos- а/( 1 -(- 2 cos:l а): Л'а =  /г/( 1 •+  2 cos» а).

Пример 2. М еж ду  д в у м я  жесткими плитами, сж и маемы ми  силой F, 
бронзовая втулка с площадью поперечного сечения Лс, со вставленным 
стальным стержнем с площадью поперечного сечения 
Л с (рис. 10.10). К ак  распределится сила F м еж д у  д е 
талями?

Реакцию втулки обозначим Л?г„ а реакцию с т е р ж 
ня У?с. Уравнение равновесия статики будет  одно 
и запишется в виде

за ж а т а  
в нес

До И- А’с -  ■ 0.

Под действием внешних нагрузок втулка и с т е р 
жень получают одинаковые укорочения Д/е Д/с. По 
зако н у  Гука

ЛУг,/(/:>,.■!,-,) RJcKF. СЛС),

где  Л'б, /:с — модули упругости  бронзы и стали, а /<-, 
ве

р с т а я  это уравнение совместно с уравнением 
равновесия статики, получим

R', I -Ь FcAcI(EqAq) ’

______ £_______
1 + 1-йЛсК̂ сАс)

§ 10.5. Эпюры напряжений и деформаций 
при растяжении и сжатии

Д л я  на гляд ного  предстанления изменения  сил, п е р е 
мещений и нап ря жени й по сечениям ст е р ж н е й ,  а т а к ж е  ныявл е-  
ния сечений, где  эти величины имеют м а кс и м а ль н ы е  значения,  
строят  графики изменения сил нап ря жени й  и перемещений,  
которые называются  э п ю р а м и .  Рассмотрим построение эпюр 
на примерах.

>)
Жп

_ i_

Л,. 1

I

Рис.  10.11

X
_F_

t*A ,
-Г

JFI
2ЕА

При мер  1. Определить закон и з 
менения нормальных сил, напряжений 
и перемещении по длине ступенчатого 
стержня, нагруж ен н ого  на конце силой 
F  (рис. 10.11, а); определить числовые 
значения наибольшего напряжения 
и наибольшего перемещения, если F = 
— 5 кН, Ах ~ 2 см2, / =  1 м. М атериал— 
сталь (Е 2 ■ 10’1 МПа). Собственным 
весом стер ж н я  пренебречь.

Из усл о ви я  равновесия любой о т 
сеченной части  стержня следует, что 
продольная сила N в каждом сечении 
стержня численно равна силе F. Графи
ком изменения силы N вдоль стер ж н я  
(эпюрой нормальной силы в сечении)
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будет  прямая, п ар алл ел ьн ая  оси х  (абсцисс) (рис. 10.11, б). Значение X  — F 
отложено по оси о рди н ат  вверх и некотором масштабе.

Напряжение и сечении стержня меньшей площади по формуле ( 10. 1)

в =  FjA,

а на участке  с большей площадью сечения

а -  F/'2Alt

Эпюра напряжений б уд ет  представлена ступенчатым графиком, показанным 
на рис. 10.11, в. М акси м альное  напряжение будет  равно

=  Fh/'•>i 25 МПа.

Определим п еремещ ение и каждого сечения стержня по направлению 
силы F.

Перемещение сечения с координатой х  (рис . 10.11, ч) рав ю удлинению 
отрезка длиной х. По формуле (Ю..Ч)

и Fxj(FA|).

Перемещение на у ч а с т ке  от пуля до I пропорционально х  и на эпюре 
перемещений (рис. 10. 11, г)  изображается наклонной прнуой с максимальной 
ординатой и -  Р1ЦЕЛ,) при х  I. На втором участке  стержня перемещение 
равно

и FI (/ : , ! , )  + F x lIC>FAl).

Зависимость и (х,) б удет  т акж е  линейной. Наибольшее перемещение при 
х, — /, т. е. в торцовом сечении стержня,

"max Flj(EA\) +  FlK'lEAi) Л/-7.(2/:'И,) =  1,87 мм.

Пример 2. Построить эпюры нормальных сил, напряжений и перемещений 
от собственного веса  для свободно подвешенного цилиндрического стержня

(рис. 10.12). Длина стержня I, площадь 
поперечного сечения А, удельный вес  
материала f.

Нормальная сила н сечении при 
расстоянии х  от конца стержня равна 
весу  нижележащей части стержня:

X = 7-U.

Следовательно, нормальная сила про
порциональна длине х, и максимальное 
ее  значение в сечении х  I Х тях =  fA l.

Напряжение в сечении х  равно: 
а Х/А = ix ,  а при х  I максималь
ное напряжение агаах ~\1.

Перемещение и сечения стержня 
определяется следующим образом. У д 
линение участка  стержня djc по фор
муле (10.3) равно:

Xdx/EA =  jxdx/E,

Рис. 10.12

Ad.v

Перемещение в сечении на расстоянии х  равно удлинению верхнего у ч а 
стка  стержня!

/
и — | (-pedх/Е) =  7 (Р — x-)i(2E).
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Максимальное перемещение и м е ет  иижнее сечение с т е р ж н я  (х  =  0): итах = 
•(1-Ц2Е). Закон изменения величины и на эпюре перемещений изображается 

квадратичной функцией.

§ 10.6. Механические свойства м а т е р и а л о в  
и способы их определения

Механические свойства  материалов харак теризую т 
способность этих материалов сопротивляться деформированию 
и разрушению под действием внешних сил.  Они з а в и с я т  от хи 
мического состава,  с т р у к т у р н о го  состояния,  способов технологи 
ческой обработки и д р у ги х  факторов .  Д л я  оп р е д е л е н и я  механ и
ческих свойств материалов из них изготовляют образ цы ,  которые 
затем испытывают на специальных испытательн ых  машинах .  
К образцу  могут  быть приложены различные у с и л и я  — растяги
вающие,  сжимающие,  ск ру чи ваю щ ие  и д р у г и е ,  по д действием 
которых образец деформир уетс я  — изменяет  свои размеры 
и форму.

Нели при испытании образца была создана у п р у г а я  деформа
ция,  то она исчезает после снятия  нагрузки и образец  восста
навливает  первоначальную ф орму.  При пластической деформации 
изменения размеров и формы сохраняются  и после снятия 
нагрузки .

Нагрузки при м ехан и че ски х 'и сп ы тан и ях  д е л я т с я  на три вида 
в зависимости от способа их приложения :  с т а т и ч е с к и е ,  при 
которых на грузка  на образец за время  испытания постоянна или 
постепенно увеличивается  в процессе испытания ;  д и н а м и ч е 
с к и е ,  ко гда  на груж ение образца  со пр ово жда ется  значительными 
ускорениями точек образца (носит х ар ак тер  у д а р а ) ;  ц и к л и ч е 
с к и е ,  ко гда  нагрузки многократно изменяются  по значению.

Основными механическими свойствами,  х ар ак теризу ю щ ими 
материалы,  считаются:  тв ер до сть ,  прочность,  пластичность  сопро
тивление усталости,  ползучесть ,  износостойкость.

Определение  тв ер до сти .  Твердо ст ь  матер иала  х а р актер и зует  
его  способность оказывать  сопротивление проникновению в м а 
териал постороннего тела ,  или, 
др у ги м и  словами,  способность а) i '7 д)
сопротивляться значительной i ro 1г
пластической деформации при 
контактном напряжении на по
верхности изделия .  Твердость  
свя зана  определенным образом 
с прочностью и износостойкостью 
материалов .  Д л я  определения  Рис. 10.13
твердости проводятся  испытания
материалов методом вданливания .  Х ар актери стиками  твердости 
материалов являются :  т вердо сть  по Бринеллю НВ;  по Рокве ллу  
HRA,  HRB и р яд  д р у г и х .

По м ето ду  Бринелля  (рис .  10.13, а) в испы ты ваем ы й м а т е 
риал под определенной н а гр узк о й  /' в д а в л и в а е т с я  стальной ш а 
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рик (и н ден то р )  диаметром D = ‘2,5 ... 10 мм. По д и а м е т р у  отпе
чатка  d  с у д я т  о твердости материала.  Число ткердости по 
Бринеллю (11В) опр ед ел яетс я  к а к  отношение на гр узки  к площа
ди по верхности сферического отпечатка :

H B j=  / 7 Л [=  2 F l[«D {D — у  D- d-) ].

П рак ти чес ки  твердость определяетс я  по заранее  составленным 
таблицам .  И з м е р я я  диаметр  отпечатка ,  по таблице д л я  данного 
прибора о п р е д е л я ю т  ИВ.

По м е т о д у  Роквелла  (рис.  10.13, tf) в испытываемый м а т е 
риал в д а в л и в а е т с я  алмазный конус  с углом вершины а = 1 2 0  
или стал ьн ой  шарик диам етром D - = l , 6  мм под определенной 
н аг рузкой .  Твердо сть  в этом сл уч а е  пропорциональна глубине 
в д а вли ван и я :  чем т в е р ж е  материал ,  тем на меньшую глубин у 
проникает  а л м а з  и тем б о л ьш а я  б у д е т  твердость .  В приборе 
Рокве лла  на индентор д ей ст вую т  д в е  последовательно прила
г а е м ы е  н а г р у з к и  — пр едварительная  /7(1= 1 0 0  Н и основная F =  
=  600, 1000 или 1500 И. П редварительная  н аг рузка  с л у ж и т  дл я

обеспечения плотного соприкосно
вения м е ж д у  ипдентором и образ 
цом.

Алмазный конус применяется  
д л я  испытания тверды х  материалов 
(з ак ал ен ных  сталей) ,  а стальной ша
рик дл я  более м я гки х  материалов.

Кроме рассмотренных методом 
определения твердости применяют
ся  т а к ж е  др уг ие  методы:  метод 
Виккерса ,  метод Шора и т. д.

Определение прочности при 
р а с т я ж е н и и .  Прочность — способ
ность материала сопротивляться 
разрушению под действием внешних 
сил ,  постоянных (статическая  проч
ность)  и переменных (сопротивле

ние ус т а л о с т и ) .  При статических  испытаниях образец (рис. 
10.14, а )  со стандартными разм ерами деформируют плавно возрас
тающей н а г р у з к о й .  При испытании измеряют прилагаемую силу 
F  и соотве т с т ву ю щ е е  уд л и н ен и е  Д/ образца.  По измерениям 
строят  д и а г р а м м у  растяжен и я  (рис.  10.14,(5),  которая  имеет  р я д  
х а р а к т е р н ы х  точек .  Если р аз делить  нагрузки ,  соответствующие 
х ар ак тер н ы м  точкам  ди а гр ам м ы ,  на площадь поперечного сечения 
образца до  р а с т я ж е н и я ,  то м о ж н о  определить след ую щие  х а р а к 
теристики прочности:  предел  пропорциональности a „ — F njA0\ 
предел у п р у г о с т и  оу =  /гу/Л0; предел  текучести от= / ' т/Л0; предел 
прочности o„ — F BIA0. При расчетах  обычно используют предел 
текучести  и предел  прочности.  П р е д е л  т е к у ч е с т и  — это 
наи меньш ее  нап ряжение ,  при котором образец начинает деформи-

Рис. 10.14
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роняться без заметного уве личени я  н аг рузки .  П р е д е л  п р о ч 
н о с т и  ( в р е м е н н о е  с о п р о т и в л е н и е )  — это н ап ряжен и е ,  
соответствующее наибольшей н а г р у з к е  перед р азр у ш е н и е м  об
разца .

Пластичность .  Характеристиками пластичности м атериал а  я в 
ляй,-тся относительное уд линен и е и относительное с у ж е н и е  об 
разцов при статических испытаниях на прочность .  О т н о с и 
т е л ь н о е  у д л и н е н и е  при разрыве  о рассч ит ывается  как  
отношение приращения длины /к образца при р а з р ы в е  к его 
исходной расчетной длине /0:

8 =  11Х)%.
•О

О т н о с и т е л ь н о е  с у ж е н и е  о пред ел яетс я  к а к  отношение 
уменьшения  площади Лк поперечного сечения образца  в области 
шейки (в месте,  где  происходит разрыв)  к е го  первоначальной 
площади Л 0:

Л „ - Л  ] ( ) ( ) v  
А ,

Величины S и 0 х арак теризую т способность матер и ал а  пласти
чески деформироваться.  Это в а ж н о е  свойство в технологии ковки,  
штамповки,  прокатки и т. д .

Определение д и н а ми че ски х  х а р а к т е р и с т и к .  Свойств а  материа 
лов противостоять ударным н а г р у з к а м  хар а к т е р и з у ю т с я  их у д а р 
ной вязкостью,  которая о п р е д е л я 
ется  с помощью испытания о б р а з 
цов сечением Ю х Ю м м  с вы резом  
в средней части радиусом 1 мм 
и глубиной 2 мм (по сх ем е ,  изо 
браженной на рис. 10.15). У д а р 
н а я  в я з к о с т ь  определ яетс я  о т 
ношением работы, расходуемой на 
ударны й излом образца,  к площади 
поперечного сечения образца  
(в месте  надреза) :

а„ =  \ V JA 0.

Испытания по определению у д а р 
ной вязкости производятся на м а 
ятниковом копре.  Работа излома VI7,, о п р ед ел яетс я  по разности 
высот центра тяжести  маятника  в его  п о л о ж ен и ях  до  и после 
удара .

Сопротивление  ус т а л о с т и .  На груз ки  на детали  м о г у т  быть 
ка к  постоянными по значению,  так  и переменными .  Т аки е  на
груз ки  вызывают в материале  деталей изм ен яю щи еся  н а п р я ж е 
ния. Среди различных типов пер еменных  н а гр узо к  особое место 
занимают периодически изменяющи еся ,  или ц и к ли ч е с ки е  н а г р у з 
ки. Прочность материалов в у с л о ви ях  таких н а г р у з о к  ха р а к т е р и 
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зу ю т  п р е д е л о м  в ы н о с  л и в о с т  и. Это максимальное значение 
а м п л и т у д ы  циклически изменяющегося  напряжения ,  при котором 
не происх оди т усталостного разрушения .  Схема испытаний для  
о п р ед е л ен и я  предела  выносливости показана на рис. 10.16, а. 
Цилиндрический  образец 2 закреплен во вращающемся патроне /. 
На противоположный конец образца напрессован шарикоподшип
ник,  к н а р у ж н о м у  ко л ьц у  3  которого подвешен груз  весом F. 
И з ме н яя  вес  груза  F, в сечении образца вызывают различные по 
значению нап ря жен и я о. При этом,  если верхние волокна образца 
испытывают растя жен ие ,  а нижние - с ж а т и е ,  то через  пол-обо
рота картина  меняется .  Следовательн о,  за к а ж д ы й  оборот образца 
о с у щ е с т в л я е т с я  один цикл на груже ния .  Цикл называется  с и м 
м е т р и ч н ы м ,  поск ольку  растягивающие напряжения по абсо
лютн ому значению равны сжимающ им.

Испытания проводят  на нескольких образцах,  подсчитывая  
к а ж д ы й  раз число циклов JV на груж ения  образца до его  р а зр у 
шения .  Р е з у л ь т а т ы  опытов представляют в виде кривой,  пока зы 
вающей зависимость  р а зр уш аю щ ег о  числа циклов на груж ения 
от  м акси ма льного  напря жени я о1Пах за цикл (рис. 10.16, tf). Эта 
кривая  д л я  металлов,  начиная с некоторого напряжения о_ь  
идет  парал лельно  оси абсцисс.  Следовательно,  при этом напря
жении материал  не р а зр уш ае тся  при любом числе циклов .  На
п р я ж е н и е  а_ ] называется  пределом выносливости при си м м ет
ричном цикле.

Практи чес ки  испытания обычно не доводят  до появления 
горизонтального  уч астка  кривой,  а устанавливают б а з у  и с п ы т а 
н и я — з а да нное  число циклов ,  при котором материал не должен 
р а з р у ш а т ь с я .  Например,  д л я  незакаленных сталей предел вынос
ливости обычно  опр еделяют  на базе Ю7 циклов,  а д л я  закаленных 
л е ги ро в а н н ы х  — 2 , 5 - 108 циклов .  В этом сл учае  пределом вынос
ливости называю т наибольшее напряжение, при котором образец 
не разр уш ается  при заданном числе циклов, принимаемом за 
базу испы тания. Д л я  сталей обычно o_j ж ( 0 , 4 . . .0 ,5)в„,  а для  
цве тных  мета ллов  — o_i ^  (0 ,25  . . .  0 ,5)  о0.

К р о м е  рассмотренных основных механических характеристик 
м атер и ал о в  в р яд е  сл у ч а е в  имеют значения и такие  характерис-
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тики,  ка к  ползучесть  и износостойкость.  П о л з у ч е с т ь  — 
медленное непрерывное во времени у в е л и ч е н и е  пластической 
деформации объекта  н а гр уже н и я  под во зд ейств ие м  постоянной 
нагрузки или нап ряжени я .  Она пр о яв ляет ся ,  например,  в росте  
необратимых деформаций при постоянном напря жении.  Явления 
ползучести материалов изучают на основе экспериментов .  П р е д е 
лом ползучести принято называть  н а п р я ж е н и е ,  при котором 
пластическая  деформация за заданный п р о м е ж у т о к  времени 
достигает  заданного значения .  С увелич ением  тем пер атуры  пре
дел  ползучести ум ен ьш а ется .

И з н о с о с т о й к о с т ь  — способность по верхностны х слоев 
материала  при контактировании в местах  со пряж ен ий  детал ей  
противостоять истиранию или разрушению. Считают,  что основ
ным фактором,  приводящим к разрушении!  матер иала  при изна
шивании, являетс я  поверхностная усталость  мат ер иала .  Вообще 
явление  изнашивания имеет более  сложную физическую природу 
и зависит от многих факторов.

Износостойкость т р ущ и хся  деталей оцени вают линейным или 
массовым износом. Линейный износ в ы р а ж а е т с я  формулой

А  =  ///.,

г де  h — толщина изношенного слоя;  I. — п у т ь  трения .  Величина 
У/, называется и н т е н с и в н о с т ь ю  и з н а ш и в а н и я  и опреде 
ляе т с я  экспериментально.

Износ деталей влияет  на надежность  и долговечн ость  м е х а 
низмов,  так  как  у м е н ь ш а е т  прочность д е т а л е й ,  ув еличивает  
зазоры в кинематических парах ,  у м ен ь ш а ет  точность  механизмов 
и увеличивает  вибрации и динамические н а г р у з к и .  .Мероприятия 
дл я  уменьшения  износа с годятся  к подбору материалов т р у щ и х 
ся пар, соответствующей их технологической  обработке  и при
менению смазок .  К конструктивным м ер оприятиям ,  уменьшающим 
износ, относятся обеспечение равномерного распределен ия д а в 
ления по поверхности трения в с о п р я ж е н и я х  деталей,  отвод 
теплоты из зоны трения ,  защита  узла  тр еп ня от попадания а б 
разивных частиц.

ГЛАВА 11. ИЗГИБ

§ 11.1 Геометрические ха рактеристики 
плоских сечений

При растяжении и сжатии дл я  расчета  на прочность 
достаточно знать площадь поперечного сеч еи и я  рассм атриваем о
го тела .  При д р у ги х  видах  деформации,  например при изгибе 
и кручении,  прочность ха рактери зуе тся  не то лько  размерами 
сечения,  по и его  формой. К г еометрическим хар ак теристикам ,
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учитывающим  этот  фактор,  относятся  статические моменты пло
щади сечения и моменты инерции плоских сечений. В §  5.6 
было вв е д ен о  понятие с т а т и ч е с к и х  м о м е н т о в  п л о щ а д е й  
фигур,  ко т о р ы е  в соответствии с рис. 11.1 выражаю тся  форму
лами

5 у =  A zi: =  j  z iM ;  Sz =  A y(; =  J yd.4,
A A

где  A — п л о щ а д ь  плоской фигуры сечения :  d.4 — элемент площа
ди;  Zc и у с — координаты центра т яж ести  плоской фигуры.

Оси, пр оходящ ие через центр т я 
жести фигуры С, называются цент
ральными осями.  Статические момен
ты относительно центральных осей 
равны нулю.

О с е в ы м  м о м е н т о м  и н е р ц и и  
сечения называют взятую по всей 
площади сечения с у м м у  произве
дений элементарных  площадок на 
квадраты  их расстояний до оси (рис.  
11.1).  Осезые моменты инерции в ы р а 
жаются  формулами

J г =  J у  МЛ ;  /у =  | z-dA.
А ' А

П о л я р н ы м  м о м е н т о м  и н е р ц и и  Jp относительно полюса 
называют в з я т у ю  по всей площади сечения с у м м у  произведений 
элементарных пл ощ адок  на кв ад рат ы  их расстояний до данного 
полюса:

Jp =  \ Р-dA.
А

Ц е н т р о б е ж н ы м  м о м е н т о м  и н е р ц и и  сечения называют 
взятую по всей площади сечения с у м м у  произведений э л еме н 
тарных п л о щ ад о к  на обе координаты п л о ц а д о к

J xy =  i zydA.
А

Моменты инерции имеют размерность L*.
Значения моменто з  инерции простейших фигур,  а т а к ж е  про

катных профилей приводятся  в технических  справочниках .  В т аб 
лице 11.1 п р и веден ы  значения осезых моментоз инерции Jz 
и моментоз сопротивления W д л я  наиболее часто встречающихся 
сечений.
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Т а б л и ц а  1 1 1

Форма cc'iciimm ОсеноА м о м е н т  инерции М о м е н т  с о п р о т и н л е н и я  при изгибе

К руг СПЛОШНОЙ

Jz

Jz
bh' 
12 Wt bh*

М ожно  показать,  что о с е вы е  моменты инерции и полярный 
момент инерции связаны зависимостью

J р — J  у J г
и что момент инерции сечения  относительно к а кой-л ибо  оси г ,  
равен сум м е  момента инерции этого сечения относительно цент
ральной оси z, параллельной z , и произведения пл ощади  с е ч е 
ния на кв адрат  расстояния h м е ж д у  осями:

Л, =  J z +  Ah'.
Д в е  взаимно перпенди куляр ные оси координат ,  д л я  которых 
центробежный момент инерции плоской ф игур ы  равен нулю, 
называют г л а в н ы м и  о с я м и  и н е р ц и и  ф игур ы  в то чке  нача
ла координат.  Главные оси инерции с началом в центре  тяжести 
фигуры называются г л а в н ы м и  ц е н т р а л ь н ы м и  о с я м и  
и н е р ц и и .  Из выражения центробежного момен та  инерции 
сл е д у е т ,  что ось симметрии фигуры я в л я е т с я  главной осью 
инерции, а ось,  п ерпендикул яр ная  ей, п р о х о д ящ а я  через  центр 
тя ж е с т и  фигуры,  являетс я  главной центральной осью инерции.
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§  11.2. Плоский изгиб балок.  
Эпюры поперечных сил и моментов

Если на брус постоянного сечения с прямолинейной
центральной осью действуют внешние силы и пары сил,  распо
л о ж е н н ы е  в плоскости,  пр оходящей через центральную ось,  то 
ось б р уса  б у д е т  деформироваться .  В поперечных сечениях  бруса 
возникают изгибающие моменты ,  т. е.  внутренние моменты,  д е й 
ст ву ю щи е  в плоскости,  перпендикулярной плоскости поперечно
го се чен и я .  Такой вид н а г р у ж е н и я  называют и з г и б о м .  Брус ,  
закрепленны й на опорах и работающий в основном на изгиб, 
наз ыва ется  б а л к о й .

Если изгибающий момент в сечении являетс я  единственным 
силовым фактором,  изгиб называют ч и с т ы м  и з г и б о м .  Если 
в поперечном сечении де йст вую т  т а к ж е  поперечные силы,  на
п р яж ен н о е  состояние называют п о п е р е ч н ы м  и з г и б о м .  Если 
плоскость де йст ви я  изгибающего момента проходит через  одну 
из гла в н ы х  центральных осей поперечного сечения балки,  то 
ось балки  после деформации остается  в плоскости действия  мо 
мента и изгиб называется  п л о с к и м  и з г и б о м .

З в ен ья  механи змов в большинстве  случ аев  представляют  со 
бой бал ки ,  поперечное сечение которых имеет хотя бы одну  ось 
симметрии.  Т о гда ,  если все силы,  действующие на б а л к у ,  л е ж а т

(рис. 11.2,  а) препятствует  перемещениям по осям координат 
и пово роту  заделанного конца балки.  Жесткая  з а д е л к а  пер е
д ае т  на б а л к у  сопротивление этим перемещениям в виде  сил 
реакций Rx, Ry и момента Л1. Шарнирно-неподвижно я опора 
(рис. 11.2,  б) препятствует  перемещениям в направлении осей 
координат  и передает  на б а л к у  сопротивление этим пер ем ещ е
ниям в ви д е  сил реакций Rx и Ry. Шарнирно-подвижная 
опора (рис .  11.2, в) пр еп я тствует  только вертикальному перем е
щению и п е р е д а ет  на б а л к у  сопротивление этому перемещению 
в виде  реакции  Rr  При известных внешних на грузках  опорные 
реакции б а л о к  определяются  методами статики,  а дл я  статиче
ски н ео п р ед ели м ы х  балок сост ав ля ют  дополнительные уравнения 
деформаций.

Рассмотрим  законы изм енения внутренних сил овы х  факторов 
в с е ч е н и я х  балок .  В к а честве  примера рассмотрим б ал ку  на 
д в у х  опорах ,  показанную на рис.  11.3, а. Из уравнений статики 
опр ед е л я ю т с я  значения и направление реакций опор при изве-

в плоскости,  совпадающей 
с осью симметрии,  ось балки 
бу д ет  деформироваться,  оста
ваясь  в этой плоскости,  и из
гиб б удет  плоским.

Рис. 11.2

Опоры балок м о гу т  быть 
трех  видов.  Их условные 
изображения приведены на 
рис. 11.2. Ж естк ая  заделка



стных силе F  и расстояниях а и Ь. По условию равновесия  
реакции в опорах А и В

Rax =  RAf =  Fb {a +  b)\ Нну =  Fa  (а  +  b).

Отбрасывая опоры и з ам ен яя  их дейст вие  реа кциям и,  прихо
дим к расчетной с х ем е ,  показанной на рис.  11.3, б. На расст оя
нии .х от левой опоры 
проведем сечение С 
и разделим б ал ку  
мысленно на две  части.
Чтобы к а ж д а я  часть 
балки была в равно
весии, в сечении С 
н уж но  приложить силу  
Q и момент М1ПГ (рис.
11.3, в). Зти силовые 
факторы определяют 
из условия равновесия 
частей балки.  Д л я  л е 
вой части балки

/?ду 4  Q =  ° :  Я л д. =  0 ; R AyX - M ll3r== 0 ,

о т ку д а

Q =  R лу =~ — Fb (а  -[ Ь)\ Мпж =  ^  =  FbXj(а - f  b), 

Соответственно д л я  правой части балки

F  — RHy - Q = 0;  AfII3r =  F (а — х) — R By =  (а — х  +  b), 

о ткуд а

Q -  F — RH = F — Fa (a - f  b) =  Fb (a  -j- b);

A/n3r =  F (a -  x) — Fa (a +  b — x)j(a  +  b) =  — Fbx/(a - f  b).

Таким образом,  в сечении С внутренние факторы сводя тс я  
к перерезывающей силе  Q и изгибающему моменту  уИиэг. При 
этом знаки внутренних факторов Q и УИ„ЭГ в разных частях б а л 
ки получились противоположными,  а их числовые значения — 
одинаковыми.  Следовательно,  дл я  опред ел ен ия Q и Л1„зг д о с т а 
точно рассмотреть равновесие лишь одной части балки.  Изгибаю
щий момент в сечении равен сум м е  моментов всех  сил, распо
ложенных по одн у сторону сечения,  а пер ер ез ываю щая  сила 
равна сум м е  всех сил,  расположенных по э т у  сторону сечения.  
Изгибающие моменты будем  считать положител ьн ыми,  если они 
изгибают балку  так ,  что сж а т ы е  слои б у д у т  находиться  с в е р х у  
(выпуклостью вниз),  и отрицательными,  если с ж а т ы е  слои снизу
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( выпукл остью  в в е р х ) .  Поперечную си л у  бу д е м  считать п оложи
тельной,  если равнодействующая внешних сил,  действующих 
слева  от с е ч е н и я ,  направлена вверх ,  а действующих справа — 
вниз.

Д л я  построения графиков изменения поперечных сил и изги
бающих моментов б ал ку  разбивают на участки,  на которых на

гр уз ка  однородна.  В рассматри
ваемом примере (см.  рис. 11.3) 
таких участков  два :  первый,  где  
х  меняется  от нуля  до а, 
и второй, где  х  меняется  от а 
до (а +  Ь) (рис. 11.4, а). На 
у ч астке  / поперечная сила и из
гибающий момент имеют с л е 
дующие  значения:

Q/ =  Raу =  Fb (а +  Ь)\

>ИИ:.г/ =  R\yx  =  Fbx (а +  b).

В пределах  уч астка  попереч
ная сила Q постоянна ,  а момент линейно растет от нуля  до 
значения Л?изг =  Fba/(a +  b).

На у ч а с т к е  // эти факторы имеют значения:

Qii =  Ra — /•’ =  — Fa'(a  -f- b).
М изгhR a х  — F ( x  — a) =  Fa — Faxl(a  +  b).

Поперечная сила  постоянная,  а момент ум еньшается  по линей
ному за кону  до  н уля  в точке  П. Эпюра поперечной силы Q ( х )  
изображена на рис. 11.4, б. В то чке  приложения сосредоточен
ной силы ф у н к ц и я  Q (х )  имеет разрыв,  изменяясь  на значение 
прикладываемой силы F. Эпюра момента М т г (х) изображена на 
рис. 11.4, в. В т о ч к е  приложения силы график функции М 11Ж(х) 
имеет излом.

Рассмотрим построение эпюр Q и М„зг(х ) у  балки длиной / 
на д в у х  опо рах ,  нагруженной равномерно распределенной на
грузкой интенсивностью q (рис. 11.5, а). Из уравнений статики 
находим реакции опор

Ra =  Rh - ql/2.

Рассматривая  сечение  С балки с координатой х, находим с и 
ловые факторы в сечении:

Q<: =  Ra — q x =  qll 2 — qx\

M H3r =  R ax — qxtix 2 =  q lx  2 — qx2!2.

При x = l j 2 имеем  М изгmax =  qpj2.

*)t

\S  , r  I
r  A  
’ n  V

X
^  a

A  X

Fa
ш н т ш н п н 0*b  \  В

\  Fb i n i m L *

Рис. 11.4
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Эпюры Q (х) и М (х) пока за ны  соответственно на рис.  11.5, 
б, в.

Наконец,  рассмотрим построение эпюр дл я  консольной балки 
с заделкой (рис. 11.6, а ) .  Консольной балкой наз ыва ют б а л к у ,  
закрепленную одним концом; консолью называют часть балки,  
вы х о д ящ ую  за опору.

В)
'asM Ш М гт г ^

<
CbII г

E 1
X

a b

FK
ш  i :

I | 

HTTTittt̂

Р и с .  11 .5 Рис. 11.6

J1

,4ШИП

Балку  можно разбить на участки  / и //. Д л я  построения эпюр 
в данном сл у ч а е  нет необходимости определять  реакции  опоры.  
Достаточно брать с у м м у  сил и моментов с правой стороны с е 
чения С: на уч астке  / Q (jc) =  0;  А111зг( л )  — F  ( а  +  Ь — л:) — F(a —
— х) =  Fb\ на уч астк е  // Q ( х )  =  F\ М тг(х) =  F  (а +  Ь — х) =  
F (а + 6 ) — Fx. Построение эпюр показано на рис. 11.6,  б. Эпю
ры показывают,  что на уч а с т к е  / происходит чистый изгиб,  а на 
у ч астке  // — поперечный изгиб.

Рассматривая  построенные д л я  трех  разобранных примеров 
эпюры, нетрудно подметить определ ен ную  свя зь  м е ж д у  эпюрами 
изгибающих моментов и поперечных сил:  по
перечная сила Q ( х )  пр едставл яет  собой про- а 
изводную от изгибающего момента  М 113г ( л : )  
по длине балки.  Это можно д о к а з а т ь  с л е д у -  (  
ющим образом.  м

Рассмотрим элемент балки  длиной dx 
и нагруженный распределенной нагрузкой q 
(рис.  11.7) .  На концах элемента  приложим 
изгибающие моменты Л1 и (М  -(- dM) и по
перечные силы Q и ( Q - f d Q ) .  С о ставл яя  уравнение равновесия  
д л я  элементов балки,  получим

Q -f- qdx — Q — dQ =  0 ;
М -j- Qdx -f- qdx ■ dx 2 — M — dM =  0.

Отсюда,  если отбросить qdx- 2 — величину вы сш его  п о р яд к а  
малости,  получим

dQ dх  =  q (х)\ ( 1 1 . 1 )

Рис. 11.7

dA/ d x  =  Q ( x ) . (11.2)
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Ф о р м у л ы  (11.1) и (11 .2 )  используют для  контроля построен
ных эпюр.  В точках  приложен ия сосредоточенных сил эпюра 
Q (х) претерпевает  с к а ч о к  на значение внешней силы,  а эпюра 
М х п р ет ер п евает  излом. На уч астках  м е ж д у  точками приложения 
сил ,  если <7 =  0 , сила Q =  const ,  а момент М (х) является  
линейной функцией.  На у ч а с т к е  балки с на грузкой  интенсив
ности <7 =  const эпюра Q б у д е т  линейной, а эпюра М (х) к в а д 
ратичной параболой.

§ 11.3. Напряж ен ия при чистом изгибе

Рассмотрим чистый изгиб бруса  постоянного попереч
ного сечения  под де йствием  моментов А/нзг, приложенных на 
т о р ц ах  бруса  (рис. 11.8).  В любом сечении бруса  изгибающий 
мом ент  один и тот ж е ,  и изменение кривизны д л я  всех участков  
б у д е т  оди наковым.  Поэто му  при чистом изгибе ось бруса  при
нимает  форму  ду ги  о кр уж н о с т и .  Верхние волокна бруса  у д л и 
н яю тс я ,  а нижние укор а чи в а ю т с я .  В средней части бруса  на хо 
ди тся  слой волокон п — п, который не изменяет  своей длины.  
П лоск ость ,  с о д е р ж а щ а я  эти 
во л о кн а ,  называется  н е й т 
р а л ь н о й  п л о с к о с т ь ю .

Предполага ется ,  что пл ос
ки е  сечения  однородного б р у 
са д о  деформации при чистом

изгибе ,  поворачиваясь  д р у г  относительно д р у г а ,  остаются плос
кими и после деформации.  Учитывая  это, рассмотрим элемент 
б р у с а  м е ж д у  д в у м я  сечен и ям и ,  отстоящими на расстоянии d.v 
(рис .  11.9) .  Левое  сечение  условно примем за неподвижное .  
Т о г д а  в ре зульта те  поворота правого сечения на у го л  dO слои, 
л е ж а щ и е  вы ше линии п — п , удлинятся ,  а нижние укоротятся .  
Отрезо к  нейтрального слоя  п— п сохраняет  свою длин у cU =  pdO, 
г д е  р — радиус  кривизны нейтральной линии. Отрезок т  — т , 
в з я т ы й  на расстоянии у  от нейтральной линии, получит прира
щение  длины:  (р +  у )  dO — pdO =  ydO. Относительное удлинение 
слоя  т  — т  равно е* =  yd9/cU, но d x  =  pd6, о т к у д а
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В соответствии с законом Г у к а

Ях =  Евх =  Еу/р. (11.3)

Таким образом,  при чистом изгибе нап ряж ен и я  в поперечном 
сечении меняются по линейному  закону  и равн ы  нулю в нейт
ральном слое.

Как  известно,  главный вектор  внутренних сил в сечении 
бруса  являетс я  суммой сил N, Qx и Qy ( см.  §  10.1) ,  которые 
уравновешивают внешние силы,  действующие на рассматри вае 
мую часть бруса.  В случ ае  чистого изгиба внешним фактором 
яв ляе т с я  изгибающий момент,  следовательно,  7 V = 0 .  Если на 
элементарной площадке  сечения  &А д е й с т в у е т  сила  ах(1А, то
Лг=  | оссЫ. Или учитывая  ф о р м у л у  (11.3) ,  получим  

а '

I ydA  =  0 , о т ку д а  f у<1Л =  0.
f Л А

Этот интеграл являетс я  статическим моментом пл ощади  сечения 
относительно нейтральной линии, принятой за ось „г. Так  как 
статический момент площади 
относительно оси, проходящей 
через центр тяжести площади,  
равен нулю,  то нейтральная л и 
ния п — п проходит через центр 
т яж ести  сечения,  а нейтральный 
слой бруса  при изгибе проходит 
через центр тяжести его попе 
речных сечений.

Примем за начало координат  
центр тя ж ести  сечения,  а ось х  
направим по нейтральной оси бр\ 
момент в сечении бруса  вы разим  через н а п р я ж е н и я  в виде  ин
те грала

Мюг =  f еху dA =  М г,
А

И Л И

^изг  ~   ̂у-(1Л =  EJг р.
и А

Здесь  J z — момент инерции сечения относительно оси г 
образом,

1/р =  M H3rl(EJz).

Тогда  напряжение б удет

ах =  Е у1? =  ^ и з г У / Л -  О 1 -5 )

Формул а  (11.5)  спраьедлива  д л я  плоского изгиба .

m

. Таким 

(11.4)



М а к с и м а л ь н о е  напряжение возникает  в точках ,  наиболее у д а 
ленных от нейтрального слоя :

ш ах  А * ю г У т а х  ^z.

Отношение J J y max =  №г на зыва ется  моментом сопротивления 
при изгибе .  Тогда

а =  М  I Wmax i r j ii3r vv г%

Если [ а . , ] — д о п ускаем о е  нап ряж ен и е  при изгибе,  то формула  
дл я  расчет а  на прочность приобретает  вид

° ,  =  л*изг/ и/г < К ] .  (П .6 )

Значения W z дл я  некоторых наиболее часто встречающихся  
форм сечений приведены в табл .  1 1 . 1 .

Из ф о р м ул ы  (11.6)  видно,  что более выгодными явл яю тс я  
формы по перечн ых сечений с наибольшим моментом сопротивле
ния Wz при наименьшей за т р а т е  материала.  Это возможно,  если 
больш ая  часть площади сечения будет  удал ен а  от нейтральной 
оси, к а к ,  например,  у  рельса ,  д в у т а в р о в ы х  балок и т. д.

§  11.4. Напряжения при поперечном изгибе

У сло ви я  поперечного изгиба бруса  отличаются тем,  что 
кроме из гибаю щего  момента в сечениях бруса  б у д е т  поперечная 
сила Q. Эта  сила вносит изменения в закон распределения нор
мального н ап ря ж ен и я ,  установленный для  чистого изгиба.  В связи 
с незначительностью этих изменений считают, что нормальные 
н а п ряж ен и я  при поперечном изгибе б у д у т  определ яться ,  как

Рис. 11.11

и при чистом изгибе,  по ф ормул е (11.5) .  Однако наличие попе
речной силы приводит к появлению касательн ых напряжений 
в сечении.  При расчетах дет ал ей  машин и приборов эти к а с а 
тельные н а п р я ж е н и я  обычно не учитываются ,  п о эт о м у  о г р а н и 
чимся лиш ь упоминанием о том,  что касательные  нап ря жен и я  
м о гу т  быть  определены  при плоском изгибе по формуле Ж у 
р авс кого
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- ' =  QSzj(Jzb),
где  S z — статический момент заштрихованной площади сечен и я 
относительно оси z\ J z — осевой момент инерции заштрихованной 
части сечения относительно оси z; ft — р азмер ,  ясный из рисун ка .  
Д л я  круглого  сечения (рис. 11.11, a )  Sz =  2 (R- — у 2)’  ̂ 3; J z =  
=  гЛ?1 4; Л =  2 (/?-' — у- ) ,  отсюда t  =  4Q (/?- — у- )  ' ( 3 ттах =  
=  4Q/(3it/?-). Д л я  пр ям оугольного сечения со стороной h и ш и 
риной ft (рис. 1 1 . 1 1 ,#) :

S ;  =  ft (/г-/4 -  y J); J z =  ft/z3/12; 

x =  6 Q (Л-/4 -  y-) '(bh'); tnx =  3Q (2ft/г).

§ 11.5. Определение перемещений при изгибе.
Уравнение упругой линии

Перемещения при изгибе х а р а к т е р и з у ю т  форму д е ф о р 
мированного бруса  и определяются  искривлением  его  нейт раль 
ной оси, или у п р у г о й  л и н и и .  У п р у г а я  линия в ы р а ж а е т с я  
уравнением, связывающим перемещение у  (х ) ка ж дой  ее  т о ч 
ки с внешними нагрузками F,\
F, (рис. 11.12).  Из математики 
известно,  что кривизна  линии, 
заданной уравнением у  =  у ( л : ) ,  
определяется  по формуле

(J-V
Рис. 11.12

где  р — радиус кривизны линии. Согласно формул е (11.4) 
визну бруса можно выразить через изгибающий момент:

кри-

(J.V- Й ) Т ‘ « и -)-
В общем случ ае  при переменных Л1,|ЗГ и J z это уравнение р е 
шить трудно,  но его  можно упростить,  если уч есть ,  что прогибы 
бруса  у  (х) малы, поэтому d y d * < ^ l .  П рен еб рег ая  величиной 
(dy/dx)2, получим уравнение упругой линии в виде

d-y  й х-=  Мюг (EJZ). (11 .7 )

Величина EJz называется  ж е с т к о с т ь ю  б р у с а  при изгибе.  
Уравнение упругой линии бруса  н аходя т  интегрир уя  уравнени е
(11.6) .  Определив реакции опор и построив эпюры изгибающих 
моментов,  брус д е л я т  на учас тк и  с однородной нагрузкой,  и д л я  
ка ж д о г о  уч астка  записывают уравнение ( 1 1 .6 ),  в котором момент 
М изт б удет  определенной функцией л:. Эти уравнения ин тегри
руют,  а произвольные постоянные,  получен н ы е  при интегриро
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вании, о п р е д е л я ю т  из условия ,  что на границах участков  пер е
мещения и у г л ы  наклона упругой линии бруса  одинаковы.

Необходимо отметить ,  что формулы (11 .1) ,  (11.2) ,  (11.7)  для  
изгиба бруса  с постоянным сечением можно  написать в такой 
последовательности:

& =  dy, dx ;

М =  £7zd-y/djc2;

Q =  E Jzd3y d x ' ;  

q = EĴ yidx1.
Все эти соотн ошения  являются  справедливыми лишь д л я  м а 

л ы х  перемещений.  Д л я  большинства зада ч ,  свя занных с расче
тами на прочность и жесткость  при изгибе,  это предположение 
справедливо.  В некоторых  с л уч аях ,  например при исследовании 
пружин,  во зн и кает  необходимость  решения задачи при больших 
перем ещ ениях .  М е т о д ы  изучения больших перемещений бруса 
при изгибе рассматриваются  в теории гибких стержней.

ГЛАВА 12. С ДВИ Г И КРУЧЕНИЕ

§  12.1. Сдвиг

Если нормальные напряжения вызывают линейные д е 
формации тел а ,  например удлинение и с у ж е н и е  элементов тела,  
то  каса те льн ые нап ря жени я вызывают у г л о в ы е  деформации,  или 
с д в и г и .  Сдвиги ха рактер изуют изменение первоначального п р я 
мого у гла  м е ж д у  д в у м я  взаимно перпендикулярными волокнами 
в деформированном теле .  Ч и с т ы м  с д в и г о м  называется нап

р яж ен н о е  состояние,  при к о 
тором одно из главных напря 
жений равно нулю.

С х е м у  деформации сдвига  
можно условно представить 
на деформации набора плас
тин (рис.  1 2 . 1 , а )  иод д е й с т 
вием касательных усилий,  
приложенных к верхней плас
тине.  После приложения на

грузки  х пластины сдви нутся  относительно д р у г  д р у г а  так ,  что 
высота h останется  такой же ,  а вертикальная  грань отклонится 
от  своего  первоначального  положения на угол  ^(рис. 1 2 . 1 , 6 ). 
Угол 1  н а з ывает ся  у г л о м  с д в и г а .  Если абсолютная дефор
мация сдви га  х ар ак теризуе тс я  перемещением а элемента  на
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уч астк е  высотой h, то относительная деформация ,  или о т н о 
сительный сдвиг ,  при малых у г л а х  7 б у д е т

a/h =  tg 7 ~  7 .

При сдвиге  т а к ж е  справедлив закон Г у к а
-  =  G-;,

гд е  О — коэффициент пропорциональности,  называемый м о д у 
л е м  с д в и г а  или модулем упруг ости  второго рода.

Искажение  пр ям ых углов элементов деформированного т е л а  
под действием растягивающих усилий происходит за счет  у д л и 
нений и укорочений элементов во вз аим но  п е р п е н д и к у л я р н ы х  
направлениях.  Рассматриная св я зь  м е ж д у  относи
тельным сдвигом элементов тела и их линейными * F 
деформациями при растяжении,  м о ж н о  выразить  
модуль сдвига  через  модуль упругости  В:

а  =  в/ |2 ( i  + * ) | ,

где  v — коэффициент Пуассона.
Р а с ч етн а я  ф о р м ул а  для  с д в и г а .  Если на брус 

с площадью поперечного сечения Л д ей ст в уе т  
сдвигающая н а г р у з к а  В, то к а сател ьн о е  н а п р я ж е 
ние в ы р ажа ется  формулой

-  -  FIA.

м ж

Рис. 12.2

)

Разрушение детали при деформации сдвига  
называют с р е з о м .  Подобное р а з р у ш е н и е  можно 
наблюдать,  например,  в болтовых и закле по чн ых  с о е д и н е н и я х  
(рис. 12.2) и при деформации к р у ч е н и я  валов .  Условие п р о ч 
ности детали,  работающей на срез,  им еет  вид

? =  / г / Л < | т ] ,  (1 2 .1 )

где  [-] =  (0,5 . . .  0 ,6)  [а] — д о п у с к а е м о е  нап ряжение 
[а | — д о п ускаем о е  растя гивающее н ап ряж ен и е .

на с р е з ;

§ 12.2. Кручение

Под к р у ч е н и е м  понимается  такой вид н а г р у ж е н и я ,  
при котором в поперечных се ч ен и ях  б руса  возникает т о л ь к о  
крутящий момент,  а прочие силовые факторы равны нулю.  При  
такой деформации поперечные сечен и я бруса ,  например,  с к р у г 
лым поперечным сечением остаются  плоскими,  а р а с с т о я н и е  
м е ж д у  ними не меняется .  Поперечные сечен и я пово р ач и ваю тся  
вокруг  оси с т е р ж н я  на некоторые у г л ы ,  причем о б р а з у ю щ и е  
цилиндра обращаются  в винтовые линии (рис.  12.3, я ) .  Т а к и м  
образом, кр учен ие  круг лого  бруса  п р е д с т а в л я е т  собой п р и м е р  
деформации чистого сдвига.
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Рассмотрим э л ем е н т  деформированного бруса  в виде диска 
толщиной d x  (рис.  1 2 . 3 , 6 ) .  Участок ABCD  на поверхности диска  
испытывает  деформацию сдвига ,  образуя  ф и гур у  АВ'С'О. При 
это м  м е ж д у  у г л о м  с д в и г а  7 и углом поворота сечении d ?  на 
д л и н е  d x  имеется  зависимость :

В В' — r d ?  =  dx^,
о т к у д а

f  =  r d ?  dx.

Деформация внутри бруса  на расстоянии р от его  оси 7 =  
=  pd<y/dx. По з а к о н у  Г у к а  можно написать

т =  О7 =  God? d x .  ( 1 2 .2 )

Касательные н а п р я ж ен и я  по сечению меняются  линейно от 
н у л я  в центре до  максима ль но го  значения на поверхности 
б р уса :

“W  =  Grdf/dx .  (12.3)

Эпюра к а сательн ы х  напряжений показана на рис. 12.4. У с 
лови е равновесия  части бруса,  на хо дя щегося  под действием 
внешнего  к р у т я щ е г о  момента  Т и ка са те льных напряжений т 
в  сечении,  имеет  вид

Гр-d-A — 7"= О,
А

У ч и тыв ая  зависимость  ( 1 2 .2 ), запишем

G - ^ j> d 4 = 7 \  (12.4)
д

И нтеграл | p-dЛ = /„, к а к  ук а зы вал о сь  в § 11.1, называется  полярным момен- 
А

том  инерции сечения. Например, для круглого кольцевого  сечения = 
*= т. (ih — rff,)/32, где  rf — наружный и rf0 —̂ внутренний диаметр сечения. Для 
сплошного круглого  сечения (rf0 0 ), !р — r.d'j32.

144



Г/сЬ dx  =  Tr\Jр. (12 .5 )

Из уравнении (12.3) и (12.5)  п о л у ч а е м

тп1»х =  T r J р. ( 1 2 .6 )

Величина J p/r =  Wр называется полярным моментом сопротивлении (см . 
§  11.1). Для сплошного круглого сечения Wp =  nrf3/16 v  0,2rf:l, для к о л ь ц е в о г о  
сечения Wp 0,2d3 (1 -  dj/rf4).

Формула  (12 .6)  примет вид

Л „ а х  =  Т  W p .

Величина d<p/dx =  0 называется  относительным у гло м  з а к р у 
чивания.  Из формулы (12.5) имеем

О =  d «  dx  || Т JpG.

Значение полного угла поворота одно го  сечения о тноси те льно  
др угого ,  н ах о д я щ его ся  от него на расстоянии I, по лучаю т ,  ин
те грир уя  уравнение d ?  =  Гдх (/pG) в преде лах  от 0 до  I

? ; =  Tl (G Jp).

Величина GJр называется жестко стью  бруса  при кручении.
При р а сч е т е  б р у с а  на к р у ч е н и е  опр еделяют  дв е  о с н о вн ы е  

величины:  на пряжение и у г л о в о е  перем ещение в з ав иси мости  
от внешнич моментов.  Расчетная ф орм ула  имеет вид

т = Г  U/, < [ т ] ,  (12 .7 )

где  [х] — доп у с к а е м о е  касательное нап ряжение при к р у ч е н и и .  
Задаваясь  допустимым значением у г л а  <р, по фо рмуле (1 2 .7 )  
можно определить  размеры сечен и я исходя  из заданной ж е с т 
кости.

Уравнение (12.3)  можно записать  к а к

ГЛАВА 13. ПОНЯТИЕ ОБ УСТОЙЧИВОСТИ.
УСТОЙЧИВОСТЬ СЖАТЫХ СТЕРЖНЕЙ

§  13.1. Устойчивость равн овеси я  системы

Под у с т о й ч и в о с т ь ю  понимают свойство си с т е м  
сохранить равновесие  при внешних воздействия х .  Если с и с т е м а  
таким свойством не обладает,  то  она называется  н еусто йчиво й .  
Потеря системой устойчивости или отклонение от и сх о д н о го  
равновесного состояния может  быть  вы звана  рядом причин и с о 
провождаться  большими перем ещ ениям и,  пластическими д е ф о р 
мациями или полным разрушением.
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Считается ,  что если после  устранения причин, вызывающих 
о тклонени е ,  система в о зв р ащ ается  к исходному состоянию равно
в е с и я ,  то это ее  состо ян ие  считается устойчивым;  если не воз
в р а щ а е т с я — неусто йч ивым.  Такой подход к анализу  устойчивос
т и  позв оляет  определить  значения внешних сил,  при которых 
у с то й ч и в о е  положение равновесия  становится неустойчивым.  Эти 
с и л ы  называют кр итически ми  и рассматривают к а к  предельные 
д л я  данной конструкции .  При расчете на устойчивость рабочая

нагрузка назначается  как  п-я 
у доля критической,  а величина

____________  я называется  з а п а с о м  у с -
°f^ r  — т о й  ч и в о е т  и.

х t —  Рассмотрим з а д а ч у  о равно-
Р  '---------------- J  весии с т е р ж н я ,  сж ат ого  цент

ральными силами F  ( задача  
Рнс- 13-1 Л. Эйлера) .  Положим, что

по какой-то  причине сжатый 
с т е р ж е н ь  изогнулся  (рис .  13.1).  Рассмотрим усл ови я ,  при кото
р ы х  возможно равновесие  с т е р ж н я  с изогнутой осью.

При малых прогибах изгибающий момент М  и прогиб у с в я 
за ны уравнением

d 2y  dx2 M (/:J2),

г д е -  — осевой момент сечения относительно оси z (см. рис. 
11.10) .  Но изгибающий момент  М по абсолютному значению 
равен произведению Fy. При у  > 0  уп р уг ая  линия обращена вы 
п укло стью  вверх и кривизн а  ее  отрицательна.  Момент силы 
направлен так ,  что е щ е  сильнее  искривляет  у п р уг ую  линию. 
М о м е н т  M =  — Fy. Т о г д а

d-’y  d x -  =  — Fy (/:'./.).

В в е д е м  обозначение

k- F (F.J.), (13.1)

т о г д а  уравнение прим ет  вид

d - y  d x -  -(- k'y =  0. (13.2)

Р еш ен и ем  этого дифференциального уравнения  будет  функция 

у =  С, sin kx  +  С., cos kx. (13.3)

Постоянные  С, и С, определяю тся  из граничных условий:
1) при х  — 0 у  =  0  и С ,  — 0;
2) при x  — L у — 0,  о т к у д а  C,s in£/ =  0.
Во втором с л у ч а е  либ о  С,  =  0, либо sin /г/ =  0. Если С , =  

С, =  0 ,  то у  =  0 и с т е р ж е н ь  будет  прямым.  Этот случай нас 
не интересует .  Если s i n£ /  =  0,  то kl — кп, г д е  п — произвольное
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целое число. Подставляя это  в ы р аже н и е  в ф о р м ул у  (13 .1 ) ,  по
лучаем

F =  ~'JzEn'- Р.
Следовательно,  для  того чтобы стерж ен ь  с о х р а н я л  к р и в о 

линейную форму,  необходимо,  чтобы сила F  принимала о п р е д е 
ленное значение.  Наименьшее значение силы,  отличной от н у л я  
(при п =  1),  называется первой критической силой:

F Kp =  k4 zE;1\ (13 .4)

При я = 1  имеем &/ =  тс, и уравнение упруг ой  линии (13 .3)  
примет вид

у  С, sin (-.V /),

т. е.  ст ер ж ень имеет форму сину со иды  с мак си ма льным  проги
бом С, ,  который остается неопределенным.  При д р у г и х  з н а ч е 
ниях п у п р у г а я  линия с терж ня вы р ажа ется  функцией

у =  С, sin (~пх I)
и имеет вид п полуволн.

Более подробный анализ реш ения этой задачи без  пр ед поло
жения малости прогибов п о казы вает ,  что при силе  меньш е 
первой критической единственная  прямолинейная форма равно
весия являе т с я  устойчивой. При силе больше,  чем к р и т и ч еская ,  
устойчивой формой являетс я  форма с осевой линией,  изогнутой 
по полуволне ,  а прочие формы явл яю тся  неус то йч ивыми .  Д л я  
практики имеет значение т о л ько  первая  форма и соответственно  
первая критическая  сила.

§ 13.2. Зависимость критической силы 
от условий закрепления.  Расчет  на устойчивость

При изменении усл овий закрепления зна че ния  кр и т и 
ческой силы FK,, меняется.  О д н ако  используя  особенности у п р у 
гой линии, можно распространить полученное в §  13.1 решение 
на д р у г и е  случаи  закрепления с тер ж н я .  В общем ви де  фор
мула  дл я  критической силы им еет  вид

FкР =  ^-EJz!([il)-, (13.5)
г де  - коэффициент, характеризующий усл овия з акреп лен ия 
концов ст ерж ня .  На рис. 13.2 показаны некоторые формы у п р у 
гой линии и условия зак репления ,  а т а к ж е  приведен ы  значения  
коэффициента и для  этих с л у ч а е в .

Критическое  напряжение находя т ,  разделив к р и т и ч ескую  силу  
на площадь поперечного сечения  стер жня :

3кР =  Екр А =  тi-E Jmin |(;х/)-Л], (13 .6)
где  Ут1п — минимальный момен т инерции сечения .  При потере 
устойчивости изгиб всегда происходит в плоскости наименьшей

147



ж е с т ко с т и  E Jm\n, т. е.  нейтральной плоскостью б у д е т  сл уж и т ь  
плоскост ь ,  проходящ ая  ч ер ез  центральную ось,  д л я  которой 
мом ент  инерции сечения б у д е т  минимальным.  Этот момент инер
ции сечения необходимо учи ты вать  и при вычислении критиче
ской силы F Kp по формуле  (13 .5 ) .

В в о д я  обозначение л =  а I | J mXnA , из формулы (13.6)  полу 
чают в ы р а ж е н и е  крити ческого  напряжения:

(13.7)

Величина X называется  
г и б к о с т ь ю  с т е р ж н я .  
Формула  (13.7)  пока зы ва
ет,  что значение <зкр тем 
больше,  чем меньше гиб
кость ст ерж ня .

Полученные  формулы 
справедливы  только в 
пределах  действия  з а к о 
на Г ука ,  т.  е.  дл я  ср ав 
нительно тонких и длин
ных стержней,  у  которых 
напряжение сж атия  при 
критических нагрузках  
о ка зы вае тся  меньше пре
дела  пропорционально

сти.  Д л я  коротких и ж е с т к и х  стержней крит ическая  сила б удет  
больш ей ,  и в них возникают пластические деформации еще 
в стадии простого с ж а т и я ,  т. е.  до потери устойчивости.  Ф о р м у 
ла Э йлера  (13.4)  становится неприменимой, ко гда  акр достигает 
п р е д е л а  пропорциональности зп (см. § 10.6).  Отсюда находим 
вы р а ж е н и е  предельной гибкости:

1 п р е д  у т.-h 3 „ .  .

Б о л е е  подробный анализ  устойчивости,  ко гда  применима фор
м у л а  Эйлера ,  показывает ,  что расчет стер жня  на устойчивость 
м о жн о  проводить по сниж енны м до пускаемы м напряжениям.  
Вместо  до п ускаем о го  н а п ря ж ен и я  сжатия  [<з]сж берется  напря
же ние  V [ а ] сж.

Уравнение  прочности им еет  вид

/ 7 Л < ? м сж. (13.8)

Величина ® называется  к о э ф ф и ц и е н т о м  с н и ж е н и я  д о 
п у с к а е м о г о  н а п р я ж е н и я .  С увеличением гибкости она 
у м е н ь ш а е т с я .  Значения коэффициентов ср д л я  некоторых мате 
риалов приводятся  в табл.  13.1.
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Т а б л и ц а 13.?

.Матери ал М а т е р и а л

Г и б ко с т ь  X Ст 2 , СтЗ, 
Ст4 Ст5 Чугун

Г ибкость  X С т З ,  СтЗ , 
С т 4 Ст.Ч Чугун

0 1 1 1 100 0,60 0,51 0,16
20 0,96 0,96 0,91 120 0,45 0,36 —

40 0,92 0,89 0,69 140 0,36 0,29 —

60 0,86 0,82 0,44 160 0,29 0.24 —

80 0,75 0,70 0,26 1S0 0,23 0,19 —

Чтобы определить д о п у с к а е м ую  с ж и м а ю щ ую  с и л у  при и зв е
стной длине ст ерж ня ,  способе его  з ак реп лен ия ,  форме и площа
ди поперечного сечения ,  материале  с т е р ж н я  и доп ускаем ом  на
пряжении,  определяют Ушщ* !А 11 гибкость с т е р ж н я  по формуле 
X =  |*//У У1п1п А . Затем по табл.  13.1 н а х о д я т  <р и по формуле
(13.8) определяют F.

Иногда надо определить  размеры поперечного  сечения с т е р ж 
ня по заданной наг рузк е  F , при известной дл ине I, способе 
закрепления ,  материале и допускаемом  н ап ряжен и и .  Эта задача  
решается путем последовательных проб, п о с к о л ь к у  гибкость 
с терж н я  неизвестна.

Пример. Подобрать размеры квадратного сечения со стороной а стоики, 
защемленной одним концом, а на другом свободном конце нагруженной силой 
F : 200 кН. Длина стержня / = 1  м, материал Ст2, д о п ускаем о е  напряжение 
Меж =  140 МПа Если стержень совсем короткий, то р азм ер  а определился 
бы из отношения FjA — Fja- < |з]сж, откуда  а- «  14,3 см2, или а У  14,3 - 
г 3,78 см.

1 Примем а 4 см. В соответствии с рис. 13.2. ц 2. Тогда при УПи п — 
ЬЮ/У! = я '/12. а X ц/ V JmlBlА 21 \ VI а = 173.

Из табл. 13.1 находим 'f яг 0,25 По формуле (13.8) находим допускаемую  
н агрузку  F /lif |з)Сж 56 кН < 2(К) кН.

2 Примем а 5 см. Далее, к ак  в п. 1, X 138,4; 'f ж  0,37.
F  -  A<f [а|сж 134,5 кН <  200 кН.
3. Задаемся а 5,65 см; X 122,5; у 0,43.
F М  М сж 31,92 • 0,43 • 14000 =  192,04 кН <  200 кН.
4. З адаваясь  а =  5,7 см получаем X 121,4; <f 0,44. Тогда
F A’i  |з|сж =  200,2 кН > 200 кН.
Этот результат  можно принять за окончательный.

ГЛАВА 14. МЕСТНЫЕ НАПРЯЖЕНИЯ 
ПРИ СЖАТИИ УПРУГИХ ТЕЛ

§ 14.1. Местные напряжения

Работоспособность многих деталей мех ан и зм ов  ограни
чена недостаточной прочностью поверхностных слоев  в местах  
их контакта.  Обычно у  таких деталей н а г р у з к и  передаются  че-
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рез мал ые  у ч а с т к и  поверхности и вызывают  в зоне контакта 
большие ко н т а кт н ы е  нап ряжени я .  Это происходит,  например,  
в з уб чат ых  к о л е с а х ,  подшипниках качения ,  фрикционных к о 
лесах.

Вопрос о деф ормац и ях  и нап ря жен и ях ,  возникающих в месте 
контакта,  р е ш а е т с я  методами теории упругости.  При решении 
задачи з а д а ю т с я  следующими предположениями:  1) материалы 
соприк асаю щих ся  тел  однородны, изотропны, а нагрузки создают 
в зоне к о н т акта  только  уп р уги е  деформации;  2) площадка  ко н
такта  мала  по сравнению с поверхностями тел ;  3)  действующие 
усилия нап ра вл ены по нормали к поверхности соприкасающихся  
тел.

С уч е т о м  этих предположений зада ча  о напряженном со сто я 
нии в зоне ко н т акта  впервые была решена Г. Герцем.  В общем 
случае  ко н т у р  поверхности контакта я вляется  эллипсом,  при 
сжатии д в у х  ш а р о в - - окружно стью,  а при сжатии д в у х  цилинд
ров п р я м о у го ль н и ко м .

§  14.2. Сжат ие  д ву х  шаров

При сжат ии  д в у х  шаров радиусами /?, и R. силой 
F, Н (рис.  14.1)  в результате  местных упругих  деформаций об
разуется  п л о щ а д к а  контакта,  контур которой имеет форму о к 
ружности р ад и у с о м  ч. Рад иус  этой площадки в мм о п р е д е л я е т 
ся  по ф ормул е

«  =  1 , 1 0 9 ^

г д е  р„ =  А?,А?.. (А*а ± R i)— приведен
ный радиус  кривизны,  мм (знак „ — “ 
б е р ут  в сл у ч а е  контакта выпуклой 
поверхности радиуса R , с вогнутой 
поверхностью радиуса  R 2)\ =  
=  2£|/:2 (/:, -\- Б.) привед е н н ы й 
м о д ул ь  упругости материалов ш а 
ров,  МПа.  Да вление на площадке  
контакта  распределяется  неравно
мерно.  Наибольшее давление б у д е т  
в центре площадки.  Наибольшее 
напря жени е в МПа,  д ейст вую щ ее  
в центре площадки,  опр еделяется  
по формуле

Рис. 14.1 0,111Х =  (1,388] FL:̂  р£.

§  14.3. Сжат ие  д ву х  цилиндров

При сжат ии  д в у х  цилиндров радиусами R , и R-2 и д л и 
ной / (рис .  14.2) ,  нагрузкой интенсивностью q площадка  кон
такта им е е т  ви д  плоскости шириной Ь, ограниченной параллель-
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ными линиями.  Ширина полоски b в мм о п р е д е л я е т с я  по фор
муле

b =  3,04 V qp„!E„,

гд е  q выраж ается  в кН м; рп — приведенный радиус  кривизн ы ;  
Еп — приведенный м о д ул ь  упругости (см.  §  14.2).

Наибольшее дав лени е в точках  средн ей линии полосы к о н 
такта  равно максимальному н а п р я ж е 
нию:

Зшах =  V  E nq, [ 2 "  (1  V-)pn|.

Д л я  материалов с коэффициентом 
Пуассона v =  0,3 имеем

3:г.ах=== 0 , 418 1 qE п. рп,

г д е  отах вы р аж а ется  в МПа.  Контактные 
напряжения пропорциональны наг рузк е  
в степени 1 2  или 1 3 и зависят от м о 
д у л я  упругости.  Это объясняется  тем,  
что сама площад ка  контакта растет с 
ростом нагрузки и т о ж е  зависит от м о 
д у л я  упругости.

Наибольшее касательное напряжение 
возникает  под поверхностью площадки 
контакта на глубине  примерно 0 ,5 а  при Рис. 14.2
круговой п лощадке  и на глубине 0,4&
при площадке  в виде  полоски.  Значение максимального к а с а 
тельного нап ряжени я ттах я? 0,3отах.

Наибольшее касательное напряжение на площад ке  ко нтакта  
в форме кру г а  д е й с т ву е т  на контуре  п л о щ а д ки ,  а на п л о щ а д к е  
в форме полоски дейс т вует  посредине полоски.

ГЛАВА 15. РАБОТОСПОСОБНОСТЬ
ДЕТАЛЕЙ МАШИН И ПРИБОРОВ

§ 15.1. Нагрузки и напряжения

Нагрузки ,  действующие на д е т а л и  механизмов,  и в о з 
никающие от них напряжения могут  быть  постоянными и п е р е 
менными.  В большинстве деталей возн икают переменные н а п р я 
жения ,  характер  и пределы изменения которых разнообраз
ны. Наибольший интерес представляют р е г у ля р н о  и зм ен яю щи
еся  напряжения.

Х а р а к т е р и с т и к о й  ц и к л а  н аз ыва ю т  отношение мини
мального нап ряжени я к максимальному :  г ,  =  amln amax.

Цикл называется  симметричным (рис.  15.1,  а), если га =  — 1,
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т.  е.  з тах=  — от1п. Д р у г и е  циклы (рис.  15.1, б, в) называются 
асимметричными.  Если omln =  0 (рис. 15.1, б), то г* =  0 и цикл 
называется  о т н у л е в ы м .  Д л я  постоянной нагрузки г, — 1. 
С р е д н и м  н а п р я ж е н и е м  ц и к л а  называется  величина

а т  =  ( З шах ~Ь °m ln )/ 2 .  ( 1 5 .1 )

А м п л и т у д о й  ц и к л а  называется величина

З а =  ( 3max °m ln )  2 .

Напр яжение  ц и к ла  можно представить в виде  суммы средне го 
нап ря жени я и н а п р я ж е н и я  симметричного цикла с амплитудой оа:

а шах =  а т  а а ( 1 5 .2 )

Под д ейст ви ем  внешних нагрузок напряженное состояние д е 
тали может  быть  простым и сложным.  При п р о с т о м  н а п р я 
ж е н н о м  с о с т о я н и и  деталь  подвергается  только растяжению 
или сжатию,  и з ги б у  или кручению.  С л о ж н ы м  н а п р я ж е н н ы м  
с о с т о я н и е м  б у д е т  та кое ,  когда в расчетах  на прочность 
н ар я д у  с нормальным напряжением в поперечном сечении бруса  
приходится у ч и т ы в а т ь  и касательное напряжение ,  например,  
к о г д а  дет ал ь  п о д в е р га е т с я  одновременно изгибу и кручению.

§ 15.2. Предельные и до пускаемые напряжения

П р е д е л ь н ы м ,  или опасным,  называется  напряжение 
°пред. ПРН котором д е т а л ь  выходит из строя  вследствие  р а з р у ш е 
ния или большой остаточной деформации.  Д о п у с к а е м ы м ,  или 
безопасным,  н а п р я ж е н и е м  |з] называется  напряжение,  при кото 
ром деформации не вы х о д ят  за пределы упругости.  Д о п у с к а е 
мое напряжение с о с тавля ет  часть предельного напряжения :

[ з |  = 0 „ р е д , / 1 ,  [х|  т пред

г д е  коэффициент п. >  1 называется  з а п а с о м  п р о ч н о с т и .  
Правильный выбор  д о п у с к а е м ы х  напряжений — важ нейш ее у с л о 
вие обеспечения оптимальных  размеров деталей и надежности
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их работы.  Многолетними эксп ер имен та ми  установлены з н а ч е 
ния д о п у с к а е м ы х  напряжений д л я  р я д а  конструкций и у с л о в и й  
работы. Эти данн ые ,  приводимые в те хн и че ски х  с п р а в о ч н и ка х ,  
стандартах  и з аво дски х  нормалях ,  р е к о м е н д у е т с я  и сп ольз овать  
при расчетах на прочность д е т а л е й  механизмов .  Если т а к и х  
данных нет, то их надлежит опред ел ить .  Д л я  этого н е о б х о д и м о  
установить числовые значения опрсд и п.

§ 15.3. Определение предельного напряжения 
в сл учае  простого напряженного состояния

При постоянном напряжении ( г ,  =  1) дл я  пластичны х  
материалов,  например сталей, за пр едел ьн о е  напряжение п р и н и 
мают предел те кучести  апред — зт; тпрсд =  тт. Д л я  хруп ких м а т е 
риалов (ч у г у н ,  ке ра ми ка  и т. п.) п р ед ел ьн ы м  напряжением я в 
ляется  предел прочности апред =  ов; тпрсл =  тв.

При переменных напряжениях при симметричном цикле  (л 3 =  
=  — 1) принимают

°пред  ̂ - 1 '  "прел == 1 »

где  o_i и т_1 — пределы выносливости, см .  § 10.6.
При асимметричных ц и кла< предельн ое  напряжение ог о п р е 

деляют по диаг рам ме предельных напря жений,  показанной на 
рис. 15.2. В этой диаграмме 
по оси абсцисс откладывают 
среднее  нап ряжение ОВ—ат —
=  ав, значение которого опре
деляется  по формуле (15.1),  
а по оси ординат о тклады ва 
ют отрезок О А =  о | =  опред 
при симметричном цикле ,  к о г 
да  ат  =  0. Соединяя  прямой 
точки А и В, получаем упро
щенную д и агр ам м у .  Любая 
прямая ,  проведенная  из нача
ла координат О, б у д е т  г ео 
метрическим местом точек,  
координаты которых в ы р а ж а 
ют среднее напря жени е цикла 
от  и ам пл ит уду  цикла  оа. Согласно ф о р м ул е  (15.2) ,  например ,  
д л я  точки А1 имеем omax =  aos +  а5Л1. Из диаграммы имеем

^8 Р  З а ° т  ( ° т а х  3mln): ( ° т а х  _Г  ^m in ) —  ( 1 ) / 0  ""Ь )  •

Если задано значение ха рактеристики цикла  г а , то о п р е д е 
ляют угол j3, пр оводят  луч ,  пересечение  которого с прямой А В  
д ает  то чку  С. Ее проекция на ось ат  (т о ч к а  С0) х а р а к т е р и з у е т  
величину отпред. Тогда  предельное н ап ря ж ен и е  дл я  данной г 0
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и характеристик м а тер и ал а  ои и a_i б у д е т  определено по фор
м у л е  опред =  оОСо +  ос„с. Например,  при отн ул евом  цикле am =  
=  °а; tg В =  1; г* =  0.  Т о г д а  а„рсд =  2ат .

§ 15.4. Влияние различных факторов 
на прочность де талей

Значения характеристи к механических  свойств м а т е 
риалов от, о0, o .̂i и т.  д .  находят  по рез ул ьтата м  испытаний 
образ цо в определенной формы,  размеров,  при определенной 
т е м п е р а т у р е  и шероховатости поверхности,  по ск оль ку  все эти 
факторы влияют на механические  свойства  деталей.  Детали 
реал ьн ы х  механизмов  имеют различные формы,  размеры,  шеро
ховатости поверхности и работают при различных температурах .  
Это необходимо у ч и т ы в а т ь  при определении предельных и д о 
п у с к а е м ы х  напряжений.

Влияние к о н ц ен тр ац и и  на пряжений.  Замечено,  что в местах 
резк о го  изменения разм ер ов деталей (рис. 15.3):  вблизи выточек  
( а ) ,  отверстий (б), к а н а во к  и галтелей (в) — в детали возникают 
местны е нап ря жен и я ,  которые  значительно превышают н а п ря ж е 
ния ,  вычисленные по формулам сопротивления материалов.  Это 
яв л ен и е  называется  к о н ц е н т р а ц и е й  н а п р я ж е н и й .  Отно
шение местного н а п ря ж е н и я  одейст к расчетному отсцр называется 
т е о р е т и ч е с к и м  к о э ф ф и ц и е н т о м  к о н ц е н т р а ц и и :

°лейст, гео[> •

Рис. 15.3

На рис. 15.3, а, показано распределение напряжения при на
личии концентратора  (выточки)  в с л у ч а е  растяжения .  Влияние 
концентрации нап ря жен и й  на прочность деталей оценивается 
э ф ф е к т и в н ы м  к о э ф ф и ц и е н т о м  к о н ц е н т р а ц и и  н а 
п р я ж е н и й  Kz, который обычно меньше теоретического (АГ3< 
<  <**):

Кэ'== аг. пред/̂ к. пред.
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где  ог. ,фсд — предельное напряжение в детали с гла д к о й  п о в е р х 
ностью; ак.прсд -  предельное н ап ря ж ен и е  в местах  конц ентр ации  
напряжений.  Особенно опасна концентрация напря жени й при 
переменных н аг рузках .  В этом с л у ч а е  коэффициент к о н ц е н т р а 
ции о п р едел яетс я  по формулам

Ко= 0_', о_1к; К- =  т_,/х_1к, (15.3)

где о_]к, т ]к пределы выносливости образцов с н адр ез о м ;  а . ь  
пределы выносливости г л а д к о г о  образца.

Влияние р а з м е р о в  детали.  Р а з м е р ы  детали  сущ еств енно  в л и я 
ют на предел выносливости дета ли.  Д л я  у ч ета  сн иж ен ия с о п р о 
тивления усталости при увеличении размеров вводится  к о э ф ф и 
ц и е н т  в л и я н и я  р а з м е р о в  с е ч е н и я  е, .  Э т о  масш табны й 
фактор,  он пред ставляет  собой отношение пр едела  выносл ивости  
детали размером d к пределу  выносливости лабораторного о б 
разца размером dn:

=  o-W°-i<V (15.4)

Влияние к а ч е с т в а  по ве рх но сти.  Д е ф е кт ы  поверхности д е т а л и  
являются  концентраторами напря жени й и влияют на ее  с о п р о 
тивление усталости.  Влияние ка че с т ва  поверхности оц е н и ва ю т  
коэффициентом 3, равным отношению предела  вы носливости 
образца,  поверхность которого обработана  так  ж е ,  к а к  п о в е р х 
ность детали,  к пред ел у  выносливости образца,  обраб ота нного  
шлифованием.

Влияние т е м п е р а т у р ы .  С у в е ли ч ен и ем  тем пер ат уры  с о п р о 
тивление усталости детали у м е н ь ш а е т с я .  Например,  д л я  у г л е р о 
дистых сталей ориентировочно считают ,  что заметное с н и ж е н и е  
предела т ек у ч е с т и  от наступает  при те мперату ре  с в ы ш е  200°С .  
При те м перату ре  300°С это сн и ж е н и е  достигает  30 . . . 4 0 % ,  
а затем предел  те кучести по ниж ается  примерно на 10% с п о в ы 
шением темпер ат уры  на 100°С.

Подробные данные по вы бору коэффициентов а , ,  Л', ,  е,  и р 
приводятся  в справочной ли т е р а т у р е  в виде  таблиц и граф ико в 
[1, 11, 15, 25] .

§ 15.5. Определение з а п а с а  объемной прочности 
дл я  простого и сложного напряженного состояния

Д л я  простого напряженн ого  состояния дет ал и р а с ч е т 
ное уравнение имеет вид

где  п -  коэффициент запаса прочности.  Д л я  сл ожного  н а п р я 
женного состояния расчет в е д е т с я  по экв ивал ентному ( п р и в е д е н 
ному)  пред ел ьн ому напряжению.  Т огд а

шах ^  | J 1 ° э  Ч -
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На пр им ер ,  при одн овременно м действии растя жения  с на п ря ж е 
нием о и круч ен ия с н ап ряжен и ем  т эквивалентное напряжение 
по энергетической теории прочности определяетс я  по формуле

а э =  | а -  4 -  З т-.

При переменных н а п р я ж е н и я х  диаграмма пр едельных  напря
же ний  (см.  рис. 15.2) х а р актер и зуе т  зависимость м е ж д у  с р е д 
ними напряжениями ат  и предельными амплитудами за цикла.  
Л ю б а я  точка  М внутри этой диаграммы со отв етс твует  некото
ры м  значениям ат  и аа рабочего цикла. Точка  С характеризует  
п р е д е л ь н ы е  значения напряжений для  этого ж е  цикла.  Можно 
написать

° т  п р е д  = =  З а пред  =

г д е  п, — коэффициент запаса  при переменных на пряжениях .  Оче
видно,  что значение п, можно  определить к а к  отношение длин 
о т р е з к о в  ОС ОМ д и а гр а м м ы .

Уравнение прямой А В  на рис. 15.2 м о ж е т  быть написано 
в виде

а т  п р е д  З в Ч -  ° а  n p e i  3 —I 1
ИЛИ

3П + 0аЛ3;0_ 1 =  1,
о т к у д а

Я . =  1 , (а«/®-1 +  аш/ав),1 (15.5)

Ф о р м у л а  (15.8) по лучена  без  учета  дополнительных факторов,  
вл и яю щ и х  на значения  максимальных напряжений,  например 
концентрации нап ря жени й,  состояния поверхности,  размеров 
д е т а л и .  Эти факторы мал о  влияют на прочность при постоянных 
н а п р я ж е н и я х ,  поэтому их влияние относят к  ампл итуде  цикла 
на п ря ж е н и я .  С уч ет ом  перечисленных факторов формула  (15.5) 
и м е ет  вид

П ,= \Ц[К, (£,P)](ot/a-i) + a ja „ } .  (15.6)

Д л я  ка сательных  на пряжений справедлива  та же  формула

п .=  1 ( [ ^ / ( s ^ K v t - , )  И т  тв|. (15.7)

Изложенный расчет  относится к случаю одноосного напря
ж е н н о го  состояния.  В с л у ч а е  сложного напряженного состояния 
при наличии одновременно нормальных и каса тельных н ап ря же 
ний д л я  вычисления коэффициента запаса прочности п при пе 
рем енны х  на грузк ах  и сп ольз уетс я  сл ед ую щ ая  зависимость

1/я- =  1, п] 1 я?,  (15.8)
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где  п, и п -~  коэффициенты запаса,  о п р е д е л я е м ы е  по ф о р м у л а м
(15.6) и (15.7)  в предположении,  что д е й с т в у ю т  соответствен но  
только нормальные а или то лько  к а с а т е л ьн ы е  t  н а п р я ж е н и я .  
Зависимость (15 .8)  п о дтверждается  р я д о м  опытов.  Из нее м о ж н о  
найти искомый коэффициент запаса прочности дл я  с л о ж н о г о  
напряженного состояния :

п =  nzti, ||̂ п\ +  п\.

ГЛАВА 16. КОНСТРУКЦИОННЫЕ
И СМАЗОЧНЫЕ МАТЕРИАЛЫ

§ 16.1. Общие сведения

Д л я  изготовления деталей м ех ан и зм ов  приборов и м а 
шин применяют различные материалы .  Правильно выбранны й 
материал в значительной мере о п р е д е л я е т  качество  детали и м е 
ханизма в целом.  Выбор материала производится  на основании 
их ф изи ко -м еха н и чески <, химических и техн ологически х св о й с т в  
и соответствия этих свойств эксп луата ционным ,  т е х н о л о ги ч ески м  
и экономическим требованиям, п р е д ъ я в л я е м ы м  к дет ал ям .

Эксплуатационные требования,  п р е д ъ я в л я е м ы е  к м а т е р и а л у ,  
определяются  условиями работы детали в механизме .  Д л я  у д о в 
летворения этих требований уч и ты ваю тс я  с л ед ую щ и е  свой ства :
1) прочность —свойство материалов с оп роти вляться  р азруш ен ию ,  
а т а к ж е  необратимому изменению первоначальной формы и р а з 
меров,  х ар ак те ризу ю щ ая ся  пределом прочности о„ и п р ед е л о м  
выносливости;  2) упругость, х а р а к т е р и з у е м а я  пределом т е к у 
чести от; 3) ж естк о сть , х ар ак те ризу е мая  м о д у л е м  упругости Е\ 
4) ударная вязкость — способность мат ер иала  соп роти влять ся  
ударной на грузке ;  5)  антифрикционность, х а р а к т е р и з у е м а я  
коэффициентом трения /; 6) и зносостойкость— способность м а 
териала противостоять износу, х а р а к т е р и з у е м а я  твердостью НВ,  
HRC и т. д . ;  7)  п лотн ость  материала;  8)  электропроводность, 
теплопроводность, жаропрочность, коррозионная стой к ость  
и т. д.

Технологические требования имеют цел ью  обеспечить м и н и 
мальную тр удоем кость  изготовления д е т а л и .  Д л я  у д о в л е т в о р е 
ния этих требований учитываются  с л е д у ю щ и е  свойства м а т е р и а 
лов:  1) п ласти ч н о сть — свойство м атери ала  подвергаться  д е 
формированию без разрушения ,  п о зв о ляю щ ее  применять пр и  
изготовлении дет ал ей  различные м ето ды  обработки д а в л е н и е м ;
2) обрабатываемость резан ием-, 3) легкоплавкость  и ж и дко- 
текучесть  — свойства материала,  обеспечив аю щие  п о л у ч е н и е  
деталей литьем;  4 )  терм ообрабатчваем ость — способность м а 
териала изменять свои свойства при тепловой обработке ( з а к а л 
ка,  отпуск ,  о т ж и г )  и термо-химической обраб отке  (ц емен тац и я ,  
азотирование и т . д . ) ;  5) свариваемость—способность матер и ало в  
образовывать прочные соединения при с в а р к е .
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Эко но мич еск ие  требования ,  п р е д ъ я в л я е м ы е  к материалам,  
опред ел яю тся  наи меньш ей  себестоимостью детали,  в которую 
вк лючается  стоимость  материала  и все производственные затраты 
на ее изготовление.  С уч ето м  этих требований выбирают тот 
или иной т е хнологический  процесс изготовления деталей.  На
пример,  при массовом и крупносерийном производстве экономи
чески обосновано пр имен ять  детали,  изготовленные штамповкой,  
прессованием или литьем  под давлением,  а при единичном 
и мелкосерийном в ы го д н е е  применять механически обработан
ные детали.  Это о к а з ы в а е т  влияние и на выбор материала.

Д л я  производства  детал ей  машин и приборов используют 
черные металлы (стали и чу г ун ы) ,  цветные металлы (медь ,  алю
миний, сплавы на их основе  и др. ) ,  неметаллические  материалы 
(пластические массы ,  с т е к ло ,  дерево и др . ) .  Заводы-поставщики 
в соответствии с государственными стандартами гарантируют 
химический со став  материалов и определенные механические 
свойства.

§16.2.  Черные металлы

К черным металлам относятся стали и чу гуны  спла
вы же леза  с у г л е р о д о м  и другими элементами.  Они обладают 
высокими механ и че ски м и  свойствами,  малой стоимостью и я в 
ляются  основными материалами для  изготовления деталей при
боров и машин.

Черные  м е т а л л ы ,  со д е р ж а щ и е  более  2°„ у гле рода ,  называ
ются ч у г у н а м и .  В зависимости от ст р у к т у р ы  все чу гуны  д ел ятся  
на белые и сер ые .  Бе л ы е  ч уг ун ы  обладают высокой твердостью 
и хрупкостью,  п л о х о  обрабатываются ,  поэтому детали из них 
изготовляют пр еи мущ еств ен но  литьем.  Кроме того,  белые ч у г у 
ны используют к а к  материал для производства  др у ги х  сортов 
чу г у н а  и сталей.

Серые ч у г у н ы  хорошо плавятся и обрабатываются  резанием.  
Марки серого ч у г у н а  обозначают б уквам и  СЧ и значениями 
пределов прочности при растяжении и изгибе.  Например, чу г ун  
марки СЧ 15-32 и м е е т  предел прочности при растяжении 150 
МПа и при изгибе — 320 МПа.

Стали — это сп л а в ы  ж е л е з а  с углеродо м  и добавками  дру ги х  
химических эл еме н то в ,  предназначенных д л я  придания ей опре
деленных  свойств .  По сравнению с дру гими  материалами стали 
ха рак теризую тс я  высокой прочностью, пластичностью, хорошей 
обрабатываемостью.  Термообработка  большинства сталей значи
тельно у л у ч ш а е т  их свойства.  По со ставу  стали разделяют на 
уг лероди ст ые и легированные.  У гл ер одистые стали бывают 
обыкновенного к а ч е с т в а  (ГОСТ 380 — 71) ,  конструкционные к а 
чественные (Г О С Т  1050 — 74).

Стали, обыкновенного качества , п о ставляемы е  по меха ни че 
ским свойствам,  обозначают буквами Ст и числом в пор ядке  
возрастания прочности.  Установлено 13 марок сталей,  из кото 
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рых чаще применяют стали м арок  от СтО до Стб.  Из сталей 
обыкновенного качества из готовляю т  кр е п е ж н ы е  д е т а л и ,  а  т а к 
ж е  корпу сные детали методами штампозки или с в а р ки .  Стали 
обыкновенного качества,  как  пр авило ,  не подвергают т е р м о о б р а 
ботке.

С та.ш  конструкционные качественные вы п ускаю т  24 мар ок 
и обозначают двузначными цифрами,  ук а зываю щ и м и  ср е д н е е  
содерж ание  у гле рода  в сотых д о л я х  процента.  Б у к в а  Г — о з н а 
чает со д ер ж а н и е  марганца (около  1%) .  М еха нические свой ства  
и области применения ряда к а ч е с т в е н н ы х  ко нстр укцион ных с т а 
лей приведены в табл.  16.1.

Т а б л и ц а  ! 6 .1

М а р к а

стали

П р едел  
прочности 

ов , М П а

Предел  
т еку ч е с т и  

Зт. .МПа

Относи 
тельн ое

удлинение
5, %

Т в е р д о с т ь  
!|В н о р м а 
л и з о в а н н о й  

с т а л и
П ри м ен ен и е

0S 330 200 33 131 Ш тампуемые и свар и вае м ы е
10 340 210 31 137 детали; детали, и зготовляемы е  

гибкой; детали, подлеж ащ ие
15 3S0 230 27 143 упрочнению цементацией по
20 420 250 25 156 верхности: корпуса ,  шасси, 

шестерни, оси
25 460 280 23 170

30 500 30:> 21 179 Летали, изготовляемы е  ко в 
35 540 320 20 187 кой, штамповкой и резанием : 

оси, валики, шестерни, гайки,
40 580 310 19 217 не упрочняемые тер м о о б р а 

боткой

45 610 360 16 241 Детали, и зготовляемы е р е з а 
50 640 380 14 241 нием: оси, валы, з уб ч а т ы е  ко 

леса, втулки, шпильки, гайки  
повышенной твердости  и проч
ности

60 690 410 12 255 Эксцентрики, кул ачки ,  п р у 
60Г 710 420 11 269 жинные кольца, винтовы е и 

спиральные пружины
70 730 430 9 269
80 1100 6Г.0 6 285

Различают конструкционные ни з ко углер о ди стые  ц е м е н т и р у е 
мые (с од ерж ани е  углерода  до  0 , 2 5 % )  стали и сред не -  и нысо-  
ко уг лер одистые (содержание у г л е р о д а  свы ш е  0 , 3 " » ) стали ,  п о д 
вергае мые термообработке .

Легированные с тали  р азде ляют на ка чественны е,  в ы с о к о к а 
чественные и особо качественные (ГОС Т 45-13 — 71).  В о б о з н а 
чение марок легированных сталей в в о д я т  б у к в ы ,  у к а з ы в а ю щ и е  
на со де ржан ие легирующих эл е м е н т о в :  В — вольфрам,  Г — м а р 
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га н е ц ,  Д  — медь ,  М  — м оли бд ен ,  Н — никель,  Р — бор,  С — к р е м 
ний, Т — титан,  X — хр о м ,  Ф — ванадий, Ю — алюминий.  Цифры 
после  б у к в  обозначают с о д е р ж а н и е  в процентах соответствую
щ е г о  элемента .  О т сутстви е  цифр означает,  что содержание 
л е г и р у ю щ е г о  элемента  не прев ыш ает  1,5 0« . Основные х а р а к т е 
ристики и области при менения  некоторых легированны х сталей 
у к а з а н ы  в табл .  16.2.

Та бл иц ; !  16.2

М а р к а

стали
Т ер м о о б р а б о т к а

М еханические
х а р а ктер и с т и ки

П р и м е н ен и е
Т в е р 
д о ст ь

НВ МПа
V

М Па
» _ 1.
М П а

15Х А

20Х 
38 X А 

40Х

Нормализации 
Цементация 

Закалка  с отпуском 
То же

200
500
200
270
290

700

*00
950

1000

500

150

800
N00

320

330
500
450

Шестерни, к у 
лачки, втулки, 
червяки, валы по
вышенной проч
ности

20ХН

40ХН
12ХНЗЛ

12Х2Н4Л

Нормализация
11ементация
Закалка  с отп уском
Нормализация

Цементация
Нормализация
Цементация

200
500
300

280

> 500 
340

> 500

НОО

1000
950

1150

ООО

N00

700

950

460

480

530

Детали, требу
ющие повышен
ной пластичности 
и твердости по
верхности: шес
терни, пальцы, 
оси, валы

ЗОХНЗА
40Х2Н2М А

Закалка  с отп уском  

'Го же

325

325
1001)

1100

N00
950 370

Детали, рабо
тающие в усло
виях циклических 
и ударных нагру 
зок

38Х2Ю
38Х2МЮА

Закалка  с отпуском  
То же

Азотирование

210
260 

>  .’ 00

950
1000

Г,00
850

--- Силовые детали

25Х ГС Л  
35ХГС А

Закалка  с отпуском
Изотермическая з а 
калка

320
140

1100
16ГЛ)

850
1300

100
560

Сварные и 
штампованные 
детали, силовые 
детали механиз
мов
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Продолжение табл. /в.2

М а р к а
Т е р м о о б р аб о тка

М е х а н и ч е с к и е
х а р а к т е р и с т и к и

П р и м е н е н и е
стали Т и е р -

д о с т ь
н в

V
М П а

V
М П а

3 1, 
М П а

2X13 Закалка  с отпуском 300 850 G50 —
но
ли

Коррозион- 
стойкие дета-

4X13 Закалка  с высоким 
отпуском

280—
—320

950 750 —
но

Коррозион- 
стойкие дета-

1X17112 280 
—3 К)

1100 N50 — ли,
на

работающие
износ

Высококачественные л еги рован ные стали дополнительно  от
мечают буквой А. Например,  марка  12X113А оз н а ч а ет  в ы с о к о к а 
чественную хромоникелевую сталь со средним  сод е р ж а н и ем  
у г л е р о д а  0 , 12 %,  хрома около 1% и никеля 3 % .  С увеличен и ем  
со держ ан ия угле рода  в стали повышается  ее  прочность ,  у м е н ь 
шается  пластичность и у х у д ш а е т с я  свариваем ость .  Л еги рован
ные стали применяют,  если к д е т а л я м  п р е д ъ яв л яю т  требования 
высокой прочности, а т а к ж е  жаропрочности,  коррозионной 
стойкости и т. д.  Как правило,  эти стали п о двер гаю т  те рмооб
работке .  Например, хромистые стали марок 15 Х , 20Х с малым 
со дер жанием  уг лерода  применяют при изготовлении деталей ,  
треб ую щих  высокой износостойкости поверхности,  достигаемой 
благода ря  цементации.  Не ржаве ющ и е  стали м а р о к  2X13,  4X13,  
1Х17Н2 после термообработки имеют высокие м ехан и че ски е  
характеристики.

Различают след ую щие  виды  термообработки  сталей:  
о т ж и г ,  осуществ ляемый нагревом и последую щ им  м е д л е н 

ным остыванием в печи, ум е н ь ш а е т  неоднородность  с т р у к т у р ы  
материала,  повышает  пластичность и вязкост ь ,  с н и ж а е т  т в е р 
дость ;

н о р м а л и з а ц и я  вы равнивает  с тр у к т ур н ую  неоднородн ость ,  
с нижает  твердость и у л у ч ш а е т  обрабатываемость ;  ее  пр ово дя т ,  
нагревая  детали до т ем пер ат уры  закалки  (850 . . .  900°С) и м е д 
ленно о х л а ж д а я  их на в о з д у х е ;

з а к а л к а  — нагрев детали до 850 . . . 900°С и быстрое о х л а ж 
дение в масле или в воде — повы ш ает  т вер до с ть  и у м е н ь ш а е т  
пластичность;

о т п у с к  ум ен ьшает  внутренние нап ряжен и я после  за к а л ки ,  
повышает  пластичность,  у л у ч ш а е т  ее  обраб ат ываем ост ь ;  о с у 
щ еств ляетс я  наг оевом до т е м п е р а т у р ы ,  со ответс твую щ ей  ж е л а е 
мой твердости готовой детали ,  и медленным о х л а ж д е н и е м  в печи
или на воздухе ;
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у л у ч ш е н и е  з ак лю ч а е т с я  в за к алке  и последующем от 
п уск е .

П оср ед ст вом  химико-термической  обработки поверхностный 
слой ст а л ьн ы х  изделий насыщают различными элементами 
с целью е го  упрочнения ,  повышения твердости,  сопротивления 
устал ости,  у ве личен и я жаростойкости и коррозионной стойкости.  

К э т о м у  в и д у  обработки относятся:
ц е м е  н т а  ц и я — насыщение поверхности стальных деталей 

у г л е р о д о м  на глубин у 0 ,8  . . .  1,5 мм с целью по лучения  после 
отп у ск а  повышенной твердости поверхностного слоя ,  износостой
кости и сопротивления усталости;

а з о т  и р о в а н и е — насыщение деталей на определенную 
глу б и н у  (0 , 3  . . .  0,5 мм) азотом для  повышения износостойкости 
и п р е д е л а  выносливости;

ц и а н и р о в а н и е — насыщение поверхностного слоя  деталей 
о дновр ем ен но  уг ле ро д о м  и азотом на глубину 0,2 . . .  0,7 мм 
с целью повы ш ен ия м ех ан и ческих  свойств и износостойкости;

х р о м и р о в а н и е  — насыщение поверхностного слоя деталей 
хромом с целью повышения поверхностной твердости,  износо
стойкости и коррозионной стойкости;

а л и т  и р о в а н и е — насыщение поверхностного слоя  деталей 
алюминием с целью по вы шения  коррозионной стойкости при 
вы со ки х  т е м п ер ату ра х .

§  16.3. Цветные мета ллы  и сплавы

В машиностроении и приборостроении д л я  изготовле
ния д е т а л е й  применяют цветные металлы: медь,  алюминий,  оло
во,  с ви нец и др .  Однако в подавляющем большинстве случ аев  
эти м е т а л л ы  применяются в виде  сплавов — бронзы,  латуни,  
сп лавов  алюминия и т.  д.

Б р о н з ы  обладают  высокими антифрикционными свойствами,  
хорошим сопротивлением коррозии,  а т а к ж е  хорошей обраба
ты ваем остью  и литейными свойствами.  В связи с этим бронзы 
широко  пр именяют в подшипниках скольж ения ,  направляющих,  
ч е р в я ч н ы х  и винтовых колесах ,  гайках  винтовых механизмов ,  
д л я  изгото вл ения  армат ур ы  и т.  п. Бронзы по основному ,  кроме 
меди ,  ком по не нт у  д е л я т  на оловянистые ,  свинцовистые,  алюми
ниевые ,  берил ли евые ,  кр ем ни ст ые и др .  Их обозначают буквами 
Бр и ус ловны м и обозначениями основных компонентов:  А — алю
миний, Б — бериллий,  Ж — ж е л е з о ,  К — кремний,  Мц — мар га 
нец,  Н — никель ,  О — олово,  С — свинец, Ц — цинк, Ф — фосфор, а 
т а к ж е  цифрами,  выражающими среднее  содер жание  компонентов 
в про цента х .  Например,  Бр ОФ 10-1 обозначает бронзу с соде р
ж а н и е м  10% олова  и 1% фосфора.  Фосфористую (Бр ОФ б,5-1,5) 
и берилли евую  (Бр Б 2 ,5 )  бронзы применяют дл я  изготов
ления  т р у б ч а т ы х  пружин,  мембран,  моментных пр уж ин  (волос
ков )  и т.  д .  М ехан ические свойства и области применения д р у 
гих м арок  бронз приведены в табл.  16.3.

162



Т а б л и ц а  1 6 .3

М а т е р и а л М а р к а

П р е д е л  
прочности 
при р а с т я 
ж е н и и  о 

М П а  '

Т верд ость
НВ П р и м е н е н и е

Бронза оловян
но-фосфористая

Б р О Ф  10-1 2 2 0 . . .  250 80 . . . 9 0 В тулки  ответственных
подшипников, зубчатые 
венцы червячных колес, 
гайки ходовых винтов

Бронза алюми
ниево-железистая

Бр АЖ 9-4 П00 ... 5ГЮ110 . . . 1 8 0 Подшипниковые втулки 
(при закаленных поверх
ностях валов) ,  червячные 
колеса, крупные отливки

Бронза оло- 
вянно - цинково
свинцовистая

Б р О Ц С  6-6-3 1 5 0 . . .2 0 0 00 . . .  75 Ч ервячные колеса тихо
ходных передач

Л атунь крем
нисто - свинцо
вистая

. IKC 80-3-3 3 0 0 . . .  100 90 .. . 100 Втулки подшипников it 
други е  антнфрикационные 
детали

Л атунь марган- 
иово - свинцови
стая

. 1МцС 58-2-2 350 70 . . . 9 0 То же

Алюминиевые
сплавы

Д10Т

Д1
АМц

130

380
100

З убчаты е  колеса, втул
ки, стаканы, крышки

Лат уни подразделяются  на двойные сп л а в ы  меди с цинком,  
н которых со держ ан ие цинка доходит до  50®о , и многокомпо
нентные,  имеющие в своем составе т а к ж е  алюминий,  ж е л е з о ,  
марганец,  свинец,  никель и д р у г и е  д о б а вк и ,  повышающие м е 
ханические и физические свойства л атун и .  Латуни обладают 
хорошими механическими свойствами,  в ы с о к и м  сопротивлением 
коррозии,  хорошо поддаются  механической обработке .  Их обо 
значают буквой Л и условным буквенны м обозначением основ
ных компонентов,  а т а к ж е  числами, обозначающими ср е д н е е  
содержание  меди и компонентов .  Например,  Л К80-3  — крем ни с
тая  латунь ,  с о д е р ж а щ а я  80% меди и 3%  кр е м н и я  (остальное — 
цинк) .

Д л я  двойных латуней у к а зываю т  т о л ько  о д н у  цифру, у к а 
зывающую со держ ание  меди в процентах,  например  Л59.

Латунь  ЛК-80-ЗЛ применяют л ля  изг ото вл ен ия ар м атуры  
и шестерен;  латунь  ЛА67-2 ,5  применяют д л я  изготовления к о р 
розионно-стойких де та лей ,  латунь Л68,  Л 6 3  применяют д л я  
изготовления де тал ей  ударн ы м  вы давлива нием  (штамповка  исте 
чением) .  Свойства и области применения л а т у н е й  дополнительно 
указ ан ы  в табл.  16.3.

А лю мини евы е  с п л а в ы  относятся к т а к  н аз ыва ем ым л е гк и м  
сплавам с плотностью не более 3500 кг/м3. Эти сплавы д е л я т с я
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па л и т е й н ы е  (А Л ) ,  обладающие хорошими литейными свойст
вами, и д е ф о р м и р у е м ы е  (А Д ) ,  хороню обрабатывающиеся  д а в 
лением. Л и т е й н ы е  алюминиевые сплавы (силумины) — алюминия 
с крем ни ем  (д о  2 0 % )  и друг им и улучшающими добавкам и 
применяют д л я  изготовления корпу сных деталей и дет ал ей  
сложной конф игура ции,  не несу щих  значительных наг рузок :  
кронштейнов ,  в т у л о к ,  фланцев,  а т а к ж е  д л я  деталей бы стр о хо д 
ных м е х а н и з м о в  благодаря  малым динамическим н аг рузк ам .  
Основные м а р ки :  А /11, АЛ2,  АЛ9,  АЛ 14. Деф ормир уе мые сплавы 
применяются  д л я  изготовления,  например,  осей, вт ул ок ,  ш есте 
рен, з у б ч а т ы х  секторов ,  кр ы ш е к  и т. д .  Основными марками 
де ф о р м и р уе м ы х  сплавов  являю тс я  АД1 (алюминиевый):  АМЦ 
(алюминиево-марганцовистый) ,  AMI 4 и АМГ6 (а люминиево-м аг 
ниевые) ,  Д 1, Д 1 6  (алюминиево-медные) .  Свойства некоторых 
алюминиевых сплавов  при ведет . !  н табл .  16.3.

Т и т а н о в ы е  с п л а в ы  являются ле гкими сплавами с плотностью 
р =  4500 кг 'м '1, по механическим свойствам они близки к л е ги 
рованным с т а л я м ,  но х у ж е  обрабатываются .  В сварных и ш там 
пованных к о н с т р у к ц и я х  применяют титановые сплавы марок 
ВТ4, ВТ5,  В Т 4-2 .  Д л я  изготовления кр еп ежа  применяют марки 
ВТ8 и ВТ 14.

М а г н и е в ы е  с п л а в ы ,  в состав которых вх о д я т  алюминий, медь,  
цинк и д р у г и е  элементы,  обладают хорошей жи дкоте ку че стью  
и применяются  д л я  изготовления литьем корпусов,  кры ш ек ,  
фланцев и т.  д .  Д е т а ли  из этих сплавов  должны иметь з ащ и т 
ные покрытия  от коррозии.  Основные марки:  МЛЗ, МЛ5,  МЛ6,  
МА1,  МАЗ,  М А 5 .

Б а б б и т ы  — сп лавы  на основе олова  или свинца с дополни
тельными ком по нентами (II — никель,  Т — те ллу р ,  К — кальций,  
С — с у р ь м а )  — предста вл яю т собой вы сококачествен ные,  хорошо 
пр ир абатываю щи еся  антифрикционные подшипниковые материалы 
малой твер до сти ,  до пускающие  работу  с высокими скоростями 
при больших д а в л е н и я х .  По со ставу  баббиты де лятся  на три 
группы: высокооловянистые из олова с сурьмой и медью при 
содержании о л о в а  более  70% ;  оловянно-свинцовые, со д ер ж ащ и е
5  . . .  20% о л о ва ,  около 15% су р ь м ы  и 65 . . . 75% свинца;  свин
цовые- с о д е р ж а щ и е  более  80"» свинца.

Подробные све д ен и я  о свойствах металлов ,  пр именяемых 
в машиностроении,  излагаются в литературе  [1, 34] .

§  16.4. Неметаллические конструкционные материалы

П л а с т и ч е с к и е  мас сы  — это материалы,  изготовленные 
на основе ор г ан и ч ески х  соединений (смол) ,  обладающие при оп
ределенных у с л о в и я х  высокой пластичностью,  позволяющей фор
мовать изд е лия .  Кроме  св язующей основы многие пластмассы со 
д е р ж а т  до 40 . . .  70% наполнителя (ткани,  бумага ,  древесная  
м ука ,  с т е к л я н н ы е  и асбестовые волокна и т . д . ) ,  а т а к ж е  краси 
тели,  см азки ,  пластификаторы.
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В зависимости от пове дения при повышении тем п ер а т у ры  
пластмассы бывают д в у х  видов .  Т е р м о р е а к т и в  и ы е пластмас
сы в процессе изготовления под влиянием высо ко й тем п е р а т у ры  
приобретают новые необратимые свойства — с т а н о в я т с я  неплавки
ми — и не допускают повторного формования.  К ним относятся 
карболит,  волокнит ,текстолит ,  гетинакс,  с теклоте кст оли т .  Из этих 
материалов изготовляют ко рпуса ,  платы,  стойки,  шестерни,  оси, 
шкалы .  Т е р м о п л а с т и ч н ы е  пластмассы р аз м я гч а ю т с я  при 
высоких  тем перат ура х  и до п у ск а ю т  повторное формование .  К ним 
относятся  капрон, нейлон, полиэтилен,  фторопласт и т . д .  Из к а п 
рона и нейлона изготовляют вт улки ,  з уб ч аты е  ко л е с а ,  корпуса ,  
электроизоляционные де тал и .  Они обладают малым трением и х о 
рошей износостойкостью. Фторопласт  о б ладает  высокой механ и
ческой и электрической прочностью,  малым коффициентом т р е 
ния и идет на изготовление изолирующих д е т а л е й  радиоап пара
т ур ы ,  втулок ,  стоек и пр окл адок .  Ф изи ко -м ехан ические  свойства 
некоторых пластмасс приведены  в табл.  16.4. Подр обные данные 
по свойствам пластмасс пр иведены  в справочной л и тер атур е  [1, 
34) .

Т а б л и ц а  16.4

1 инменокание и м ар ка
Плотность,

КГ; М'*

П р е д е л  
прочности  

п р и  р а с т я 
ж е н и и  

оп р . М П а

П редел  
прочности 
при с ж а 
тии  Зв . с ж ,  

М П а

П р е д е л  
про чности  , 
при и з г и 
б е  о „ .и , 

М П а

М о д у л ь  п ро доль 
ной у п р у г о ст и  

Е, М П а

Волокнит 1350 .. 1450 30 . . .  40 120 .. . 160 50 . . .  80 (15 .. .  20) 10»

Текстолит ПТ 1300 .. 1 100 85 J .230 145 (4,0 . . .  0,5) 10J

II 130
Текстолит 1П К 1300 .. 1 100 100 250 160 (4,0 . . .  6,5) №

Древесно
слоистые пласти
ки (ДСП)

1300 .. 1 100 110 . . .  260 110 . . .  160 100 . . .  280 (10 . . .  80) 10 '

Полнкапролак- 
там Б (капрон)

1300 60 . . .  81 70 . . .  МО 90 (0,5 . . .  0,7) W

Полиуретан
ПУ-1

1170 .. 1220 50 . . .  90 70 .. . 90 60 . . .  80 (12,5 .. . 13,0)101

П р и  м е ч а II II с. Значки J- И II 'н а з ы в а ю т  на значения п р е д е л а  про чности  в направлении !
перп ендикулярном  и п а р а л л е л ь н о м  во локнам .

В механизмах при необходимости широко п р имен яю т ф р и к 
ц и о н  н ы е м а т е р и а л ы, обладающие  большими коэффициента
ми трения .  К ним относятся ,  например,  а сб е с т о вы е  формован
ные или прессованные и зд ели я ,  состоящие из т к а н е в ы х  лент 
с включением латунной или медной проволоки и пропитанные 
специальными смолами.  За последнее  врем я стали широко при
менять ся  пластмассовые и метал ло кер ам и ч ески е  фрикционные
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мат ер иа лы .  Их используют во фрикционных муфтах и тормоз 
ных у с тр о й ст вах  машин и приборов.

Р е з и н а  — материал на основе к а у ч у к а ,  обладающий особыми 
свойствами:  д о п у ск а е т  большие упр уг ие  деформации (для  м я г 
кой резин ы) ;  рассеивает  при деформациях значительное коли
чество энергии и хорошо гасит  колебания ;  хорошо сопротивляет
ся истиранию и действию агрессив ных сред ;  обладает  ди электр и
ческими свойствами.  Свойства резины зависят  от ее  состава,  
технологии изготовления и вулканизации.  В зависимости от на
значения резины подр аз деля ют ся  на жесткие  (для  изготовления 
эл ект р о т е х н и че с ки х  изделий) ,  пористые (для  изготовления амор
тизаторов )  и м я г к и е  (для  изготовления шин, упругих  элементов 
муфт).

Р езин у часто армируют текстильными или стальными элем ен
тами ( т к а н ь ,  шнуры,  тросы) ,  что позволяет обеспечить высокую 
прочность в одном направлении и сохранить гибкость в другом .

Камни  — естественные и искусственные минералы — прим еня
ются в прецизионных приборах в качестве  опор. В виду  большой 
стоимости естественных камней в технике  широко применяют ис
к у с с т ве н н ы е  камни.  Они отличаются высокой твердостью,  износо
стойкостью,  малым коэффициентом трения,  достаточной прочно
стью и уп р у го ст ь ю .  Применение камней в приборах повышает  их 
точность и долговечность.

§  16.5. Смазочные матер иал ы

С м а з к а  элементов по дви жных соединений механизмов 
машин и приборов существенно влияет  на их работу.  Она п ред 
назначена  д л я  ум еньшения  потерь на трепне,  износа деталей,  от 
вода те пла ,  образующегося  при трении, и предохранения д е т а 
лей от коррозии.  Наличие и ви д  смазки учитывается  при расче
те  элем енто в подвижных соединений.

Все  см азочн ы е  материалы разделяют на ж и д к и е  (масла) ,  
к о н с и с т е н т н ы е  и т в е р д ы е .  Жидкие масла являй.тся 
основными смазочными материалами и представляют собой, г л а в 
ным образо м ,  нефтяные м асла .  Растительные масла (льняное,  
касто ровое  и др . )  и жи вотные масла  (костное,  спермацетовое  и 
д р . )  в м е х а н и з м а х  машин и приборов применяются ограниченно.

Глав н ым  свойством масел ,  характеризующим их см аз ываю 
щую способность,  я вля е т с я  в я з к о с т ь ,  или внутреннее  т р е 
ние ж и д к о с т е й ,  т . е .  свойство сопротивляться сдвигу одного 
слоя ж и дкости  относительно другого слоя. За основную в е 
личину ,  харак териз уй  щую вяз ко сть ,  принята так называемая  
д и н а м и ч е с к а я  в я з к о с т ь  ;х, числовое значение которой оп
р е д е л я ю т  экспериментально.  По закону  Ньютона, который с в я з ы 
вает  с и л у  жидкостно го  трения с другими параметрами д в и ж у 
щихся  слоен жидкости,

i' j  —- jA Svjh,
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где  Ff — сила жи дко стного  трения ;  S  — п л о щ а д ь  с д в и га е м ы х  
слоев ;  — скорость;  h — расстояние м е ж д у  слоям и ;  [р. — д и н а ми 
ческ ая  вязкость .  Эта зависимость п о з в о л я е т  экспериментально 
определ ять  дина ми че скую  вязкость .

Вязкость  масел обычно определ яю т на специальных прибо
р а х — вискозиметрах  и прив од ят  в с п р аво ч н и ках  с указ ан ием  
диапазона темпер ат ур .

К и н е м а т и ч е с к о й  в я з к о с т ь ю  v наз ыва ют отношение 
динамической вязкости к плотности р ж и д к о с т и :  v =  jx/р. В я з 
кость масел пони жается  с ростом т е м п е р а т у р ы  и ув е личивается  
с ростом давления .

Кроме вязкости масла  х а р ак тер и зую тс я  т а к ж е  со д ер ж ан и ем  
примесей,  тем перату рой вспышки, т е м п е р а т у р о й  засты ва ни я ,  
кислотностью. Некоторые эксп луата ционны е  показатели масел 
можно существенно повысить с помощью присадок ,  в в о д и м ы х  
в масла в малых  количествах .  К т ак им  пр иса дкам  относятся ,  
например,  соединения хлора ,  фтора, фосфора.  Ма сла ,  п рим еняе 
мые в качестве  см азо к  механизмов приборов,  д о л ж н ы  сохр ан ять  
свои физико-механические свойства в значительно м диапазоне 
температур  в течение длительного вр емени и не вы зы вать  к о р 
розии поверхностей деталей.  Значения ки нем ат ической  вязкости
и область применения 
в табл.  16.5.

некоторых м а р о к  масел приведены 

Т а б л и ц а  16.5

Марка масла

Кинематиче
ская  вязкость 
V, мм’/с, при 
температуре

50бС
Область применения

Масло приборное МПВ 6,5. .8,0 Контрольно - измеритель н ы е 
приборы, агрегаты , работающие
прн невысоких нагрузках в у с 
ловиях низких температур, ми 
ниатюрные шарикоподшипни
ки, пневмоамортнзаторы

Индустриальное
лоснт)

И5А (ве- 4,0...5,0 Высокоскоростные точные м е 
ханизмы с частотой вращения 
15 ООО...20 ООО об/мин.

Индустриальное И8А 6...8 М еханизмы, работающие с 
малой нагрузкой прн частоте 
вращения 10 000...15 000 об/мин

Индустриальное
(веретенное)

И12А 10 . . .1 4 М еханизмы с частотой в р а 
щения до 10 000 об/мин

Индустриальное
(машинное)

ИЗОА 28..33 Механизмы , работающие па 
малы х скоростях
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Консистентные  (пластические)  с м а з к и — смеси нефтяного м ас 
ла с д о б а вк а м и  жи во тн ого  или растительного масла,  з а г ущ ен н ы е  
каль циевыми ( с о л и д о л ы )  или натриевыми (консталины) маслами.

Д л я  этих с м а з о к  характерна хорошая влагостойкость ,  т.  е.  
сохранение свойст в  в контакте  с водой и нагревостойкость.  
Консистентные см азки  обладают следующими достоинствами:  
могу т  при м ен я ться  в т я ж е л о  н а гр у ж е н н ы х  у зл ах  трения,  работа
ющих при в ы с о к и х  т ем п ер ату ра х ,  в у з л а х  трения ,  по дверженных 
динамическим н а г р у з к а м ;  они герметизируют зазоры,  предохраняя  
трущ иеся  по верх но сти  от попадания загрязнений.

Из консистентных  смазок  наибольшее распространение имеют: 
у н и в ер сал ьн ы е  т у го п л а в ки е ,  например ЦИАТИМ-201 ,  приме
няемая  в ди а п а зо н е  рабочих темпер ат ур  — 60 . . .  - - 90°С,  
Ц И АТ И М -2 03  — противозадирная  ( — 50 . . .  00 С);

у н и в ер сал ьн ы е  ср еднеплавкие ,  например солидол жировой 
УС-1 и У С -3  (р а бо ч ая  температура  до 50 С) ,  консталин жировой 
УТ-1 (до 110°С).  С вед ен и я по см азкам  и рекомендации по их 
применению в различных  условиях излагаются  в справочной 
литературе  [ 1,34] .

При работе  механ и зм ов  при высоких температ ура х ,  в хим ич е
ски ак тивных с р е д а х  и в в а к у у м е  ж и д к и е  смазки теряют свои 
свойства.  В этих с л у ч а я х  применяют т в е р д ы е  смазки,  к которым 
относятся графит,  а т а к ж е  сульфиды и селениды молибдена или 
вольфрама.  Из т в е р д ы х  смазок  наибольшее распространение по
лучил д и сульф и д  молибдена (M oS , ) ,  который наносится на т р у 
щиеся поверхности в виде  пленки толщиной 20 . . .  30 мкм 
и применяется  в обычных  условиях  и в в а к у у м е  при больших 
перепадах  т е м п е р а т у р  ( — 180 . . .  + 4 0 0  С) и высоких уд ел ьн ы х  
дав лени ях .  В опо рах  трения часто применяют металлокер ам ич е
ские  са м о см азы ваю щ и е ся  материалы в виде  бронзо-графитовых 
и ж е ле зо - гр а ф и т о вы х  материалов ,  где  кроме твердой смазки 
(графита) п р и с у т с т в у е т  ж и д к а я  см азка ,  заполняющая поры м а 
териала.  П рим еняю т т а к ж е  пористые антифрикционные материа 
лы на основе меди и серебра,  поры которых  заполнены сульфи
дами,  селенид ами  и т ел лу ри да ми молибдена,  вольфрама,  ниобия. 
В этих с л у ч а я х  т в е р д а я  см азка  обеспечивает  высокую несущую 
способность и м а л ы е  коэффициенты трения .



ПРОЕКТИРОВАНИЕ  П ЕРЕ Д А Т ОЧ НЫ Х  
МЕ ХАН ИЗ МОВ П Р И БО Р Н Ы Х  И 
В Ы ЧИСЛИТЕЛЬНЫ Х  С ИСТЕМ

ГЛАВА 17. ОБЩИЕ ВОПРОСЫ РАСЧЕТА 
И ПРОЕКТИРОВАНИЯ МЕХАНИЗМОВ И ИХ ДЕТАЛЕЙ

§ 17.1. Условия работы машин и приборов 
и требования к их качественным показа телям

М е х а н и з м ы  машин и приборов работают н р а з л и ч 
ных условиях .  Различными могу т  быть  скорости рабочих о р г а 
нон, внешние на грузки ,  рабочая т е м п е р а т у р а  и т. д .  Так ,  н а 
пример,  частота вращения з ве ньев  м ех ан и зм а м о ж е т  б ы т ь  
и весьма малой,  а м о ж е т  достигать  не с к о ль ки х  деся т ко в  т ы с я ч  
оборотов в м и н уту .  Значения н а г р у з о к  на отдельные д е т а л и  
механизмов м о гу т  колебаться  от долей  ньютона до н е с к о л ь к и х  
меганыотонов при разнообразном х а р а к т е р е  их изменения.  Р я д  
механизмов работает  в условиях в ы с о ки х  или низких т е м п е р а 
тур ,  а некоторые  механизмы в с р е д е ,  загрязненной п ы лью .  
В любом с л у ч а е  механизмы д о л ж н ы  работать  безотказно в т е 
чение длительного времени (в соответствии с заданным с р о к о м  
с л у ж б ы ) .  Д л я  этого механизмы д о л ж н ы  обладат ь  определ ен ными 
качественными показателями,  т. е.  у д о в л е т в о р я т ь  ц ел ому р я д у  
требований,  учитывающих  их условия  работы.

Качество меха ни зм ов  опр еделяется  т ем ,  что нар яду  с о б е с п е 
чением ука за н н ы х  и задании на проектирование т е х н и ч е с к и х  
параметров,  например скоростей,  диап аз она передаточных о т н о 
шений, механизм до л ж е н  обладать  простотой конструкции,  т е х 
нологичностью и экономичностью, минимальными потерями на 
трение;  малыми габаритными раз мер ам и  и массой,  н аде жн о стью  
и долговечностью.

Простота кон с т р у кц и и  механизма я в л я е т с я  важным п о к а з а 
телем его  ка че ства .  Она обеспечивается  рациональным вы бором  
сх ем ы механизма с минимальным числом зве ньев  дл я  в ы п о л н е 
ния заданных кинематических по ка за телей ,  а т а к ж е  о тсутстви ем  
в ней избыточных связей .  Простая ко н с т р у кц и я  всегда  р а б о т о 
способнее.  чем сл о ж н ая ,  ее легче  р е г у ли р о ват ь .

Техно логичн ос ть  конс тр укции о п р е д е л я е т с я  простотой и з г о 
товления детал ей  механизма,  удобством  е го  сборки и р ем о н т а .  
Д л я  изготовления простой детали т р е б у е т с я  менее с л о ж н о е  
оборудование и инструмент,  сл едовате льн о ,  ум ен ьшается  с т о и 
мость производства изделия .  Технологичнос ть  конструкции м е 
ханизма х а р ак тер и зуе тся  т а к ж е  степенью использования с т а н 
дартных,  нормализованных и унифицированных деталей и у з л о в .

Коэффициент полезного д е й с т в и я  -энергетический  п о к а з а 
тель,  определяющий экономичность работы механизма .  Т р е п н е
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в кинематических п а р а х  механизма приводит не только к сни
жению кпд,  но и к б ольш ем у  износу поверхностей трения ,  
к  снижению точности механизмов .  Уменьшение  потерь на трение 
и повышение кп д  мех ан и зм ов  достигается  уменьшением масс 
перемещающихся  д е т а л е й ,  применением антифрикционных м а т е 
риалов,  у л уч ш е н и е м  условий смазки и о х л аж д ен и е м  тр ущ ихся  
поверхностей,  м а кс и м а ль н ы м  уравновешиванием сил инерции 
и т. д .

Н а д еж н о ст ь  и д о л г о в е ч н о с т ь  явл яю тс я  важнейшими пока 
зателями качества  м ехан и зм а .  Они харак теризую тс я  вероятно
стью  безотказной работы  с необходимой точностью  в теч е
ние заданного срока службы, в заданных условиях эк сп луата
ции. Надежност ь  обеспечивается следую щим и показателями 
детал ей  механи зма :  прочностью;  износостойкостью;  жесткостью;  
нагревостойкостью;  вибростойкостыо.

Прочность д е т а л ей  механизма ,  или способность их противосто
ять  на грузкам  без  поломок и остаточных деформаций,  называют 
о б ъ е м н о й  п р о ч н о с т ь ю .  Способность детали противостоять 
н а гр узк ам  без п р еж д е вр ем е н н о го  разрушения  рабочих пове рх 
ностей детали (в ыкраш иван и е ,  отслоение и т. д . )  называют 
к о н т а к т н о й  п р о ч н о с т ь ю .  Размеры и форму детали у с т а 
навливают в соответствии с результатами расчетов  на объемную 
и контактную прочность .

И з н о с о с т о й к о с т ь ю  должны обладать  детали,  работаю
щие в условиях  тр ен и я  (опорные части осей и валов в подшип
никах ,  шарики и ролики в подшипниках каче ни я ,  зубья  з у б ч а 
ты х  колес,  поверхности фрикционных колес ,  профили ку лач ков 
и т. д . ) .  Под износостойкостью понимают способность трущ ихся  
поверхностей п р оти востоять  процессу разрушения поверх
ностных слоев тр ущ и хся  т е л , который приводит к уменьше
нию их размеров (износу) в направлении, перпендикулярном 
поверхности трен и я.

Износ рабочих поверхностей возникает в основном от м е х а 
нического сцепления тр у щ и х ся  поверхностей и от твердых  ч а 
стиц, попадающих м е ж д у  трущимися поверхностями.  Износ из
мен яет  форму и р а з м е р ы  детали,  меняет  х а р а к т е р  их с о п р я ж е 
ния,  снижает  точность  работы механизмов и прочность деталей .

Повышение износостойкости деталей до стиг ае тс я  применением 
специальных износостойких материалов,  умен ьшением  дав лени я 
м е ж д у  трущ им ися  поверхностями,  у л у ч ш ен и е м  условий смазки,  
снижением т е м п е р а т у р ы  узлов трения,  термической или хи мико
термической обработкой деталей.

Ж е с т к о с т ь ,  т.  е .  способность деталей сопротинляться изме
нению формы под де й ст ви ем  сил, я вляе т с я  н а р я д у  с прочностью 
в а ж н ы м  п о ка за телем  работоспособности механи зма .  Требование 
рациональной ж е стко сти  п р ед ъ являетс я  к д е т а л я м ,  деформация 
которых может  вл и ят ь  на точность механи зма .  На жесткость  
обычно рассч иты ваю т валы  передач,  корпу са  приборов,  а т а к ж е  
пр уж ины ,  в кото ры  х д о л ж н а  быть обеспечена  определенная
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зависимость деформации от д е й с т ви я  н а гр узк и .  Д е ф ор м а ц и я  д е 
талей изменяет  взаимное расп о л о жен и е  рабочих по ве рх носте й ,  
вызывает  концентрацию н а п р я ж е н и я  и неравномерный изн ос ,  
снижает  точность работы м е х а н и з м а .  На основании р а с ч е т а  на 
жесткость  иногда приходится м ен ять  форму,  размеры и м а т е р и а л  
детали,  удовл ет во ряющие р асч ету  на прочность.  Зн а ч ен и я  д е 
формаций дета лей  от нагрузки о п р ед ел яю тся  по ф о р м у л ам  с о 
противления материалов,  рассмотренным в гл.  11 и 12.

Н а г р е в о с т о й к о с т ь ,  или способность нормально ф у н к 
ционировать в определенном ди ап азо н е  темпер ат ур ,  в р я д е  
с л уч аев  я в л я е т с я  необходимым треб ованием  к мех ан и зм ам  п р и 
боров и машин.  Изменение т е м п е р а т у р ы  вы зывает  т е м п е р а т у р н ы е  
деформации детал ей ,  влияя на точность  механизмов .  В ы д е л я е 
мая теплота приводит к у худш ен и ю  условий  смазки,  а п о в ы ш е 
ние те м перату ры  деталей вы ше определенны х  пределов с н и ж а е т  
их нагрузочные способности. Д л я  предотв ра щения  н е ж е л а т е л ь 
ных эффектов,  вызываемых  изм енением  темпер ат уры ,  в м е х а 
низмах предусматривают отвод в ы д е л я е м о й  теплоты с по мощ ью  
систем о х л а ж д е н и я ,  введение в м е х а н и зм  специальных э л е м е н 
тов температурной компенсации и т.  д .

В и б р о  у с т о й ч и в о с т ь ю  н а з ы ва ет с я  способность м е х а н и з 
мов нормально работать при вибрации.  Под вибрацией и м ею т  
в виду  механические колебания с относительно малой а м п л и т у 
дой и высокой частотой. Вибрация обычно является  с л е д с т в и е м  
недостаточной уравновешенности масс  з ве ньев  механизмов и н е 
достаточной их жесткости.  Вибрация вл и яет  на точность раб оты  
механизмов ,  изменяет  потери на трение ,  вы зывает  у с т а л о с т н о е  
разрушение д ет ал ей ,  особенно в с л у ч а е  механического р е з о н а н 
са.  В связи с этим в ряде  с л у ч а е в  необходимы с п е ц и а л ьн ы е  
расчеты на виброустойчивость.

Всемерное снижение массы и г аб ар итов ди кт у е т ся  н е о б х о д и 
мостью экономии материалов,  экономией производственных п л о 
щадей,  удобством транспортировки и т.  д .

Бесшумность  работы и внешний ви д  явл яю тс я  п о к а з а т е л я м и  
качества приборов и машин. Устр ан ение возбудителей ш у м а  
увеличивает  срок сл у ж б ы  м ех ан и зм ов ,  повышает  п р о и з в о д и т ел ь 
ность труда .

§ 17.2. Общие замечания по расчету  
и конструированию де талей  механизмов

Задачей  конструирования я в л я е т с я  у д о в л е т в о р е н и е  
требований,  п редъ являем ых  к м е х а н и з м у  и его  д е т а л я м .  Р е ш е 
ние этой задачи обеспечивается прав ильным выбором м а т е р и а л а ,  
формы, разм еров ,  допусков на р а з м ер ы  и каче ства  пове рх но стей 
деталей.

Геоме трическая  форма и разм еры  к а ж д о й  детали о п р е д е л я 
ются рядом факторов:  назначением д етал и  и в за имодейств и ем  е е  
с другими деталям и ;  направлением,  значением  и местом п р и л о 
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ж е н и я  действующих на д е т а л ь  сил и моментов;  видом дефор
маций детали ;  у с л о в и я м и  эксплуатации мех ан изм а ;  свойствами 
материалов ;  технологией  изготовления и др .  Основные размеры 
д е т а л е й  определяют расч ето м  на прочность, жесткост ь  и изно
состойкость.  При р асч етах  форму детали часто приводят к не
которой расчетной с х е м е ,  в которой силы, дейст вующие  па д е 
т а л ь ,  условно принимаются  сосредоточенными или распределен
ными по простому з а к о н у .

Считают,  что прочность детали обеспечена ,  если расчетные 
н а п ря ж е н и я  а или т п опасных  сечениях не превышают д о п у 
с к а е м ы х  напряжений [а| или [т|. Д л я  определения  напряжений 
в  д е т а л я х  на основе ки нематического и силового расчета м е х а 
низма определяют  значение ,  направление и место приложения 
наибольших сил и моменто в ,  действующих на дет ал ь ,  и состав
л я ю т  расчетную с х е м у  д етал и .  Затем опр едел яю т опорные р е а к 
ции, изгибающие и к р у т я щ и е  моменты, в ре з у л ьт а т е  чего н а х о 
д я т  опасные сечения или места  возникновения наибольших нап
р яж ен и й .  Выбирают м а тер и ал  и уточняют форму и размеры д е 
тали с учетом технологии  ее  изготовления.

Если форма и р а з м е р ы  детали известны, то  определяют на
п р я ж е н и я  в опасных с е ч е н и ях  по формулам (10 .4 ) ,  (11.5) ,  (12 .1) ,
(12 .7 )  сопротивления мате риалов в зависимости от вида дефор
мации детали.

Если размеры опасных  сечений детали неизвестны (не назна
чены) ,  то их о п р е д е л я ю т  на основе выбранного до пускаемого 
н а п ря ж е н и я .  Дли  эт о го  в к а ж д о м  конкретном сл у ч а е  формулы 
преобразую т и реш ают относительно искомого размера  сечения 
детал и .  Полученные в ре з ул ьт а т е  расчета размеры  детали д о л ж 
ны быть согласованы с действующими стандартами на эти ра з
меры.

Д л я  повышения точности расчетов конструктор  в выбор 
д о п у с к а е м ы х  нап ря жени й  вносит поправки,  учитывающие вл и я 
ние конкретных факто ров .  Эти поправки м о гу т  быть в виде 
эмпирических коэффициентов или величин в виде  формул,  т а б 
лиц или графиков,  по лученны х  в результате  опыта эксплуатации 
и изготовления со о тветствую щ и х  конструкций.

Д о п у с к а е м ы е  н а п р я ж е н и я  более точно м о гу т  быть опр едел е
ны дифференциальным методом с учетом многих факторов,  
влияющих  на значение предельного на п ря жен и я а|фС1 и коэффи
циент запаса прочности п. Этот метод определения  д опускаемых  
напряжений рассмотрен в гл.  15.

§ 17.3. Н а дежн о ст ь  механических систем

Развитие т ех н и ки  характеризуется  постоянным у с л о ж 
нением мех ан и ческих систем автоматики и вычислительной т е х 
ники и с о п р о во ж д а ет с я  повышением требований к надежности 
отд ел ьн ых  узлов и д е т а л е й  этих систем.  Под надежностью 
понимают ко мплекс  параметров ,  включающий безотказность,  
долгове чн ость ,  ремонтопригодность и сохраняемость ,  причем в
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зависимости от назначения о б ъ е к т а  и условий е го  э к с п л у а т а ц и и  
надежность  м о ж ет  хар ак теризо в ат ься  к а к  одним из этих  п а р а 
метров,  т а к  п их совокупностью.

Р а б о т о с п о с о б н о с т ь ю  н аз ывает ся  состояние о б ъ ек т а ,  
при котором он способен выпо лнять  свои функции,  с о х р а н я я  
значения заданных параметров в пр еделах ,  у с т а н о в л е н н ы х  
нормативно-технической д о ку м ен т а ц и е й .  Б е з о т к а з н о с т ь ю  
называется  свойство объекта  непрерывно со хранять  работоспо
собность в течение некоторого времени или наработки.  Д о л г о 
в е ч н о с т ь ю  называется  свойство  объекта  со храня ть  работоспо
собность до наступления пр едел ьн ого  состояния при у с т а н о в л е н 
ной системе технического о б с л у ж и в а н и я  и ремонтов.

О т к а з о м  называют событие,  за ключ ающееся  в нарушении 
работоспособности объекта.  О т к а з ы  могут  быть классифицированы 
по различным признакам:  по степени влияния на работоспособ
н о с т ь — полный или частичный;  по физическому  х а р а к т е р у  
проявлени я о т к а з а — катастрофический или парамет риче ский ;  по 
связи с др у ги м и  отказами — независимый или з ав иси мый ;  но 
времени появления — внезапный или постепенный.

Р е м о н т о п р и г о д н о с т ь ю  называется  свойство  о бъек та ,  
за клю чаю щееся  в возможности п р е д у п р еж д е н и я  и о б н а р у ж е н и я  
причин возникновения отказов  и устранения их последствий 
посредством ремонта или т е х н и ч е с ко г о  о б сл уж и ван и я .

С о х р а н я е м о с т ь — свойство  объекта  непрерывно со хр ан я ть  
исправное и работоспособное состояние и течение и после х р а 
нения и (или) транспортирования .

Надежно сть  объектов или изделий количественно оценивается  
величинами,  называемыми п о ка зател ям и ,  или характери сти кам и ,  
надежности.  Так ка к  отказы я вл яю тся  случайными событиями,  
то все количественные характеристики надежности имеют ве р о 
ятностный ха рактер  и их н а х о д я т  посредством м ат ем атич еской 
обработки результате; )  большого числа наблюдений при испыта
нии и эксплуатации изделий.  К основным х а р ак тер и сти к ам  
надежности относятся сл е д ую щ и е  показатели.

В е р о я т н о с т ь  б е з о т к а з н о й  р а б о т ы  р (I ) — ве р о я т 
ность того,  что в заданном интервале  времени и при з ад анных  
усл ови ях  эксплуатации система б у д е т  работать без  отка за .  Она 
о пр ед ел яетс я  отношением числа объектов ,  безотк азно  пр ора
ботавших до момента времени /, к числу объектов ,  работоспо
собных в начальный момент времени / =  0. В е р о я т н о с т ь  
о т к а з а  q (t) =  1 — р (t) (н есовм ести мые события) .

С р е д н я я  н а р а б о т к а  н а  о т к а з  Гср — это с р е д н е е  о ж и 
даем ое  вр емя  работы изделия м е ж д у  отказами .

И н т е н с и в н о с т ь  о т к а з о в  ).(t) — это число отка зов ,  
п риходя щееся  на единицу врем ени :

X =  nj(N tn),
где  tn — врем я испытания;  N — число изделий,  по ставленных  па 
испытания;  п — число изделий,  о тка завш их  за в р ем я  испытания.

173



Д л я  большинства  э л еме н то в  систем и их де тал ей  графиче
с к у ю  зависимость  интенсивности отказов от времени можно 
изобраз ит ь  кривыми,  показанными на рис. 17.1. Кривая  имеет 
тр и  осн овн ых  уч астк а :  период  приработки ( 0 < / < ^ , ) ,  период 
нормал ьной эксплуатации ( tx <  t <  t2), ко гда  Х =  const ,  и период 
у в е л и ч е н и я  числа отказов  из-за окончания срока  сл уж б ы
о т д е л ь н ы х  элементов .  Этот  период иначе называют периодом 
п р о я в л е н и я  физического износа.  На основании статистической об 

работки экспериментальных д а н 
ных для  периода  нормальной 
эксплуатации введен закон рас
пределения,  по которому вероят
ность безотказной работы может  
быть определена по формуле

Р (t) =  ex p  ( — l/t).

Средние значения X при нормаль
ных условиях работы изделий 
приводятся в лите рат ур е  [13,19] .

В приборах и ЭВМ сложные 
электромеханические системы 

со с т о ят  из элементов,  которы е  соединяются м е ж д у  собой по
сл е д о в а т е льн ы м ,  параллельным или смешанным способом. В теории 
на д е ж н о с т и  под п о с л е д о в а т е л ь н ы м  основным соединением 
понимают такое ,  при котором отказ любого элемента  приводит 
к  о т к а з у  системы в целом.  При п а р а л л е л ь н о м  соединении 
о т к а з  системы  наступает  то л ько  при отказе  всех элементов .

Вероятно сть  безотказной работы системы,  состоящей из мно
гих последовательно  соедин енны х перемонтируемых элементов,  
в ы р а ж а е т с я  произведением вероятностей безотказной работы 
о т д е л ь н ы х  составляющих элементов :

(17.1)p (t)  =  П р1=  е х р  — = e x p ( - . W ) ,

г д е  Л = 2 ^ г  — интенсивность отказов всей системы; «  — число 
/=1

элеме н тов  системы.
Если разложить  функцию р (t) в ряд  Тейлора е х р ( — А/х) =  

=  1 — Х//Ц +  (Хг!)2/2! — . . .  и ограничиться первыми д в у м я  ч ле 
нами в в и д у  малости X, получ им  вероятность отка за  в виде  q ^ lt .  
С р е д н е е  вр е м я  работы сист емы  без отказов 7'ср =  1/Л. Тогда 
д л я  времени  безотказной работы системы справедлива  формула

t =  </Тср =  7’ср(1 — р).
Нормал ьн ые условия эксплуатации изделия определяются  

ГОСТами  и техническими усл овиям и (ТУ) .  Если условия  эк с п лу 
атации отличаются  от нормал ьных ,  это учиты вается  поправочным
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коэффициентом k , значения которого привод ятся  в справочной 
литерат ур е  [13] .  Тогда

л  =  v > A .
1

Пусть  система состоит из rn +  1 элементов ,  соединенных  па
раллельно,  т. е.  отказ системы наступает  т о л ь к о  в с л у ч а е  отказа 
всех rn +  1 элементов (обычно это н аз ыва ется  m -кратным  р е 
зервированием) .  Полагаем,  что все элементы  работают одно
временно.  Вероятности отказов  отдельных э л еме н то в  взаимно

т -f 1
независимы и справедливо соотношение q — П qt. Если все

элементы одинаковы и работают в одина ковы х  ус ловиях ,  то 
вероятность отказа системы

Я =  [<7(1"'+1; Р =  1 — M " ' +I- (17.2)

Когда X, =  Х0 =  const,  вы р а ж е н и я  упрощаются :

<7 =  ( 1 — g - V ) m + l ; р = \  — (1 — 0 - М ) л М  1; -j

Из этих выражений видно,  что при пар ал лельном  соединении 
элементов надежность  системы выше надежности составляющих 
элементов .  При смешанном соединении элем енто в системы при 
наличии взаимного влияния отказов  на н а д е ж н о с т ь  остающихся 
работоспособных элементов вы раж ения  д л я  подс чета  надежности 
системы б у д у т  сложнее .

П ример  1. С труктурная  схема прибора состоит из следую щ их элементов: 
/ — источника питания (К1 =  5 • 10 - 0  ] /г); 2 — усилителя (Х2 110 • 10- 6 1/г); 
3 — показывающего механизма (Х3 =  20 • 10_ с 1/л); 4 — электродви гателя  малой 
мощности (А., 15 - 10 6 1/а); .5 — измерительного прибора (Хь 50 • 10- 6 1/г); 
6' — десяти разъемов (Ав =  0,5 • 10° 1/г).

Вероятность безотка з ной работы элементов прибора в течение 10 000 ч

рх ехр ( - 5  . Ю“ 6 • 10’ ) =  0,995; рг ехр ( - 1 10 • 10_6  • 103) -  0,895;

Pi ехр ( - 2 0  • 10~б ■ 103) 0,980; />, =  ехр (— 15 • 10-G • 10») =  0,985;

рь - е х р ( —50 • 10“ е . 1(Р) =  0,951; рл ехр ( - 0 , 5  • 10~б ■ 10з) 0,995.

Вероятность безигказний рабиты всего прибора при последовательном 
соединении элементов 

6
р П Pi =  0,995 • 0,896 • 0,980 • 0,985 • 0,957 • 0,995 0,814.

1
Если параллельно поставить резервный двигатель 4, то вероятность отка

за одного электродвигателя
qi 1 —pt -. 1 — 0,985 =  0,015.
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<7снст = ( ? i  • ЮОО)-' 0,015- -  0,000225.

О тсю да />.,сист 1 — 94CHCT 0,9998. Вероятность безотказной работы псего 
прибора с резервом

V P\P-iPsPichqt;РаРа ~ 0,826 к  0,83%.

Р езервирование  повышает надежность системы, при этом целесообразно 
р езерви ро вать  и; иболее слабые элементы.

А н а л и з и р у я  формулы (17 .1)  и (17.3) ,  отметим сл едующ ее.
1. Н а д е ж н о с т ь  сложной системы всегда  меньше н а д е ж 

ности с ам о го  нена дежного  элемента ,  поэтому целесообразно,  
чтобы си стема  состояла из рав н онадеж н ых  элементов .  Ж е л а 
тельно не вклю чат ь  в сл о ж н ую  систему  слабые элементы.

2. Чем больше элементов имеет система,  тем меньше ее 
н ад е ж н о сть .  В современный период развития техники создаются  
сл о ж н ы е  ав то мат иче ские  системы (автоматические линии, м а т е 
матические  машины и т. д . ) ,  включающие многие тысячи э л е 
ментов.  Если в этих системах  не обеспечить достаточную н а д е ж 
ность, при менение таких систем становится нецелесообразным.

Пути п о в ы ш е н и я  н а д е ж н о с т и .  Значение параметра  н а д е ж 
ности з а к л а д ы в а е т с я  в процессе  конструирования и расчета 
изделия и обеспечивается  рациональной технологией его  изго
товления и правильной эксплуатацией .  Правильный выбор схем 
и конструкции  деталей,  тщ ат ел ьн ая  отработка сх ем ы и кон
струкции и зде ли я  — важное условие  достижения высокой н а д е ж 
ности. Ста ти чески опр ед ел им ые и самоустанавливакнциеся  сис
темы наиболее  на де жны.  В этих системах меньше пр оявляется  
вредное вл ияни е  дефектов  производства и влияние распределения 
на грузки .  На дежност ь  изделий тесно связана с их до лго ве ч 
ностью. И з д е л и я ,  долговечность  которых меньше заданного 
срока  с л у ж б ы ,  не могут  быть надежны ми .

Н а д еж н о ст ь  изделия повы шаетс я  с уменьшением н а п ря ж ен 
ности д е т а л е й  (повышением запасов  прочности).  Однако  это 
тр ебование в с т у п а е т  в противоречие с требованием уменьшени я 
габаритных размеров и массы изделий. Чтобы удовлетворить  
эти проти воречи вы е требования ,  необходимо рационально ис
пользовать  высокопрочные материалы,  упрочняющую техноло
гию, д а ю щ у ю  возможность  увеличить  прочность и износостой
кость д е т а л е й .  Практика  показывает ,  что использование в конст
рукции унифицированных дета лей ,  узлов ,  элементов и блоков 
массового пр оизводства  резко повышает  надежность  изделия .  
Блочное построение систем,  доступность всех  частей изделия 
дл я  осмотра ,  контроля,  ремонта или замены резко сокращают 
стоимость и в р е м я  ремонта.

При проектировании приборных комплексов  необходимо при
менять  т а к и е  сх емы  и конструкции,  в которых отказ  одного 
элемента  не приводил бы к о т ка з у  всего комплекса .  Одним из 
путей п о вы ш ен и я  надежности в этих с л у ч а я х  являетс я  резерви-

Вероятность отказа системы двух двигателей по формуле (17.2):
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рование элементов ,  приборов и устройств ,  несущих наиболее  
ответственные функции.  Под общим резер вир ованием  понимают 
использование резервных  дублирую щ их  у з л о в ,  например д в у х  
одинаковых датчик ов к одному прибору.  11о способу вклю чен и я 
резервирования различают:  п о с т о я н н о е  резервирование ,  к о г д а  
резервные приборы присоединены к основным и работают в о д и 
наковом реж и ме с ними, и з а м е щ е н и е  — резервные приборы 
включают после отказа  основных приборов.

Эффективной мерой повышения н а д еж н о сти  механ и ческих  
устройств я в л яе т с я  хорошая смазка :  прав ильный выбор ее ,  р а 
циональная система подвода  смазки к  т р у щ и м с я  поверхностям ,  
защита  тр ущ ихся  поверхностей от пыли и грязи .

Если условия эксплуатации таковы ,  что во зм ож ны слу ч а й н ы е  
перегрузки и вредн ое влияние д инами ческих  нагрузок ,  в ко н с т 
рукции сл е д у е т  п ред ус матр ивать  пр едохра нительны е  устройства ,  
например предохранительные муфты,  р еле  максимальной силы 
тока ,  а при динамических  н а гр узк ах  п р е д у с м а т р и в а т ь  у п р у г и е  
м уфты .

Повысить н ад ежность  на стадии изгото вл ения  удае тс я ,  при
меняя  процессы, повышающие физи ко -м ех анически е свойства  
поверхностного слоя  металлических изделий:  прока тку ,  о б к а т к у ,  
термообработку  н т.  д .

Различные процессы изготовления п о -р а зн о м у  влияют на 
сопротивление усталости деталей,  на их износостойкость,  на 
схватывание.  Поэтому для  ка ждо й д етал и  надо предусмотр ет ь  
та кую  технологию ее  изготовления,  чтобы наде жность  ее работы 
в изделии была максимальной.  Д л я  у м е н ь ш е н и я  отказов за счет  
дефектов  производства все детали необходимо  тщательно ко н т 
ролировать.  Повысить надежность  по зв о ляет  т а к ж е  ул у ч ш е н и е  
технологии изготовления элементов изделий и их сборки, обес 
печение взаимозаменяемости деталей и б л о ко в ,  введение в т е х 
нологический режим тренировки систем в условиях ,  близких 
к эксплуатационным.

Надежность  работы изделия на этапе  эксплуата ции обеспечи
вается пр еж де  всего обеспечением нор мального  режи ма работы.  
Важное значение имеют квалификация и ответственность  о б с л у 
живающего персонала .  Вопросы надежности  более подробно 
освещены в ли тер атур е  (5, 9) .

ГЛАВА 18. ЗУБЧАТОЕ ЗАЦЕПЛЕНИЕ 

§ 18.1. Основные виды зубчатых передач

Зу бчаты е  передачи — наиболее распространенный тип 
механических передач в приборах,  во внешних  устройствах ЭВМ  
и автоматических системах .  Их используют д л я  преобразования 
вращательного д в и ж е н и я  входного ( в е д у щ е г о )  звена во в р а щ а 
тельное пли поступательное д ви ж е н и е  в ы х о д н о го  (в едомого)
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звена  мех анизм а .  З у б ч а т ы е  передачи обладают  рядом достоинств:  
относительно м а л ы м и  габаритами и массой,  высокой технологич
ностью из гото вл ения ,  высоким кпд,  постоянным передаточным 
отношением,  д л я  них характерна вы сокая  надежность  работы 
и большая до лго ве чн ость ,  простота у х о д а  и обслуживания .  З у б 
чатым пер едачам  свойственны и некоторые недостатки:  относитель
но высокая  сл о ж н о с т ь  изготовления,  вибрации вследствие  не
достаточно точного  изготовления ,  невозможность  бесступенчатой 
регулировки  п ер ед ато чн ого  отношения и шум при высокой 
частоте вр ащ ен ия .

На рис. 18.1 пока за ны  различные виды зубчаты х передач ,  
состоящих из д в у х  зубчат ых колес.  М е н ьш ее  из д в у х  колес 
передачи на зыва ю т  ш е с т е р н е й  (в приборах — т р и б о м ) .  При 
преобразовании вр ащ ательного  дви ж е н и я  в поступательное (или 
наоборот) п р и м е н я е т с я  реечная  передача .

Рис. 18.1

По профилю (очертанию) зубьев  передачи различают: эволь-  
вентные,  ц и кло и д а льн ы е ,  с цевочным и часовым зацеплением, 
а т а к ж е  пер ед ачи  с зацеплением Новикова .  По значению п е р е 
даваемого  вращающего м ом ента  з у б ч а т ы е  передачи д е л ятся  
на силовые и ки немат ич еские .  По числу ступеней  (по числу пар 
колес)  з у б ч а т ы е  передачи  д е л я т ся  на одноступенчатые и много
ступенчатые .  По х а р а к т е р у  относительного движения колес  
различают пе реда чи  с неподвижными осями колес п передачи,  
у  которых имею тся  колеса (сателлиты)  с подвижными осями 
вращения — пл анетарн ые  и дифференциальные.  По конструк-
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тивному выполнению корпуса различаю т передачи з а к р ы т ы е ,  
размещенные в специальном корпусе  и обеспеченные с м а з к о й ,  
к открытые,  работающие с периодической смазкой.

Зубчатые передачи для  ум ен ьш е н и я  частоты  вращения н а з ы 
ваются п о н и ж а ю щ и м и  (р е д у к т о р ы ) ,  а д л я  увеличения ч а с 
тоты вращения — п о в ы ш а ю щ и м и  (м ульти п ли каторы) .  В п р и 
борах понижающие передачи позволяют о с у щ ествлять  т о ч н ы е  
перемещения элементов настройки.  В измер итель ных при б о р ах  
посредством повышающих передач «р ас ш и р яю т  шкалы» д л я  
измерений с высокой точностью.

По точности изготовления ГОСТом предусмотрен о 12 с т е 
пеней точности зубчат ых  передач .  В приборных м е х а н и з м а х  
применяют передачи 3 . , . 7 - й  степеней точности,  а в м а ш и н а х —
6 . . .  10-й.

В приборных и вычислительных си с т е м а х  и в машиностроении 
применяют в основном такие  ж е  типы  з у б ч а т ы х  п ер едач ,  но 
условия их работы различны.  З у б ч а т ы е  колеса  силовых п е р е д а ч  
машин работают при больших н а г р у з к а х ,  поэтому при их п р о е к 
тировании производят  расчеты на прочность и долгове чн ость .  
Зубчат ые колеса механизмов и приборов обычно работают при 
малых н а г р у з к а х .  В этом с л у ч а е  п ар ам етр ы  колес,  профили 
зубьев  назначают исходя из у слови я  получ ения  н ео б хо ди м ы х  
общих размеров передачи,  технологии изготовления ,  плавности 
хода  и кинематической точности, а прочностные расчеты м о г у т  
проводиться только  в виде проверочных расчетов  дл я  наи бо л ее  
на груж енных  з у б ч а т ы х  пар. В некото рых  автоматических  с и с т е 
мах  нагрузки на зубчат ые колеса  м о г у т  быть зна чи тель ны ми.  
В этих с л у ч а я х  н а р я д у  с расчетами по геометрии и к и н е м а т и к е  
проводят расчеты колес  на прочность и долговечность .

§ 18.2. Основная теорема зацепления .
Эвольвентное зацепление

В з у б ч а т ы х  передачах  вр ащ ен и е  от одного к о л е с а  
к д р у г о м у  п ер еда ется  за счет  усилий в т о ч ка х  контакта п о в е р х 
ностей зубьев ,  образующих вы сш ую  ки нем атическую  пар у .  Д л я  
обеспечения непрерывного зацепле ния з у б ь е в  и постоянного 
передаточного отношения,  т. е.  отношения у г л о в ы х  ск оростей  
колес передачи,  профили зу бьев  д о л ж н ы  быть очерчены о п р е 
деленными кривым и.  Чтобы установить ,  к аки ми  именно к р и в ы м и  
должны быть очерчены профили з у б ь е в ,  рассмотрим п е р е д а ч у  
вращения от оси О, к оси О., по ср едством  давлени я профиля / 
на профиль 2 (рис.  18.2, а ) .  В т о ч к е  К  их соприкосновения 
линейные скорости точек обоих профилей б у д у т

г», =  а», • 0 {К\ V-, =  to_, • О,К,

где  м, — у г л о в а я  скорость колеса  с осью О,;  ч>2 — у г л о в а я  с к о 
рость колеса с осью Ог. Эти скорости направлены п е р п е н д и ку -
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лярно соответственно  рад иусам  О,К и ОК. Через  то чку  К 
проведем общую нормаль п — п к профилям. Если пренебречь 
трением м е ж д у  поверх но ст ям и профилей (звеньями пары),  то 
сила да в лени я  ( д е й с т в и я )  профиля / на профиль 2 направлена 
по этой нормали,  поэтому линию п — п называют л и н и е й

д  е й с т в п я. Если сч и
тать ,  что профили, со
прикасаясь ,  не отходят  
д р у г  от д р у г а  и ие 
вдавливаются  д р у г  в д р у 
га,  то проекции скорос
тей v | и г\ на линию 
дейст вия  должны быть 
равны у,„ =  v u  =  vn.
При этом

v \n — v i cos а, =
=w, -C^A'cos у, =  <»! -0,A

v 2 n  —  V J COS X,  =

— «j , • О .A’ cos x, i»-. • O-.A-1.
Отрезки

опущенных
0 (Л,
из

н О. А ,  — 
центров О,

скоростей имеем:

равны длинам пер п е н ди куляр о в ,  
и О, на линию д е й ст в и я .

Йз равенства  проекций v ln =
=  О,А-, О,Л, .

Точка  Р  пер ес еч ен ия линии действия  п —п с линией центров 
0 , 0 ,  на зывается  п о л ю с о м  п е р е д а ч и .  Из подобия т р е у г о л ь 
ников 0 ,А ,Р  н О-.А-,Р с л е д у е т ,  что 0.2А.,/01А 1 О.РЮ,Р. Отсюда 
получаем

0 ,Р  ОхР. (18.1)

Эта формула в ы р а ж а е т  основную те орем у  зацепления:  по./юс 
передачи делит линию центров на части обратно пропорцио
нальные угловым скоростям.

Если точка  Р  н ах оди тся  м е ж д у  центрами О, и О.,, то в р а щ е 
ние звеньев 1 и 2  происходит в разные стороны,  а зацепление 
называ ется  в н е ш н и м .  Если точка Р  находится ,  как  показано 
на рис. 18.2, <7, вне  о тр езк а  0 , 0 Ъ то вращение зв еньев  происхо
ди т  в одну сторону ,  а зацепление называется  в н у т р е н н и м .

Передаточное отношение обозначается буквой i с индексами.  
Например,  если п ер вое  звено вращается  со скоростью ш,, а вто
р о е — со скоростью ш.,, то передаточное отношение =
ИЛИ —  Шч/Ш|.

Из теоремы зац епле ния  заключаем, что д л я  постоянного 
передаточного отношения в зубчатой п ер ед аче  необходимо,  
чтобы общая нормаль к профилям зу бьев  все время проходила 
чер ез  одну и т у  ж е  т о ч ку  на линии центров — неподвижный
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полюс зацепления Р. Профили з у б ь е в ,  отвечающие у с л о в и ю  
постоянства передаточного отношения ,  называются  с о п р я ж е н 
ными.

В настоящ ее время в приборостроении и машиностроении 
применяются главным образом з у б ч а т ы е  колеса  с эвольвентным 
профилем з уб ьев .  Ограниченное применение н а х о д я т  т а к ж е  
профили с циклоидальным, цевочным и часовым зац еп ле н и ем .

Э в о л ь в е н т о й ,  или р азвер тко й  окружности,  н а з ы в а е т с я  
кривая ,  которую описывает любая  то ч ка  прямой линии, п е р е к а 
тывающейся  без скольжения  по о кр у ж н о с т и  рад иуса  гь (рис.  18.3) .

Эта о к р у ж н о с т ь  наз ывается  о с н о в 
н о й  о к р у ж н о с т ь ю ,  а п р я м а я  
н аз ы в а е т с я  п р о и з в о д я щ е й  п р я 
м о й .  На рис. 18.3 показа на  э в о л ь -

/п

Рис. 18.4

вента К„К окружности  р ад и ус о м  гь. Точка К  х а р а к т е р и з у 
ется  полярными координатами:  рад иус ом  г  =  0/\' и у г л о м  3.

Из способа образования эвольвенты  след ует ,  что д у г а  К()А 
равна о тр е з к у  прямой АК. Из  треу гольника  ОКА н а х о д и м :  
КА — гь tga ,  о т к у д а

M g  * =  гь (я -1- ?)•

Тогда  координата  точки К  о п р е д е л я е т с я  по формулам

Г —  Г й/COS а,  | 
Э == tg а — а  =  inv я .  j

(18.2)

Функцию t g a  — а называют и н в о л ю т о й  у г л а  я.
Свойства  эво л ьве н тн о го  з а ц е п л е н и я .  На рис. 18.4 п о ка зан ы  

зуб ь я  д в у х  колес  — вед у щ его  / и вед омого  2, профили ко т о р ы х  
очерчены по эвольвентам Л',/С, и К.К> и касаются  д р у г  д р у г а  
в точке  К. Проведем нормаль п—п к профилям з у б ь е в  в т о ч к е  
К. Эта нормаль в соответствии с определением эво львенты  б у д е т  
касательной к основным о к р у ж н о с т я м .  При вращении колес  
точка  К  перемещается ,  но о б щ ая  нормаль б у д ет  п о - п р е ж н е м у  
ка саться  основных окружностей,  следовательно,  точка  А ' д о л ж н а
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п е р е м е щ а т ь с я  по линии п — п, и эта линия я в л я е т с я  г еом етри
ческим  местом точек  ко н т а кт а  зубьев  в процессе их движения .  
Она называется  л и н и е й  з а ц е п л е н и я .  Неизменным яв ляетс я  
и положение полюса за ц еп ления Р  на линии центров ,  сл е д о ва 
те льно ,  з уб ь я  с эвольвентпыми профилями б у д у т  сопряженными.  
У г о л  a.w м е ж д у  линией зацепления и перпе ндикул яр ом / — / 
к  линии центров 0 t0 2 в полюсе Р называется  у г л о м  з а ц е п 
л е н и я .  Отрезки 0 , Р = г ,  и О.Р =  г, называются  радиусами на
чал ьн ы х  о кр уж н о стей .  Отре зки  OlA0 — rbi 0 2Bu =  rb2 радиусы 
основных окружно стей:

гм =  г, cosaw\ />, =  r2 cos aw.

Передаточное  отношение i , 2 можно выразить  через радиусы 
нач ал ьн ых  и основных окр уж ностей :

*12 =  Ыгу =  г„,/гм .

Отсюда сл едует ,  что если в эвольвентном зацеплении сблизить 
или раз дв инут ь  центры ко лес  О, и О., то передаточное отно

шение  г,2 не изменится,  т ак  как  г 41 и гЬ2 
остаются  неизменными.  Ошибки длины 
ме ж осевого  расстояния a w не влияют на 
значение  передаточного отношения ,  но 
при этом меняется уг ол  зацепления i w. 
Если гЬ2 —> со ,  то i ts -> -г) .  Это означает,  
что основная о кр уж н о сть  колеса  2 пре
вр ащ ае т с я  в прямую линию. При у в е 
личении радиуса гЬ2 эвольвента  профиля 
з у б а  приближается по форме к прямой 
линии и при гЬ2 =  по з у б ь я  зубчатой 
рейки имеют прямолинейный профиль. 

З а ц е п л е н и е  зубчатого  ко л еса  и зубчатой рейки с уг лом  з ац епле 
ния <xw называется  реечны м зацеплением (рис.  18.5).

§ 18.3. Геометрические элементы эвольвентного 
зацепления цилиндрических колес

Рассмотрим показанно е на рис. 18.6 цилиндрическое 
з у б ч а т о е  колесо с прям ы ми  зубьями.  Его д е л и т е л ь н о й  
о к р у ж н о с т ь ю  (поверхностью)  называется соосная окружность  
(п овер хн ость )  диаметром d, которая являетс я  базовой д л я  опре
д е л е н и я  элементов з у б ь е в  и их размеров.  Расстояние м е ж д у  
одн оим енным и профилями соседних зубьев  по д у г е  делительной 
о к р у ж н о с т и  зубчатого ко л еса  называется о к р у ж н ы м  ш а г о м  
и обозначается  р(. У г л о в ы м  шагом т зу бьев  называется  цент
рал ьный  у го л  концентрической окружности зубчатого колеса,  
р а вн ы й  2я/г или 360°/z, г д е  г — число зубьев  колеса.
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Д л я  передачи вращения у  со пряг аемых колес  д о л ж е н  быть 
одинаковый окружной шаг. Р а з м е р  о к р уж н о г о  ш а г а  связан 
с числом зубьен и длиной делительной о кр у ж н о с т и  формулой 
гр, =  ~d, о т к у д а  диаметр делительн ой  окружно сти

d =  zpt!~ =  zmt. ( 18.3)

Величина mt =  p t\% =  djz 
зубьев  и явл яетс я  ос
новным параметром з у б 
чатой передачи,  через 
который выражаются  ос
тальные размеры зу б ч а 
ты х колес .  Зубчатые 
колеса с моду лем  т ,  <
< 1  мм называются м е л 
к о м о д у л ь н ы м и .

Числовые значения 
модуля  стандартизованы 
(СТ СЭВ 310—76).  Неко
торые из этих значений 
в миллиметрах  даны 
в табл.  18.1.

Т а б л и ц а 18.1

1 ряд 0 ,0 5 ; 0 ,0 6 ; 0 ,0S ; 0 ,1 ; 0 ,1 2 ; 0 ,1 5 ;  0 ,2 ; 0 ,2 5  

1 ,5 ; 2 ,0 ; 2 ,5 ; 3 ,0 ; 4 ,0 ; 5 ,0 ; . . .  ; 8 0 ,0

0 ,3 ; 0 ,4 ; 0 ,5 ;

ZCОо

1,0 ; 1 ,25 ;

II ряд 0 ,0 5 5 ; 0 ,0 7 ; 0 ,0 9 ; 0 ,11 ; 0 ,1 4 ; 0 ,1 8 ; 0 .2 2 ; 

1 ,1 2 5 ; 1 ,3 7 5 ; 1 ,75 ; 2 ,2 5 ; 2 ,7 5 ;  3 ,5 ; . . .  ;

0 ,2 8 ; 0 ,3 5 ; 0 , 

9 0 ,0

15; 0 ,5 5 ; 0 .7 ; 0 ,9 ;

11 р II м е ч а н и е. Значения 1 ряда яиляются предпочтительными.

Кроме делительного д и а м е т р а  d различают д и а м е т р  da в ер 
шин з у б ь е в  и диаметров d, впадин зубьев  (рис.  18.6 ) .  Д е л и 
т е л ь н о й  г о л о в к о й  з у б а  называют часть з у б а  высотой ha> 
заключенную м е ж д у  поверхностью вершин зубьен  и д е л и т е л ь 
ной поверхностью.

Д е л и т е л ь н о й  н о ж к о й  з у б а  называют часть  з у б а  в ы 
сотой hf , заключенную м е ж д у  делительной поверхностью и его  
поверхностью впадин. В ы с о т о й  з у б а  наз ыва ется  расстояние  
м е ж д у  окруж но ст ям и (пов ер хно ст ям и)  вершин и впадин  з уб ь ен :  
h =  ha +  h,.

Расстояние s, м е ж д у  разноименными профилями з у б а  по д у г е  
делительной окружности н а з ы в а е т с я  д е л и т е л ь н о й  т о л щ и 
н о й  з у б а ,  а расстояние ес м е ж д у  ближайшими разноименными
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профилями соседних з у б ь е в  по делительной окруж но ст и назы- 
нается  о к р у ж н о й  д е л и т е л ь н о й  ш и р и н о й  н п а д и н .  
Шириной ненца b н а з ы ва ется  наибольшее расстояние м е ж д у  
торцами  з у б ь е в  цилиндрического колеса.

К о с о з у б ы е  з у б ч а т ы е  к о л е с а .  Д л я  передач м е ж д у  парал- 
л е лл ьн ы м и  осями применяются  т а к ж е  колеса с косыми зуб ьям и.  
З у б ь я  т а к и х  колес  выполняют по винтовой линии, как  показано 
на рис.  18.7, а ,  с углом нак лона на делительном цилиндре р. 
В этом с л у ч а е  зубья  одновременно соприкасаются пе по всей 
длине ,  а  линия их соприкосновения Р, — Р2 перемещ ае тся  по 
поверхности з уба  и л е ж и т  в плоскости зацепления /7, к а с а т е л ь 
ной к основному  цилиндру.  Чем  больше угол 3 наклона зубьев ,  
тем д о л ь ш е  пара зу бьев  б у д е т  находиться в зацеплении.  Угол 
р =  8 . . . 1 8 : д л я  обоих колес  зубчатой нары д о л ж е н  быть о ди 
наковы м .

Д л я  опр едел ения  парам етров косозубого колеса  рассмотрим 
с х е м у  раз вер тки  делительного цилиндра (рис. 1 8 .7 ,6 ) .  В нор
мальном сечении п — п з у б ь е в  определяется  нормальный шаг рп 
и нормальный стандартный модуль т п, в торцовом сечении 
о п р е д е л я е т с я  окружной шаг pt и окружной модуль зу бьев  т ь 
в осево м  сечении — осевой шаг рх и осевой модуль т х. Эти 
величины с вя з а н ы  м е ж д у  собой следующими зависимостями:

Pt =  Рл/cos 3 =  рх tg 3; mt =  т п cos 3 = т х tg p.

Д и а м е т р  делительной о кр уж н о сти  косозубого колеса

d =  zmt =  zmn! cos?.  (18.4)

Прочность  з уб а  о п р е д е л я е т с я  его размерами и формой в нор
мальном сечении.  Форму косого зуба  в нормальном сечении 
принято о п р еделять  через па рам етры эквивалентного прямозу
бого колеса , т.  е.  считают, что профиль косых зу б ь е в  в нор
мальном сечении п—п соответствует  профилю зу б ь е в  некоторого
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эквивалентного прямозубого кол еса ,  показанного на рис. 18.8 
пунктиром, с диаметром начальной окружности d.„ числом з у б ь е в  
zv и м о д ул ем ,  равным нормальному модулю т п.

Нормальное к з у б у  сечение делительного ци линдра к о с о з у 
бого колеса (рис. 18.8) о б р а з у е т  эллипс с п о л уо сям и  с — d 2 
и e — d (  2 co sP ) .  Радиус  
кривизны эллипса в полюсе 
зацепления

rv =  e-j с =  dj( 2 cos23).

Экви вал ентное прямозубое 
колесо б у д е т  иметь диаметр

dv =  2 r v =  dicos- p, (18.5) 

а число з уб ь ев  

zv =  du mn =  d (mn cos-3) =
=  mtz\(mt cos'1 3) —

=  г /cos3 p. (18.6)

Косозубые колеса хорошо 
прирабатываются,  обладают 
большей плавностью передачи д в и ж е н и я  и меньшим ш ум ом  по 
сравнению с прямозубыми.  К недостаткам ко с о з у б ы х  передач 
относятся:  более  низкий кпд из -з а  увеличения ск оростей  с к о л ь 
же ния при увеличении у г л а  р и возникновения осевой силы,  
отсутствующей у  прямозуб ых колес .

За цеп лен ие з у б ч а т ы х  к о л е с .  Рассмотрим за ц еп ле н и е  д в у х  
зубчаты х колес,  показанное на рис. 18.9. Кинематический  эффект

Рис. 18.8

Рис. 18.9
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з а ц е п л е н и я  эквивалентен качению без скол ьж ен и я  начальных 
о к р у ж н о с т е й  с диаметр ами dw{ и dw2. У зубчат ых колес ,  зубья  
ко т о р ы х  нарезаны без см е щ е н и я  р еж у щ е го  инструмента  (о на
р е з к е  з у б ь е в  б у д е т  ск аз ан о  ниже) ,  начальные и делительные 
о к р у ж н о с т и  совпадают:

dwl = dl =  z{rnt\ dwi = c f 2 = z 2mt .

Ф о р м у л ы  д л я  определения  основных параметров цилиндрических 
п р я м о з у б ы х  и косо зуб ых  колес  с углом зацепления а =  20°, 
на рез ан н ы х  без смещ ения ,  приведены в табл.  18.2.

Зн а ч ен и я  коэффициента ширины зубчатого колеса  в з а в и 
симости от материала  колес  и их конструктивного оформления 
п р и в е д е н ы  в табл.  18.3.

Зацеп лен ие ,  в котором slt +  %  =  pt, называется  беззазорным 
или плотным.  Однако на пр акти ке  sn -f- sl2 <  pt, чтобы возникал 
боковой зазор  у'„, который необходим дл я  обеспечения условий 
см азки ,  компенсирования температурн ого  расширения и неточ
ности изготовления  и сборки.

Т а б л и ц а  18.2

П араметр Ф ормула

М одуль  нормальный m n — m ( по СТ СЭВ 310 —  70)
Шаг нормальный Рп =  ~п1п
Угол наклона зубьев ft =  8  . . .  15°
Торцовый модуль Щ  =  W n / c o s  р

Торцовый шаг Pt =  Р л /COS р

Д иаметр  делительной окружности r f j =  z xm t \ d 2 =  z . j n t

Высота делительной головки зуба h a  - - h*a m

Высота делительной ножки зуба h f  =  (  Л* +  C*)  m

Высота зуб а h -- - ha +  hf
Ширина венца b +  l

Д л я  колес с внешним зацеплением
Д иаметр  окружности выступов da =  d +  2 ha
Д иаметр  окружности впадин d f - -  d — 2hf
М еж осевое  расстояние a =  0,5 (di +  rf2)

Для колес с внутренним зацеплением
Д иаметр  окружности выступов da - d — 2ha
Д иаметр  окружности впадин df  d — 2hf
М еж осевое  расстояние a — 0,5 (rf2 — rf[)

П р и м е ч а н и е .  Коэффициент го ловки  зуб а  Ла =-1. Коэффициент нож ки  зуб а с *  — 0,5 при 

т  <  0,5 м м ; с •  =  0,35 при 0,5 <  т  <  1 м м ; с *  — 0,25 при т  >  1 мм.
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Т а б л и ц а  18.3

Расположение 
колеса относитель
но опор (см . ниже 

рис. 19.4)

Т вердость рабочих п оверх 
ностей зуб ьев

НВ <  350 IIB >  350

С и м м е т р и ч н о е О 0° V 0 , 4 . . 0 , 9

Н е с и м м е т р и ч н о е 0 ,6 . . .1 ,2 0 ,3 . . . 0 ,6

К о н с о л ь н о е 0 ,3 .. .0 .4 0 ,2 . . . 0 ,2 5

При вращении колес скорости точек их на ч а л ьн ы х  о к р у ж н о 
стей одинаковы,  т. е.  v, =  v-> или u>,rf/2 =  u>3d 2. Т о гд а  пе реда точ 
ное отношение пары зу б ч аты х  колес б у д е т

. _ Ш| _ d., _  г-,
12 u>.j rf, ~ гх '

Отношение числа зу б ь е в  колеса  z■, к числу  з у б ь е в  шестерни 
z , называют п е р е д а т о ч н ы м  ч и с л о м  и =  г^/г, >  1. Это 
число используют при расчетах  на контактную  прочность.

Коэффициент то р ц о во го  п е р е к р ы т и я .  На рис.  18.10 пока 
заны начальное и конечное по
ложени я профилей зубьев  д в у х  
зацепляющихся  колес,  о грани
ченных окр уж но ст ям и вершин 
зу б ь е в  с диаметрами dal и d„
Д лина линии зацепления о г р а 
ничена отрезком A0B0 =  g. От
резок линии зацепления АВ  =
=  g*, ограниченный точкой А 
входа  пары зубьев  в зацепление 
и точкой В выхода  зу бьев  из 
зацепления,  называется  д л и н о й  
а к т и в н о й л и н и и з а ц е п  л е 
н и я.

Угол поворота зубчатого  к о 
леса  от входа  в зацепление з уба  
до  выхода  его из зацепления ,  
взятый по начальной окружности 
диаметром dw, называется  у  г - 
л о м  т о р ц о в о г о  п е р е к р ы 
т и я  и обозначается <р„

Чтобы к а ж д а я  посл едую щая  
пара зубьеи входила в з а ц еп 
ление до момента,  ко гда  п р е д ы д у щ а я  пара у ж е  вы шла из з а 
цепления ,  необходимо,  чтобы где  т — у г л о в о й  шаг .  К о э ф 
ф и ц и е н т о м  т о р ц о в о г о  п е р е к р ы т и я  еа называется  от-
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ношение у г л а  торцового перекрытия зубчатого колеса цилинд
рической п ер е д а ч и  к его у г л о в о м у  ш а г у :  е,  =  <э0/т.

У ч и т ы в а я ,  что угловой шаг  t  =  ptl(dwj2) =  pb/(db/2), г д е  ph — 
шаг по основной окружности,  уг ол  торцового перекрытия <ра =

=  CD/(dw /2) но свойству  эвольвенты gi = ab. Из отношения д у г
0  ^  о
nbiCD =  d„ dw имеем <?, =  a b d j(d bdw'2) =  g^dh!2), о т к у д а  

=  g J P o -  (18.7)

Коэффициент торцового перекрытия  численно равен с р ед н е му  
числу пар з у б ь е в ,  одновременно н аходя щ и хся  в зацеплении,  
и я вл я е т с я  качественной характеристикой зацепления.  Чем боль
ше еа, тем в ы ш е  плавность работы передачи.  Учитывая  п огреш 
ности из готовления  колес,  для  прям озу бы х  передач рекомен дуют 
г , >  1,2; д л я  ко соз убых  £*^>1. Коэффициент торцового п е р е 
крытия о п р е д е л я ю т  в зависимости от числа зу бьев  колес  по фор
муле ,  прив еденно й ниже в табл .  18.4.

В ко с о з у б о м  зацеплении з у б ь я  на гружа ю тся  постепенно и в 
зацеплении в с е г д а  находится не менее д в у х  пар зубьев .  В сл ед 
ствие н аклон а  з у б ь е в  уг ол  перекрытия <р« в косозубом з ац еп ле 
нии больш е у г л а  <?„ в прямозубом зацеплении на размер Лер, 
причем (см.  рис.  18.7, б)

Дэ =  2s'/d =  2bw tg % d ,

где  '}ь — у г о л  наклона винтовой линии зуба  на начальном ци
линдре;  d — д и а м е т р  делительной окруж но сти.  Тогда

Ъ =  <?« +  Д<р'= ? .  +  2Ь w tg $bl'd.

У ч и т ы в а я ,  что -угловой шаг  зубьев  т =  2p,d, коэффициент 
перек рытия  к о с о з у б ы х  колес получим по формуле

=  4>«/х =£’«' +  Ер, (18.8)

где — коэффициент торцового перекрытия ;  величину ej =  
= bwt g $bpt н а зываю т к о э ф ф и ц и е н т о м  о с е в о г о  п е р е к р ы 
т и я .  К о с о з у б ы е  колеса м о гу т  работать д а ж е  при е* <  1 без 
нарушения зац еп ления ,  если б у д е т  обеспечено осевое п е р е к р ы 
тие />u,tg Ъ„ >  р,. При ( J < 2 0 °

« 1 »  [ 1 , 8 8 - 3 , 2 ( 1 /г, ± 1 jz.,) ] cos fi,

где  знак « +  » со ответс твует  в н е ш н ем у  зацеплению,  а « —» в н у т 
реннему .  При е„ =  1 длина контактных линий зубьев  l = b j cos^.  
В ост альны х  с л у ч а я х  I — t^b^lcos'^.
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Но так  к а к  е* мен яетс я  ступенчато,  то  за  расчетную д л и н у  
контактных линий принимают величину

U =  kB£abw!cOSyb,

где  /г, — коэффициент,  учитывающий ко л е б а н и я  суммарной д л и н ы  
контактной линии. Обычно kt — 0 ,95.

§ 18.4. Изготовление з уб чат ых  колес

Заготовки д л я  зубчатых ко лес  к зависимости от м а 
териала,  формы и размеров получают л и т ье м ,  штамповкой или 
ковкой.  З уб ья  колес  изготовляют нар ез ан и ем ,  н акатыванием ,  
штамповкой и р е ж е  литьем.  В большинстве  сл уч аев  зу бья  н а р е 
зают. Выбор способа нарезания о б ус л о вл и в а е т с я  требуемой т о ч 
ностью, характером  производства и областью применения з у б ч а 
ты х колес.  Чащ е д л я  нарезания при меняют д в а  метода :  коп и ро
вания и обкатки.

Метод  к о п и р о в а н и я  заключается в прорезании впадип м е ж д у  
з уб ьям и  модул ьны ми фрезами: д и с к о вы м и  (рис.  18.11, о)  или 
концевыми (рис.  18.1 \,б). После пр орезапия ка ждой  впадины

Рис. 18.11
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з аг ото вк у  с помощью делительного устройства поворачивают 
на размер у г л о в о го  шага .  Профиль впадины представляет  собой 
копию профиля инструмента .  Метод копирования прост и не 
требует  сл ожного  оборудования ,  но низкопроизводителен,  не 
обеспечивает  вы со кой точности и применяется  только в един ич 
ном и мелкосерийном производстве,  в основном при нарезании 
кр уп н о м од ульн ых  з у б ь е в .

Д л я  изготовления  колес  методом о б к а т к и  разработаны сп е 
циальные высокопроизводительные станки.  Он основан на во с 
произведении з у б ч а т о г о  зацепления,  одним из элементов которого 
яв ляетс я  р е ж у щ и й  инструмент,  а д р у г и м  элементом — заготовка  
зубчатого колеса .  На рис. 18.11, в показана  схема нарезания 
колеса ,  ко гда  р е ж у щ и м  инструментом я в л яе т с я  червячная фреза.  
На рис. 18.11,2 кол есо  нарезают зубчатой рейкой, а на рис,
18.11, д, е — ди с к о вы м и  долбяком в ви де  зубчатого колеса,  
к а ж д ы й  зу б  кото рого  являетс я  резцом.  Р е ж у щ и е  свойства дол-  
б я к а  или рейки определ яю тся  углами заточки:  задним аь и п е 
редним (рис.  18.1 \,ж ). Кроме д ви ж ен и я  врезания и подачи 
инструменту  и з а г о т о в к е  придается д в и ж е н и е ,  к а к  колесам,  на
ходящим ся  в зацеплени и.  При этом с р е д н я я  линия рейки (или 
начальная о к р у ж н о с т ь  долбя ка ) п ер ек ат ывается  без скольж ения  
по начальной о к р у ж н о ст и  нарезаемого колеса  в конце процесса 
нарезания з у б ь е в .  Эта  окружность ,  по которой катится ср едня я  
линия рейки,  н а з ы в а е т с я  т а к ж е  делительной окружностью колеса.  
Зацепление и н ст румен та  с нарезаемым зубчатым колесом на
зывается  с т а н о ч н ы м  з а ц е п л е н и е м .  Червячным и реечным 
инструментом по м е т о д у  обкатки можно нарезать прям озубые 
и косозубые к о л е с а  с внешним зацеплением, а долбяком можно 
нарезать п р я м о з у б ы е  колеса с внешним и внутренним з а ц е п л е 
нием.

Чтобы по лучить  вы со кую точность и малую шероховатость 
поверхностей,  з у б ь я  после нарезания подвергаются  доводочным 
операциям — шлифованию и шевингованию.  Шлифование при
меняется  д л я  обработки  закаленных з у б ь е в  и выполняется шли
фовальными к р у г а м и ,  расположенными под таким ж е  у глом ,  
как  и профиль рейки.  Шевингование применяют дл я  тонкой 
обработки н е з а к а л е н н ы х  колес.  Его производят  специальным 
инструментом — ш еьером ,  имеющим форму зубчатого колеса  
с узкими к а н а в к а м и  на поверхности з у б ь е в .  Вращаясь  в за ц еп 
лении с о б р а б а т ы ва ем ы м  колесом,  шенер режущ ими кромками 
канавок снимает  то нкие с тр уж ки .  В обоих с л у ч а я х  поверхность 
з уб ь е в  о б р а б а т ы ва е т с я  методом обкатки.

В каче стве  отделочных операций применяются притирка 
и обкатка .  Притирка  закаленных колес  выполняется прити
ром — ч угун н ы м  точно изготовленным колесом с нанесенной 
притирочной абразивной  пастой. Обкатка  применяется д л я  с г л а 
живания шер охо вато сти  поверхностей незакаленных зубьев .  Ко
лесо о б к а т ы в а е т с я  под нагрузкой по эталонному колесу  из 
твердого м а т е р и а л а .
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Геометрия зубчатого колеса при нарезании обкаткой о п р е д е 
ляетс я  параметрами исходного к о н т у р а  реечного и н с т р у м е н т а  
и его  расположением по отношению к за готовке .  И с х о д н ы м  
контуром реечного  инструмента я в л я е т с я  проекция р е ж у щ е й  
грани инструмента  на плоскость,  п е р п е н д и кул яр н у ю  оси з а г о 
товки.  Исходный контур (рис. 18.12)  инструментальной з у б ч а т о й  
рейки для  нарезания цилиндрических колес  р е гламен ти рован  
ГОСТ 13755 — 68. Д л я  модуля  ///>•! мм стандартизованы у г о л
профиля я =  20°,  глубина з а х о д а  hl =  2m , радиальный 
r  =  0 , 2 5 w ,  р а д и у с  скругления  г,  =  0,4/л.  Исходная  рейка  
шаг  р, одинаковый по высоте 
зубьев .  Линия,  по которой т о л 
щина зуба  равна ширине вп ади 
ны, называется  средней или м о 
дульной прямой.

з а з о р
и м е е т

При нарезании зубчатого колеса  с числом зу бьев  г и м о д у 
лем т  рейка у г л у б л я е т с я  в з а г о т о в к у .  При этом по о к р у ж н о с т и  
диаметром (1 — 2 0 Р  (рис. 18.13) о б ка т ы ва е т с я  некоторая  п р я м а я  
рейки. Так  к а к  шаг  рейки по любой прямой одинаков ,  то  на 
окружности диаметром d шаг  на ко л е се  б у д е т  равен ш а г у  р ей ки .  
Эта о круж н ость  (окружно сть  о б ка т к и )  называется  д е л и т е л ь 
н о й  о к р у ж н о с т ь ю .  Средняя  линия рейки в процессе н а р е 
зания пр иближается  к делительной окр уж ност и  колеса .  Если 
процесс нарезания закончить в момент ,  ко гда  ср е д н я я  линия 
рейки б у д е т  обкатываться  по делительн ой  окружно сти  к о л е с а ,  
то получится колесо без см ещ ен и я ,  у  которого st =  e, — p ,l2, 
где  st — толщина зуба ;  е, — ширина впадины;  р, — шаг  рейки .

Процесс нарезания можно законч ить ,  ко гда  ср ед н яя  л и н и я  
рейки не до йдет  до делительной о круж ности  на рассто я н и е  
\ =  х т >  0  (рис.  18.13).  Это расстояние называется  с м е щ е н и е м  
инструмента и вы р а ж а ет с я  в д о л я х  м о д у л я .  Величина х  н а з ы в а е т с я  
к о э ф ф и ц и е н т о м  с м е щ е н и я .  Если ср ед н яя  линия рейки 
в конце нарезания б у д е т  находиться  на расстоянии м ен ьш е  d 2 
от центра колеса ,  то считают, что х  <  0.  Из условия  р а в е н с т в а  
шага рейки ш а г у  по делительной о кр уж н о сти  колеса  с л е д у е т ,  
что r.d =  zp,, отсюда диаметр d дел ительной окружно сти  и д и а 
метр db основной окружности ко л еса  остаются такими ж е ,  к а к  
у  колес,  нарезанных без смещения :

d — z p t\T. = zm ; db — d  cos a.
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Д и а ме тр  dlt о к р у ж н о с т и  выступов,  ди ам етр  df окружности 
впадин и толщина st з у б а  по делительной окруж но ст и при по
л ожительном  смещении увеличиваются ,  при отрицательном — 
ум ен ьш а ю тся  (рис.  18.14) .  Таким образом,  положительное см е 
щение  повышает  прочность зубьен на изгиб.

Изготовлять  з у б ч а т ы е  колеса  со смещением инструмента не 
с л о ж н е е  и не д о р о ж е ,  чем колеса без смещ ения  инструмента.

Отличие заклю чае тс я  только в ра з 
мере заготовки и в ус тан овке  инстру
мента.  У колес,  нарезанных со с м е 
щением,  изменяются  т а к ж е  угол з а 
цепления и м еж о се во е  расстояние.

При изучении зацепления колес,  
нарезанных со смещением,  вводится 
понятие воспринимаемого смещения, 
которое являе т с я  разностью межосе-  
вого расстояния цилиндрической з у б 

чатой передачи aw и ее  делительного межосе вого  расстояния 
a  =  (d{ d.) 2. Отношение воспринимаемого смещения к расчет
ному модулю з у б ч а т о го  колеса  называется к о э ф ф и ц и е н т о м  
в о с п р и н и м а е м о г о  с м е щ е н и я .  У р а в н и т е л ь  н ы м с м е- 
щ е н н е м  н аз ыва ется  разность м е ж д у  суммой или разностью 
см ещ ен ия и во сп ринимаемым смещением.  К о э ф ф и ц и е н т о м  
у р а в н и т е л ь н о г о  с м е щ е н и я  называют отношение урав ни
тельного  смещения к расчетному модул ю цилиндрического 
з уб чат ого  колеса .

Ф ормул ы  дл я  вы числения  основных параметров цилиндриче
с к и х  передач ,  на резанны х  со смещением,  приведены в табл.  18.4.

Т а 6 л и ц а 18.4

Параметры Расчетные формулы

Передачи с внешним зацеплением

Коэффициент суммы  смещений дг̂  

Угол профиля at 
Угол зацеплении o-tw 

М ежосевое расстояние aw 
Делительный диаметр  d 
Передаточное число и 
Начальный диаметр dw
Коэффициент воспринимаемого 

смещении у
Коэффициент уравнительного  

смещения Ду

Д иаметр  вершин з у б ь е в  da

X, + X.
t g a ,  tg  a/cos fi
Inv i tw 2Xy t g  а/(г, +  Z2) +  inv a, 

aw [w (z , +  г а)/2 cos P](cos a,/cos i tw) 
mz./cos pd{ ■= mz,/cos fi; d2

и -  ZjZx
dwl 2awl(u 1); 

у = ( a w — a)/m 

by = у
rfei = r f i +  2m (Л* +  л г , - Д у ) ;  

dai =d.j +  2m (Л* +  x 3 — Ду)

2 awiil(u +  1)
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Продолжение
Параметры Расчетные формулы

Диаметр впадин df

Коэффициент торцового перекры- 
тня ч

Угол профиля зуба в точке о к р у ж 
ности вершин а(1

(1/{ d, — 2 т  ( Л* +  с* —

d f!  rf. — 2m ( Л* +  с * —

l- l̂ «Я1 +  <g “ea —
X tg  а , J / 2 *

db| d | cos 
c o s a „ ,  . . ;"nl “ nl

db . d , cos i t
d„i d„a

Xj)

-  (-?! +  Zj) X

COS aa2

Передачи с внутренним зацеплением
Коэффициент разности смещений х (1 -  ,v2 — .г,

Угол профили at Ig s , Ig я/cos fl
Угол зацепления i lw *11 v а/к, 2.x,1 Ig aj(z., — Z t )  -f lllv at
.Межосевое расстояние uw “ W \n l  (*.! — z i ) /2 c o s  Pl(co s  a//cOS  a , w )
Делительный диаметр d d t = mz,/cos p; d , т г 2/cos  fi
Передаточное число и n z jz ,
Начальный диаметр  dw <lw\ (и I ) ,  dyy2 2 I )

Диаметр вершин зубьев  da d a l  d ,  + 2ra(/i* +  JC,);
dal d . — 2m ( Л* — x, — 0,2 j

Диаметр впадин df d h d, -  2m ( Л* +  c* — * , )
df., =  </., -f 2m ( h'a +  c* + x 3)

Коэффициент торцового перекры  £, [г, ig a „i — ^ t g a a2 + (г. — г,) x
тия i g  3 / t f l/ 2 -

П р и м е ч а н и е .  Д л я  п р ям о зуб ы х  п е р е д а ч  : • 0 .

П одрезание  з у б а .  Эвольвенты  д в у х  зубьев  м о г у т  к а саться  
д р у г  д р у г а  только н пределах  активной линии з ац епле ния  (от 
резок АВ на рис. 18.10).  Вне у ч а с т к а  А Д „  
ограниченного точками касания линии з а 
цепления с основными о кр у ж н о с т ям и ,  
эвольвенты не касаются ,  а пер есекаются .
Поэтому при изготовлении ко л еса  реж у щ и м  
профилем зу ба  инструмент с р е з а е т  часть 
з у б а  колеса ,  т ак  как  во зн икает  явление 
интерференции, ко гда  часть пространства 
одновременно занята д в у м я  вз а им одейст 
вующими зубьям и .  В р е з у л ьт а т е  п олуча 
ется  колесо  с подрезанными з у б ь я м и  (рис.
18.15).  Подрезание зуба  вредн ое  явление,  
ум ен ьшаю щее его  прочность. 11одрезаиия 
не будет ,  если при нарезании точка  пересечения окруж ности  
выступов до лбяка  или линия головок рейки не в ы х о д и л а  за 
пределы отрезка  A J ia (см. рис.  18.10),  т. е. РА0 ~̂- РА.
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Из это го  условия  м о жн о  определить минимальное число 
з у б ь е в  колеса ,  при котором отсут ствует  подрезание зуба .  В об
щ ем  с л у ч а е  дл я  цилиндрических колес,  в том числе д л я  колес 
со см ещ ен ием  х,

гт щ =  [2 (h e — fia— ■*) cos 3] sin'-’ 7 ,

г д е  h*e — коэффициент граничной высоты зу б а  колеса :  !ia — коэф
фициент высоты головки исходного контура (по ГОСТ 137 55—68 
h f  — h a = \ ) .  Д л я  п р ям о з уб ы х  колес с а =  20° без смещения
•̂mln == 1' •

З у б ч а т ы е  колеса с числом зу б ъ е в  г <  z mln во избежание под
реза  з у б ь е в  нуж но  нар ез ат ь  с положительным смещением,  при 
этом см ещ ение  подбирают т а к ,  чтобы линия головок исходного 
ко н т у р а  рейки пересекала  линию зацепления в точке  А„. Общая 
ф орм ула  д л я  смещения при нарезании п рям озубых и косозубых 
колес  им еет  вид

*min =  £  — ha  — z sin-“a,/2 cos p.
Н а резание  з уб чат ых  ко лес  со смещением производится т а к 

ж е ,  если нужно  получить передачу  с высокими показателями
по прочности, износостойкости и кпд 
или если спроектировать необходимо 
п ер ед а чу  по з ад а н н о м у  меж осе вом у  
расстоянию.  Выбор наиболее рацио
нального смещения производится с 
помощью определенных систем,  р е г 
лам ентируемы х  ГОСТ 16532 — 70. 
В ГОСТе и справочниках приводятся 
таблицы,  номограммы и блокировоч
ные контуры, по которым выбирают 
коэффициенты см ещения [1, 11|.

§ 18.5. Силы,  действующие 
в зацеплении

В прямозубой цилиндриче
ской передаче (рис.  18.16, я )  нор
мал ьная  сила F„ направлена  по линии 
зацепления  к а к  общей нормали к ра
бочим поверхностям зубьев .  Эту силу 
переносят  в полюс зацепления и р а 
ск лады ваю т  на о к р у ж н у ю  F, и ради
ал ьн ую  Fr составляющие.  При з ад а н 
ной расчетной н а г р у з к е  в виде  вр а
щающего момента Г, о кр у ж н у ю  
составляющую силу определяют по 
ф о р м ул е

Рис. 18.16 F — 9Т dI t 1 J U.W1



и через  нее вы ражаю т д р у г у ю  составляющую и полную силу:

F r =  F , tg o.w\ Fn =  Fi,cos aw. (18 .9 )

В косозубой цилиндрической передаче  (рис .  18.17, б) си лу  
Fn раскладывают на три составляющие:

о кр у ж н у ю  силу F, =  2T Jdwl-, осевую с и л у  F„ — F, tg рй; р а 
диальную силу Fr — Ft\.g aw =  F, tga^'cosB, ,  . Полная  сила F„ =  
=  Ft 'c o s a.w - F, cos cos ?ft.

§ 18.6 Неэвольвентные виды зацеплений

Циклоидное зацепление. Профили з у б ь е в  колес  с ц и к 
лоидным зацеплением очерчены д в у м я  кр и в ым и :  головка  зуба  
эпициклоидой Э (рис.  18.17),  которая я в л я е т с я  траекторией 
точки производящей (вспомогательной)  
окружности радиуса  г п2, ка тящ ейся  по 
начальной окружности радиус а  г с внеш
ней стороны, а но жка  зуба  — гипоцик
лоидой Г , которая являетс я  траекторией 
точки производящей окр уж но сти р а д и у 
са г пЬ катящейся  по начальной о к р у ж 
ности с внутренней ее  стороны.  Переход 
с гипоциклоиды на о кр уж н о сть  впадин 
выполняется с за кру гл ени ем  радиусом 
р. Рад иус ы  производящих окружностей
дл я  обеспечения перекрытия  г 
числяют по формулам

г ш =  (0,35 . . .  0 ,45)  г , ;  
Гп2 =  (0,35 . . .  0 ,45)  г2,

1 вы-

0 о
Рис. 18.17

где  г ,  и г 2 — радиусы начальных о к р у ж н о с т е й  сопряж енны х 
колес .

Рабочий участок АВ линии зацепления им е е т  форму д у г  АР  
и РВ д в у х  производящих окр уж ност ей ,  ра с п о л о ж е н н ы х  м е ж д у  
точками пересечения окруж ностей  голово к с производящими 
окр уж ностями .  Значение у г л а  зацепления з ав и си т  от положения 
точек  контакта на линии зацепления .

По сравнению с эвольвентным в цик лоидном зацеплении 
меньше трение и износ з у б ь е в  и меньше д о п у с т и м о е  число 
з у б ь е в  на шестерне.  К недостаткам з ац епле ния относятся боль
шая чувствительность к  неточности изгото вл ения  и трудность  
нарезания зубьев  высокопроизводительными методами  (обкат
кой) .  Из-за этих недостатков  циклоидное за ц епле ние  в прибо
ростроении применяется р едко .

Ч асово е  зацепление применяется  в м е х а н и з м а х  часов и не
которых приборах,  например в самописцах с п р уж и н н ы м  д в и г а 
телем.  Часовое зацепление явля е т с я  упр ощенным циклоидным 
зацеплением. Оно менее технологично,  чем  эвольвентное ,  но
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у д о в л е т в о р я е т  тр ебозан иям  мал ых  габаритоз при больших пе 
редаточны х отношениях  ( г ,2 '> 12).  В этом зацеплении небольшое 
трение ,  и износ бокозы х  поверхностей з уб ьез  происходит равно
мерно. Ч асо во е  зацепление получило наибольшее распростране
ние в т и х о х о д н ы х  повышающих нереверсивных передача х ,  где 
д ей ст вую щ и е  уси лия исчисляются долями ньютона, например 
счетчик ах ,  т а х о м е т р а х  и т. п.

В часовом зацеплении радиус  производящей окружности г п, =  
=  0,5 г , ,  п о э т о м у  профиль ножки зу ба  являетс я  продолжением

р адиуса  колеса.  Профиль голозки 
имеет  форму не эпициклоиды,  
а близкой к ней ду ги  окружно сти  
с радиусом р, центр которой л е 
ж и т  на окружности центроз д и а 
метром dj (рис. 18.18).  Он несколь
ко меньше диаметра начальной 
окружно сти  d =  dc -j- 2Дс.

Различают два  типа зацепления :
1) в е д у щ е е  колесо — ведо мая  шес
терня ;  2) в ед у щ а я  шестерня — в е 
домое колесо и реверсивные пер е
дачи.

Шаг зацепления р, — т.т, у г л о 
вой шаг  -с =  3 6 0 ’jz. Ди а ме тр  на

чальной о к р у ж н о с т и  d=mz, м ежосе  юе расстояние a —m (zr  r z1) 2. 
Основные па рам етры  колес часозого зацепления д л я  модулей 
то =  0,05 . . .  1,0 мм и допуски на них определяются  по форму
лам и т аблицам  ГОСТ 13678—73. Радиус  кривизны профиля го
ловки з у б а  о п р ед ел яетс я  по фо рмуле р =  р*то, где р* выбирают 
по таблицам  ГОСТ в зависимости от числа з у б ь е з  шестерни 
и колеса .  Значен ие р* =  1,9 . . .  3 дл я  передач I типа и р* =  
=  1,9 . . .  21 д л я  передач II типа.  Значения смещения о к р у ж 
ности центров Дс =  Дс*то т а к ж е  б е р у т  из ГОСТа,  где  Дг* =  
=  0,29 . . .  0 , 12  д л я  I типа передач ,  Дс* 0,16 . . .  0 ,24 д л я  II типа.

К нед о ст а т кам  часозого зацепления относятся:  а) возможность  
передачи д в и ж е н и я  только в одном направлении из-за зазороз 
м е ж д у  з у б ь я м и ,  которые приводят  к большому мер твому х о д у  
и к у д а р а м  при реверсе ;  б)  непостоянство передаточного отно
шения в процесс е  зацепления пары зубьев .

Цевочное зацепление (точечное циклоидальное)  по хар а к т е р у  
близко к ч а с о в о м у .  Применяется ,  главным образом,  при малых 
усилиях  и с к ор о ст ях  в д е ш е в ы х  изделиях ,  а т а к ж е  в маломощ
ных п лан етар н ых  редукто рах  с внутренним зацеплением, где 
замена  колеса  с зубьями ,  нарезанными по внутр еннему ободу ,  
цевочным колесом  д ает  экономический эффект. В этом за ц епле 
нии (рис.  18.19,  а) теоретически профиль зуба  одного цик лоид 
ного колеса  обращен в точку  ( г п_. =  0) ,  а второго — в эпицикло
иду ,  о п и сы вае мую  производящей окружностью радиусом г п|= г , ,  
которая  ка т и т с я  по начальной окружности радиуса  г , .  Так  как

Рис. 18.18
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зуб  нельзя выполнить в виде точки,  то з у б ь я  меньшего ко л ес а  
(триба) выполняются  в виде  цевок ( в а л и к о з  или пальцев)  д и а 
метром dn (рис. 18.19, б), а профиль со п р я ж е н н о го  зуба  ко л е са  
выполняется но кривой,  эквидистантной эпициклоиде.  Р а з м е р  
смещения ранен р а д и у с у  цевки,  т. е.  0,5fl!u.

Параметры цепочного зацепления о п ределяю т  из таблиц.  
Обычно толщина зу ба  s — pt 2 -  1,57/и; Ля =1 ,35/ н ;  Л^=1,45/д ;  
du — (1,05 . . . 1,35) т , боковой зазор /„, =  (0 ,25  . . . 0 ,22)  т .  Линия 
зацепления б у д е т  кривой,  начало которой со вп ад ает  с полюсом 
Р  (рис. 18.19,а ) ,  а конец находится  на о круж ности  вы с т у п о з  
колеса.  Угол зацепления  переменный.  Коэффициент торцового 
перекрытия = 1.

Достоинством цевочного зацепления я в л я е т с я  малая  ч у в с т в и 
тельность к загрязнению.  Недостатки — н и з кая  точность и б ы с т 
рый износ.

§ 18.7. Точность изготовления з у б ч а т ы х  колес

Неточности изготовления з у б ч а т ы х  колес  и м о н т а ж а  
передачи прш.одят  к ошибкам относительного положения в х о д 
ного и выходного  звеньев передачи,  к рассогласованию их д в и 
жений,  росту динами ческих наг рузок .  Д л я  обеспечения т р е б у е 
мого качества  работы зубчатой передачи  установлены нормы 
точности (СТ СЭВ 641—77 дл я  колес с м о д у л я м и  т  >  1 мм и СТ 
СЭВ 642—77 д л я  колес  с модулями  0,1 мм < /п <  1 мм).  В с т а н 
дар те  предусмотрено 12 степеней точности.  Чем меньше числовое  
обозначение,  тем выше точность.  На п р а к т и ке  чаще применяются  
передачи 5 . . .  8-й степеней точности.  Д л я  к а ж д о й  степени т о ч 
ности зубчатых колес  стандарт у с т ан авл и вает  нормы кинети чес 
кой точности, плавности работы, б о ко в о го  зазора ,  ко нтакта  
зубьев .

За  показатель кинематической точности  принята величина
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Виды сопряжений 
при т<1мм j)

F'ir — наибольшая у г л о в а я  погрешность по ложения  колеса в пре
д е л а х  одного оборота  (рис.  18.20, а) при зацеплении его с и д е 
ально точным ко л есо м ,  т. е.  разность м е ж д у  действительным 
и номинальным у г л а м и  поворота ведомого  колеса,  вы раже нная  
длиной д у г и  делительн ой  окружности.

За п о ка зате л ь  плавности работы  принята величина f ir — 
местная к и н е м а т и ч е с к а я  погрешность,  многократно прояв ляю
щаяся  за один оборот колеса  и х а р актер и зую щ ая  а м п л и туд у  
гармонических сост ав ля ющ их кинематической погрешности и

связанная  с ошибками 
внутри шага (рис.
18.20, а).

За показатель кон
т а к т а  зубьев принят 
размер „пятна контак-  
т а “ боковых п о ве рх 
ностей зубьев  по д л и 
не (а/Ь ■ 100%) и в ы 
соте (Лт  //^-100%) зуба  
(рис.  18.20, б).

Характер с о п р я ж е 
ния зубьев  оп р едел я 
ется  размером боково
го зазора— j n (рис.
18.20, й) и видом со 
пр яжения .  Д л я  эволь- 
вентных цилиндриче

ских передач с т  1 мм по СТ СЭВ 641—77 установлено шесть 
видов со пряж ений  Н, Е, D, G, В и А и соответствующие им 
минимальные з н а че н и я  Д л я  передач с т  <  1 мм по ГОСТ 
9178—72 ус т а н о в ле н ы  пять  видов со пряжений Н, G, F, Е и D. 
Расположение полей допуск ов  Tjn на боковые зазоры показано 
на рис. 18.20, г. К а ж д о м у  виду  сопряжений соответствует  один 
вид допуска  на ’ боковой зазор,  обозначаемый соответственно 
h, g, /  и т. д .

На ч ер теж а х  то чность  зубчатых колес  и передач обозначают 
указ ание м  степени точности (или степеней точности по от д е л ь 
ным по ка зателям  точности)  и вида сопряж ения .  Например,  7 —G 
СТ СЭВ 641—77 — пер еда ча  с 7-й степенью точности по всем 
трем пока зателям  (кинематической точности,  плавности работы 
и контакту  з у б ь е в )  с видом сопряжения  G. Обозначение 6 — 7 —
— 7 — Gj СТ СЭВ 6 4 2 —77 соответствует  пер едаче  с 6-й степенью 
по кинематической точности,  7-й степенью по плавности работы,
7-й степенью по ко н т а к т у  зу бьев  с видом со пряж ен ия G и д о 
пуском /  на боково й зазор.

Рекоменда ции д л я  ориентировочного выбора степени точно
сти и шероховатос ти поверхности з у б ч а т ы х  передач приведены 
в табл.  18.5.

Рис. 18 .20
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Т а б л и ц а  18.5

Характеристика  механизмом, 
степень точности

«3 и  fv а оч
О вX У, CG0 Q.<U СХ <У Л01 св О5 о >,ДСП

Применение

Высокоточные меха- 
ннзмы, 5-я степень точ
ности

Механизмы повышен
ной точности, 6 -я сте
пень точности

Механизмы нормаль
ной точности, 7-я сте
пень точности

Механизмы понижен
ной точности, 8 -я сте
пень точности

Механизмы низкой 
точности, 9-я степень 
точности

0,63

0 .63

1.25

Кг < 40

В выходных звеньях ответственных к и 
нематических цепей счетно-решающих, 
отсчетных и других особо точных м е х а 
низмов и устройств. В высокоскоростных 
механизмах при скоростях зубьев о т  15 
до 35 м/с прямозубых и от 30 до  70 
м/с косозубых колес

В кинематических цепях счетно-реша
ющих, отсчетных, делительных, и змери
тельных и других высокоточных м е х а 
низмов. Передачи, работающие при с к о 
ростях зубьев  до 15 м/с прям озубы х и 
до 30 м/с косозубых колес

В системах управления и р егул и р о ва 
ния, в точных приборах. Передачи, р аб о 
тающие при скоростях зубьев до 10 м/с 
и умеренных нагрузках

Неответственные кинематические цепи 
приборов улравления и регулирования, 
приборы средней ' точности. Передачи об 
щего машиностроения, не требующие 
особой точности и работающие при с к о 
ростях зубьев  до 6 м/с

Передачи, к  которым не п р едъ явл яю т
ся требования точности, работающие при 
скоростях зубьев до 2 м/с

Вид с о п р яж ен и я ,  определяющий значения бокового з а з о р а ,  
выбирают исходя  из следующих рекомендаций :  с о п р я ж е н и е  И 
применяют в ти хоходных  с туп е н ях  отсчетных,  счетно-реш аю щ их  
и др у ги х  точных механизмов при одн ородных  материалах  к о л е с  
и корпуса ;  со пряж ен ие G пр именяют в те х  ж е  мех ан и зм ах  при 
средних скорост ях ,  когда м атер и алы  колес  и корпуса  им ею т 
разные коэффициенты линейного расширения а; с о п р я ж е н и е  F 
применяется  в быстроходных с т у п е н я х  тех  ж е  м е х а н и з м о в ,  
а т а к ж е  в силовых редук то рах  при значительных к о л е б а н и я х  
т ем пер ат уры  колес  и корпуса;  с о п р я ж е н и я  В и D при м ен яю т  
в механизмах с пониженными требован иями к точности при 
средних с корост ях ,  больших к о л е б а н и ях  температуры.



ГЛАВА 19. РАСЧЕТ И КОНСТРУИРОВАНИЕ 
ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ

§ 19.1. Х ар а кт е р  повреждений зубьев  
и расчет зу бьев  колес на прочность

Поломка з у б ь е в  возникает чаще все го  из-за усталости 
м атер иала ,  которая  я в л я е т с я  следствием циклической нагрузки  
при зацеплении з у б ь е в  и вы раж а ется  в появлении усталостной 
трещины.  При этом у  основания зуба  со стороны растянутых 
волокон появляется  ус талостна я  трещина (рис. 19.1, а ) .  Поломка 
з у б ь е в  может  произойти и внезапно от дейст вия  силы,  превы

шающей допустимую н а г р у з к у  для  
статической прочности материала.

Износ рабочей поверхности з у б ь 
ев  из-за истирания приводит к  и ск а
жению профиля з у б а  (рис. 19 .1 ,б), 
а это,  в свою очер ед ь ,  вы зывает  
увеличение дина ми че ских  нагрузок ,  
уменьшение точности передач,  повы
шение напряжений при изгибе и в 
конечном итоге п оломку зубьев .  Та
кой вид повреждений з у б ь е в  х а р а к т е 

рен д л я  открытых з у б ч а т ы х  передач.  Уменьшению износа зубьев  
способствует  повышение износостойкости поверхности зу бьев  б л а 
г о д а р я  хим ико-терм ической обработке и пр авильному подбору 
свя зи .

Выкрашивание рабочих поверхностей з у б ь е в  являетс я  с л е д 
стви ем  контактной ус талости материала.  Оно вы р а ж а е т с я  в по
явлении мелких трещин вблизи полюса зац еплени я ,  а затем 
в отрыве  мелких  частиц с поверхности з у б ь е в .  Нарушение 
сплошной масляной пленки приводит к задирам поверхности.  
В зацеплении появ ляютс я  возрастающие динами че ские  нагрузки ,  
у с к о р яю щ и е  разруш ен ие  з у б ь е в .  Выкрашивание — характерный 
в и д  по вреждения з у б ь е в  д л я  закрытых  передач .  Д л я  его пре
д у п р е ж д е н и я  ув е ли ч и в а ю т  твердость рабочих поверхностей 
з у б ь е в ,  подбирают со ответствующ ую см аз ку .

Интенсивность в ы х о д а  из строя з у б ч а т ы х  колес  зависит,  
в первую очередь,  от значений напряжений,  возникающих в з у б ь 
я х .  Эти напряжения з а в и с ят ,  с одной стороны,  от прик ладывае
м ы х  наг рузок ,  а с д р у г о й  -  от геометрических колес и зубьев .  
Д л я  обеспечения нео б хо ди м о го  срока с л у ж б ы  з уб ч аты х  передач 
н ад о  рассчитать параметры зубчатой передачи так ,  чтобы они 
обеспечивали достаточную контактную прочность и прочность 
на  изгиб.  Методы расч ета  на прочность п рям озубых  и косозубых 
цилиндрических п ер ед ач  с модулем  т  - 1 мм стандартизован 
(Г О С Т  2 1 3 5 4 —75).  С тандартом  предусмотрены сл едую щ ие виды 
расчетов :
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1) расчеты на прочность ак ти вн ы х  поверхностей з у б ь е в  вклю 
чают расчет  на контактную усталость — д л я  п редотв ра щ ен ия 
усталостного выкрашивания и расчет на контак тную  прочность 
при действии максимальной на грузки — д л я  п ред отв ра щ ен ия 
остаточных деформаций или х р у п к о го  р азр уш ен ия пове рх но ст 
ного слоя;

2) расчеты на прочность з у б ь е в  при изгибе в к лю ч аю т  расчет 
на сопротивление усталости — д л я  предотвращения уст ал ост ного  
излома з уб ьев ;  расчет на прочность при максимальной н а г р у з к е — 
д л я  предотвращения остаточной деформации или х р у п к о г о  и з 
лома з у б ь е в  и расчет на м алоц и кловую  устал ость  при изгибе 
д л я  предотвращения излома з у б ь е в  при плавном или ударном  
нагружении.

Д л я  большинства зу б ч аты х  передач ,  пр имен яем ых  в приборах 
и вычислительных машинах ,  основными видами расчета  я в л я 
ются расчет на контактную прочность и на сопротивление 
усталости при изгибе.

§ 19.2. Расчет зубьев  на  контактную прочность.
Контактные на п ряжен и я

Опыт эксплуатации показывает ,  что выкраш ив ан ие  
поверхностей зубьев  начинается  в области полюса Р  зацепле ния ,  
поэтому расчет контактных напря жени й ведетс я  д л я  зацепления 
в полюсе.  На рис. 19.2 пока зана  схем а з ац епле ния колес ,  где  
контакт  з у б ь ев  рассматривают к а к  контакт  д в у х  цилиндров 
с рад иусам и р, и р.,, а макси ма льн ое  контактное нап ряж ени е  
о пр еделяют  по формуле Герца  (см.  гл. 14);

= V (,9Л)
Зде сь  Е„ =  2Е1Е., '(Et +E-,) — приведенный м о д у л ь  упругости 

и Е-, — модули упругости материала  шестерни и кол еса ;  v — 
коэффициент Пуассона;  q„ — отношение 
нормальной расчетной на гр узки  F„ (см.
§  18.5) к длине контактных линий

Яп =  Еп!1'- =
F H l kH ^ H v  ________w  III

где  Em — расчетная о к р у ж н а я  сила от Рис. 19 .2
переда ваем ого  вращающего момента;
bw — рабочая  ширина з уб ч ато го  венца;  ^  — коэффициент,  у ч и 
тывающий неравномерность н а г р у з к и  по длине  з у б а ;  knv — коэф
фициент динамичности н а г р у з к и ;  Whi — F m bw — у д е л ь н а я  о к 
р у ж н а я  сила;  kt = 0 ,9 5  — коэффициент,  учиты вающ ий влияние 
торцового перекрытия .
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Приведенный радиус  кривизн ы  дл я  косозубой передачи (см. 
рис. 18.7) определ яю т по ф ормул е

_1_ _  _l_ + J _  2 cos $b - 2 cos rpb _  2 (ц ± 1) cos f̂,
Рп Pi Ps ^*n a w  ^tt’2 ^ iИ dxviM  s in

З д е с ь  з н а к  «-)-» со ответс твует  внешнему,  а знак  « —» внутрен
н е м у  зацеплению.  П одс та вл яя  значения qn и рп в фо рмулу (19.1) 
и у ч и т ы в а я  соотношения s in «„, =  sin a(a,cos и cos o.lw sin &tw =  
=  (1/2) s in 2<xtw, получаем

_ -, /  fg 1«'W CQS (U ± 1)
У  2^(1 — v-) kttadvlu sin 2a<tp ■

В ве д ем  обозначения:  ZH =  j / 2 c o s  36 (sin 2a<u,) — коэффициент,  
учиты ваю щ ий форму со п р яж е н н ы х  поверхностей з у б ь ев ;  его 
о п р е д е л я ю т  по графикам (рис .  19.3) в зависимости" ;от у г л а  3

и смещений х х\ х, при наре- 
Zh зании колес.  Цифры на кри

вых соответствуют значе
нию величины (хх-\-х2) (zr \-
: z-2); Xм =]/ Ь„ |-(1 — vJ )| — 

коэффициент, учитывающий 
механические свойства мате 
риалов сопр яж енны х  з у б ч а 
тых колес;  Z , =  | 1 (&,£„) 
коэффициент, учитывающий 
суммар ную дли н у  конт акт
ных линий, д л я  прямозубых  
колес Z s — У  (А — е,)/3; для  
косозубых ко лес  Z .= \ \  е„ .  
Формула  д л я  контактных 
напряжений принимает вид:

Рис. 19.3 Рис. 19.4

о„ =  ZHZMZ. V ^ H L  ‘L l l  <  |о„], (19.2)
' awl и

г д е  о// — д о п ускаем о е  н ап ря жен и е  на контактную усталость .
Коэффициент &//? неравномерности распределения на грузки 

по ширине колеса ,  возникающей из-за деформации валов,  кор-
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пуса ,  опор зависит от ширины колеса,  т вер д о с ти  материала  
и точности изготовления.  На рис. 19.4 и з о б р а ж е н о  взаимное 
расположение зу б ч аты х  ко лес  при деформации валов в сл у ч а ях  
симметричного ,  несимметричного и консольного расположения 
колес  относительно опор. При несимметричном и консольном 
расположении колеса перекашиваютс я ,  из-за  чего  зацепление 
происходит не по всей ширине колеса.  Интенсивность нагрузки 
по линии соприкосновения з у б ь е в  неодинакова  и максимальное 
е е  значение больше,  чем при равномерном распределен ии на
грузки .

При постоянной н а г р у з к е  д л я  твердости м атери ала  зубчатых

колес  Н В < 3 5 0  и скорости v  <  10 м,с &//j =  1 , 0 5 . . .  1,1. Большие 
значения соответствуют консольному расположению колес .  Эти 
услови я типичны дл я  з у б ч а т ы х  передач приборов и ЭВМ. Д л я  
колес ,  у  которых НВ >  350 и ^ > 1 0  м/с, коэффициент кщ оп
ределяю т  по графикам,  приведенным в ГОСТ 2 1 3 5 4 —75, а т а к ж е  
в [11,  26) .

Коэффициент knv динамической н аг рузки  у ч и т ы в а е т  непос
тоянство угловой скорости колеса  из-за ошибки  ш ага  з уб чат ых  
колес ,  возникающей при их изготовлении.  З н а ч е н и е  kHv зависит 
от скорости,  погрешности^шага ,  присоединенных масс,  упругости 
з уб ь е в :

и \ I 1 Fд 1 1  wHvb™dw\ /1 п о\
K H v =  1 +  7Г77— =  1 Н-------9 7 ГТ--------> ( 1 9 . 3 )

где  Fa — д инами че ск ая  со ставляющ ая  н а г р у з к и ;  F,kH$ — наг рузка  
на з у б  с уч ето м  ее  концентрации от в р а щ а ю щ е го  момента 1\ 
на шестерне;  у д е л ь н а я  дина ми че ская  сила Whv о пред ел яетс я  по 
формуле

=  FJbw = Ъ/lgoV V aJU  <  UHv max- ( 19.4)

Зде сь  коэффициент Ьн уч и т ы ва е т  твердость  материала  з уб ьев :  
д л я  прямозубых  колес при Н В - ^ 3 5 0  8# =  0 ,006 ,  д л я  косо зуб ых 
с>н =  0,02;  коэффициент g0 уч иты вает  погрешность  зацепления 
по ш аг у  и при м о д ул е  т  <  3,5 м д л я  7-й степени точности 
принимают g0 =  47, д л я  8-й — =  56. Если зна че ни я whv пре
вышают значения wnv max. то их принимают равн ыми предельным:  
д л я  значений т <13,55 мм при 7-й степени точности Whv max =  
=  240 Н/ММ; при 8-Й — W h v  max — 380 H/мм; при 9-й г « Я и т а х  =  
=  700 Н мм.

В проектных расчетах ,  ко гд а  aw и е щ е  не известны,  д л я  
з у б ч а т ы х  механизмов приборов и ЭВМ, им еющих  в зацеплении 
v  <  5 м/с, твердость Н В < 3 5 0 ,  100 мм,  м о ж н о  приближенно 
принимать при 7-й степени точности 1 , 2 . . .  1,05, при 8-й —
kHv — 1 , 2 5 . . .  1,08. После определения  р аз м е р о в  передачи с л е 
д у е т  уточнить knv по формуле  (19.3) .
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§  19.3. Мате риалы зубчат ых  колес и определение 
д о п у с к а е м ы х  напряжений

Прочность зу б ч аты х  колес  зависит от их материала .  
Выбор м а тер и ал а  определ яетс я  характером на грузок  в передаче ,  
скоростью,  ср оком с л у ж б ы ,  услови ям и  эксплуатации и видом 
смазки.  Д л я  повышения стойкости з у б ь е в  против з а е д а н и я  шес 
терню и ко л е с о  изготовляют из разных материалов .  З у б ь я  
шестерни д о л ж н ы  обладать  большей твердостью,  п о ско льку  она 
д е л а е т  б о л ьш е  оборотов.  В р яде  случ аев  для  стальных ш есте 
рен и ко л е с  б е р у т  сталь одной марки,  но с различной терми
ческой обработкой,  например:  шестерню изготовляют из стали 
45 у л у ч ш ен н о й ,  а колесо — из стали 45 нормализованной.

С ы р ы е  и термообработанные конструкционные стали  35, 40,  
45,  50  пр именяют для  изготовления колес  м ал о н агру ж ен н ы х  
передач с цилиндрическими и коническими колесами,  работаю
щих со ск орост ям и  до 3 м/с. Легированные стали  40Х,  45Х, 
12ХНЗА, 18ХГТ и д р у г и е  применяют д л я  колес,  работающих 
с повы шенны ми скоростями,  при требованиях коррозионной 
стойкости.  Из бронз ВрОФЮ-1, БрАЖ9-4 и д р у ги х  изготовляют 
колеса,  работа которых сопрово жда ется  большим относительным 
скол ьж е н и ем  рабочих поверхностей.  При этом в е д у щ е е  колесо 
выполняют ст ал ьн ым,  а ведо мое — из бронзы. Л атуни  ЛС59-1,  
Л Ж М ц 6 6 -6 -3 -2  и д р у ги е  применяют дл я  зу б ч аты х  колес 
при л е г к и х  у с л о в и я х  эксплуатации и отсутствии ре гулярно й 
смазки.

Алюминиевые сплавы Д16 М ,  Д16 Т  применяют дл я  изг ото в
ления колес  м а л о н а гр у ж е н н ы х  передач при требовании у м е н ь 
шения массы и инерционности колес.

Пластмассовые колеса из текстолита  ПТ, Г1ТК и полиамид
ной смолы П-68 применяют в п ер еда ча х ,  где  треб уетс я  б е с ш у м 

ная работа,  а детали д олжн ы  обла
дать  коррозионной стойкостью,  из
носостойкостью, небольшой массой 
и инерционностью. Несущая  спо
собность передач с пластмассовыми 
колесами в- 3 . . . 5  раз ниже по 
сравнению с колесами из стали.

Д о п у с к а е м ы е  контактные на
пр яж ен ия поверхностей з у б ь е в  при 
расчете  их предела  выносливости 
определяют,  используя св я зь  
м е ж д у  числом IV циклов напряже-  

Рнс. 19.5 ния и разрушающим напряжением
о// (рис. 19.5). На участк е  JV<  JV6 

(меньше базового  числа на груж ени й)  справедлива пр иближенная  
зависимость

JVo/i =  const,
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г д е  т== 6 дл я  конт актны х напряжений с т а л ьн ы х  колес .  З н а ч е 
ние анк является  пределом выносливости,

ан =  °нк 'V А'б Л/ =  aHHkHL, (19.5)

г д е  /̂//. — коэффициент долговечности (1 <  km  <  2,6) .  Условие  
£///.< 2,6 исключает  пластические деформации на поверхности 
з у б ь ев .

Из формулы (19.5)  сле д уе т ,  что коэффициент km уч и т ы ва ет  
возможность  повышения д о п у с к а е м ы х  н ап ря ж ен и й  дл я  к р а т к о 
временно работающих передач N <  Л//,-,. На у ч а с т к е  N >  NH6 
предел выносливости не меняется  и km — 1.

Д о п у с ка е м ы е  контактные нап ряжени я о п р ед ел яю тся  по фор
муле

Ы  =  \ан] kHL, (19.6)

г д е  \?н\- д о п ускаем о е  контактное н а п р я ж е н и е  при базовом числе 
циклов Л//,-,. Ниже  в табл.  19.2 приведены  значения [з,/| д л я  
наиболее распространенных материалов з у б ч а т ы х  колес.

Различают р е ж и м ы  постоянной и переменной нагрузки .  При 
ре ж и м е  постоянной на грузки изменение макси маль ного  н ап ря 
жения цикла не превышает  20% .  Ра сч ет но е число циклов п е 
ремены напряжений

; V = 6 0  cnt, (19.7)

г д е  п — частота вращения колеса ,  по м а т е р и а л у  которого о п р е 
д ел яется  д о п ускаем о е  напряжение ,  об мин; с -  число зацеплений 
зу ба  за один оборот колеса;  t — расчетный срок с л у ж б ы  п е р е 
дачи,  ч. При переменном реж и ме н а г р у з к и  расчетное число 
циклов принимают равным некоторому  эквивален тн ому числу  
циклов 1V//.^. М е тод и ка  определения Мнта пр иведена  в л и т е р а 
т ур е  111, 26|.

§ 19.4. Выбор и расчет пар ам етров передач 
на контактную выносливость

Проектирование зу бчатого м е х а н и з м а  начинают с в ы 
бора и расчета основных параметров :  передаточн ого  числа и, 
числа зу бьев  z, межосе вого  расстояния a w, диам ет ра  колес  dw, 
ширины венца колее  bw и м о д ул я  т .  Если з ад а н а  ки н ем ати че 
с к а я  схема механи зма и реж и м  работы в ы х о д н о г о  вала (ч ас тота  
вргщения п; вращающий момент Г), то на первом этапе в ы б и 
рают передаточные числа к а ж д о й  ст упе ни ,  назначают числа 
з у б ь е в  колес,  выбирают двигатель .  П осл е  этого выпо лняют 
проектный расчет д л я  обоснования р а з м е р н ы х  параметров п е 
редачи.  Если м еж о се во е  расстояние aw выбир аю т из к о н с т р у к 
тивных соображений,  то диаметр шестерни д л я  передачи б е з
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смещ ен ия и схо дн о го  контура  (х, =  х 3 = 0) или со смещением 
при х х х-, =  0  определяю т по формуле

dwl= d t = 2 a J ( u  +  \). (19.8)

По д и а м е т р у  d u з а д а в а я с ь  минимально допустимым числом 
з у б ь е в  г , ,  м о ж н о  определить  модуль  передачи:  m =  c o sp /г,, 
г д е  р =  8 . . .  18° — у г о л  наклона зу б ь е в  по делительному цилинд
ру .  М о д у л ь  м о ж н о  т а к ж е  определить  предварительно по эм пи
рической ф о р м у л е  т  — (0,01 . . .  0,02) a w. После этого выполняют 
проверочный расчет  на прочность зубчатой передачи с выбран
ными разм ер ны ми параметрами.

П р о ектн ы й  р а с ч е т  на к о н т а к т н у ю  вы н о с л и во с т ь .  Этот рас
чет с л у ж и т  д л я  предварительного определения  размеров пер е
дачи (aw или dwt).

При проектном расчете исходными данными являются :  1) 
вращающий м о м ен т  Т и циклограмма на груже ния ;  2) передато ч 
ное число м; 3 )  в и д  передачи — п рям озубая  или косо зуб ая ;  4) 
материалы ко л ес ,  термообработка  и твердость  рабочих пове рх 
ностей з у б ь е в ;  5)  параметр tybd= !, J d w, или ф4в =  bwjaw =  
=  2<|>ftd/ ( « - [ - 1). Параметр фйа принимается в зависимости от 
нагруженности  передачи:

М ало н агруж ен н ы е  п е р е д а ч и ........................ ....................0,01 . . 0 1

Л е гко н агр у ж ен н ы е  п е р е д а ч и .................... .................... 0.1 . 0  3

С редн ен агр уж ен ны е  п е р е д а ч и .................... ............... '  0 , 3 . 0 5

Ориентировочное значение меж осе вого  расстояния аю можно 
получить  из ф о р м ул ы  (19.2) ,  если у ч есть  соотношения:

j  a w  2 Т H 'fi Hv i , т  т
1 ’ W H‘ =  ' ,/ ,L~~;------ ; b w  =  ‘  1 H ,=  1 2H u .“  T  i a w v r b a a w

Тогда

=  ( «  +  1 )iy  |—
У  Т2Hk/l?kHv

[ 11 м ) Ф,Ьа
(19.9)

Вво дя  обозначен ие Ka —:\7(Zf,\ZHZi )'l knv, МПа,/з, значение aw, 
мм, можно о пределить  по формуле

з г

Р е к о м е н д у е м ы е  значения коэффициента Ка приведены в табл.  
19.1.



Т а б л и ц а  19.1

Материал

Коэффициент Ка , 

М П а 1/3

п р ям о 
з у б ы е

косозубыс

Сталь — сталь 495 430

Сталь — бронза 430 375

Сталь — текстолит 200 170
Сталь — полиамид 155 135

Предварительно определив aw, с о г л а с у ю т  полученные з н а ч е 
ния со стандартными (aw и /«), уточняют зна че ния коэффициен
тов в расчетных формулах и проводят  проверочный расчет к о н 
тактного  на п ряжен и я по формуле (19 .2) .

§ 19.5. Расчет  зубьев на выносливость  при изгибе

Наибольшие напряжения от изгибающих нагрузок  в о з 
никают у  основания з уба  в зоне пе реход а  эвольвенты в г ал те ль .  
Здесь  наблюдается  концентра
ция напряжения .  Рассмотрим 
прямозубое зацепление и д о п у с 
тим, что вся на грузка  Fn пере 
д аетс я  одной парой зу б ь е в  
И приложена К вершине з уба  Оп а сн о е  
(рис. 19.6). Зуб  в наших пред- с е ч е н и е  
положениях я в л яе т с я  консоль
ной балкой,  дл я  которой при
менимы методы сопротивления 
материалов.

На расчетной схем е  (рис.
19.6) нормальная  сила Fn =
=  Ft cos согласно формуле 
(18 .9) .

Д л я  удобства  расчета силу  
Fn переносят по линии ее  д е й 
ствия до оси симметрии зуба  
и разлагают на д в е  составляю
щие:  изгибающую зуб  F t —
=  Рп£Оъп' =  F,cos<x'/cosolw и с ж и 
мающую зу б  F r =  / ^ s l n a '  =
=  Ft sin i '/cos aw, г де  a' у г ол  при вер ш и н е  зуба ,  больш ий ,  
чем аш.

Эпюры напряжений зн от изгибающей силы Ft и осж от с ж и 
мающей силы F r в опасном сечении пока заны  на рис. 19.6. Т а к
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к а к  трещины п о яв ляю тс я  на растянутой стороне зуба ,  то номи
нальное н ап р я ж е н и е  в опасном сечении зуба  определяют по 
формуле

°„оМ =  Зн — °сж =  F'tftpl — Fr.. А,
г д е  WH=  bws ‘\.d> — момент сопротивления зу ба  изгибу;  A = bwst — 
площадь с е ч ен и я ;  bw — рабочая ширина зуб чато го  венца;  s,  и hp 
указ ан ы  на рис.  19.6.

Учитыв ая  концентрацию напряжений,  вы р а ж а е м у ю  коэффи
циентом kc, п о л у ч а е м  значения местных напряжений:

FijGhpCosz' s in a '  \
°F bw \S2 cos S( cos

Введем  обозначение

/ Q>mh„ cos a '  m sin a' \
Y f — — — --------------- fc,

V S i  COS a a , S , C O S a e , /  ’

г д е  m — м о д у л ь .  Величину Yp называют коэффициентом проч
ности зу ба ,  у ч и ты ваю щ и м  его форму.  Тогда  напряжение при 
изгибе б у д е т

аР =  F,YEl(mbw). (19.10)

Так к а к  величины 5, и hp пропорциональны модулю,  то от 
ношения mhp!s\ и т  hp не за в исят  от м о д у л я .  Поэтому коэффи
циент Yp т а к ж е  не зависит от м о д ул я  и м о ж ет  быть вычислен 
в зависимости от числа  з уб ь ев  г  или (д л я  косозубых  колес)  от 
эквивалентного числа з уб ь ев  zv ~ z jcos3 (3 и коэффициента с м е 
щения л-. Граф ики  д л я  определения YF показаны на рис. 19.7. 
В формуле (19 .10)  расчетную о к р у ж н у ю  силу  Ft вы ражаю т через 
исходную о к р у ж н у ю  силу от передаваем ого  вращающего м о 
мента Тр но ф ормул е

г , — F ptkpfkpv,

гд е  Fpt=2T\pld{ =  2 T2id r ,  kp$ — коэффициент,  учитывающий 
концентрацию н а г р у з к и  по длине зуба ;  kpv — коэффициент, у ч и 
тывающий ди н а м и че ски е  нагрузки ,  возникающие в передаче .  
При определении напряжений при изгибе учитывается  т а к ж е  
влияние п ер екр ы ти я  с помощью коэффициента УЕ =  1 &аеа ( для  
косо зуб ых  колес  принимают =  1), а влияние у гла  наклона 
з у б а  jis в г р а д у с а х  на напряжение изгиба учитывают коэффи
циентом Yi, о п р е д е л я е м ы м  по формуле

К, ='\ - [i 140°.

Тогда  формула  (19 .10)  дл я  напряжения при изгибе принимает 
ви д
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r n Yf.Yj Yl k!:-kl,v
°F = ------------ Ш2------------<  13H • (19.11)

где  [з,?] — допускаемое н ап ряжен и е на выносливость  при изгибе.  
При НВ <  350,  v  <  10 м с  и ki-i =  1, 0 5 . . .  1,1 коэффициент krv 
вычисляется  по формуле (19 .3 )  с заменой в ней и н д е кс а  Н на F. 
При этом 8/.- =  0,016 для  п рям озубы х  колес  и 8/? =  0 ,006  для  
косо зуб ых .

Рис. 19.7

Предельные значения у д ел ьн о й  динамической си лы  w pшах =  
= 310 Н/мм при 7-й степени точности;  Wpmax =  410  Н мм при

8-й степени точности и w/. шах =  880 II мм при 9-й степени точ
ности.

Подставляя  соотношения т  d, z\ Ftt — 2TiF d,
в фо рмулу (19.11) и решив ее  относительно т , получ им  фор
м у л у  дл я  проектного расчета:

т (19.12)

При средних значениях коэффициентов Yt , Y<u klv  ориентиро
вочное значение модуля  м о ж н о  определить  по ф о р м у л е

л / 
т  Л т | Г YvJ û F:

*rtbd\°F \ '

гд е  вспомогательный коэффициент АГ,„ =  1,4 д л я  прямозуб ых 
и Кт =  1,12 д л я  косозубых ко л ес  при е3 >  1.
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При Н В - ^ 3 5 0  принимают =  0 , 3 . .  .0,4 при консольном 
расп о л о жен и и  колес ;  <lfbd =  0 ,4  . . .  0,5 при несимметричном и 
=  0 , 5 . . .  0 , 6  при симметричном их расположении относительно 
опор.

После  предварительного  определения модуля  т  и д р у г и х  
р а з м е р н ы х  параметров передачи их согласуют со стандартными,  
у точняю т значения  коэффициентов и проводят  проверочный 
расчет  на выносливость  при изгибе по формуле (19.11) и кон
т актн ую  выносливость  по ф о р м ул е  (19.2).

Д о п у с к а е м о е  нап ряжение изгиба для  распространенных м е 
тодов  обработки  (шлифование поверхности зу ба ,  отсутствие 
деформацион но го  упрочнения и др . )  определяется  по формуле

М  =  а FR^K.k t-'LiSF =  IO/r] kt L,

где  о/.-#— базовый предел выносливости материала  зу б ь е в  при 
изгибе д л я  отнуленого цикла ;  S y — 1,7 . . .  2,2 — коэффициент 
безопасности;  кц; — коэффициент,  зависящий от хар ак тера  на
груз ки  (k/c =  1 при одностороннем приложении на грузки и 
kF(: — 0 ,7  . . . 0 , 8  при реверсивном нагружении ) ;  k/L— коэффи
циент долговечн ости.  Д л я  матер иала  колес с твердостью Н В < 3 5 0
1 ^  2,08.

Д л я  в с е х  марок сталей базовое  число циклов н а гр у ж е н и я  
vV6 =  4 - 1 0 e. По заданному  с р о к у  сл уж б ы  его определяют по 
фо рмуле (19 .7 )  для  р еж и ма  постоянной нагрузки .  Значения 
д л я  распространенных мат ериал ов  даны в табл.  19.2.

Т а б л и ц  а 19.2

Допускаемое напряжение при 
6.по юм числе циклон

Марка материала Термообработка 1 V I
МПа

Г ' 1
Инд нагрузки [ "//]■ 

МПа
пере, ср
ои пая

ренер- 
сhi ная

Сталь 35 Нормализация 160 100 390

Сталь 45 180 114 460

Улучшение
З ак ал к а  ТВЧ сквоз

ная с охватом дна

195 130 600

впадины 210 160 800

С таль 50 Нормализация 190 120 495

С таль 50Г З ак ал к а  объемная 220 165 800

Сталь 40Х Нормализация 200 130 550

Улучшение 230 150 650

21 0



Продолжение

Допускаемое напряжение при 
базовом числе циклон

Марка материала Термообработка 1 V ] . МПа

[ '  Л
Вид нагрузки 1 Г

МПа
неревер
сивная

ревер
сивная

Сталь 20Х и 20ХФ Цементация с закал
кой и последующей 
шлифовкой рабочих по
верхностей 280 210 1100

Сталь 12ХНЗА — 330 250 1150
Сталь 18.Х ГГ — 300 220 1150
Сплав Д16М Отжиг 59 36 135
Сплав Д16Т Закалка 140 90 250
Бронза БрОФЮ-1 — 50 35 145
БрАЖ9-4 — 80 65 180
Л атунь ЛС59-1 — 145 105 265
Л атунь ЛАЖМцбб- _ I 10 85 205

G-3-2 
Текстолит ПТ 40 40 45...55
Текстолит НТК — 50 50 50 . .60
Полиамидкапролон — 30 30 4?

С методикой расчетов на прочность при действии м а кс и м а ль 
ной нагрузки и на малоцикловую выносливость при изгибе 
можно ознакомиться в л и тер атур е  [11, 2 6 1.

§ 19.6. Передачи коническими зу б ч аты м и  колесами

Конические з уб ч а т ы е  колеса пр им еняются  дл я  пере
дачи вращения м е ж д у  валами с пер есекающим ися осями.  Их 
выполняют с прямыми,  косыми (тангенциальными)  и криволи
нейными (круговыми ,  эвольвентными)  з у б ь я м и .  При скоростях  
v -^ 2  . . .  3 м с  р еко м ен дуется  применение п р я м о з у б ы х  колес.  
При больших скоростях рекомен дуются  к р у г о в ы е  з у б ь я .  Зуб ья  
конических колес нарезают на специальных с т а н к а х  специаль
ными резцами.

Г еометр и чески е п а р а м е т р ы  ко ни ческих  к о л е с .  В конических 
з у б ч ат ы х  передачах  вводится  понятие н а ч а л ь н ы х  к о н у с о в ,  
аналогичное понятию начальных цилиндров в цилиндрической 
передаче .  Начальные кону сы  соприкасаются  по образующим 
и перекатываются  д р у г  по д р у г у  без с к о л ь ж е н и я .  Вершины на-



ч ал ьн ых к о н у с о в  находя тся  в то чке  пересечения их осей.  При 
нарезании кони ческих колес  см ещения р е ж у щ е го  инструмента 
обычно не применяют,  поэтому н а ч а л ь н ы й  и д е л и т е л ь 
н ы й  к о н у с ы  совпадают.  Т о р ц е в ы м  с е ч е н и е м  считается 
сечение з у б а  поверхностью дополнительного конуса,  ось которого 
совп ад ае т  с осью начального конуса ,  а образующие перпенди
ку л я р н ы  образу ю щ им  начального конуса.  Па рис. Н>.8 о б р азую 
щая н а ч а л ьн о го  конуса  п о к а 
зана штрихпунктирной ли 
нией, а о б р а з у ю щ а я  дополни
тельного ко н у с а  — пунктир
ной. О к р у ж н о с т ь ,  по лучаем ая  
в р е з у л ьт а т е  пересечения на
чального и дополнительною 
конусов ,  на з ыва ется  д е л и 
т е л ь н о й  (начальной) о к 
р у ж н о е  т ь ю диаметром dc 
конического колеса .  Полоишы

и ,

Рис. 19.8

углом при вершин ах  начальных конусов  шестерни и колеса  
обозначаются  соотьетст!  енно 8, и 8., и в большинстве случ аев  
v  =  8, 1-8, (рис .  19.9).

По дл и н е  з у б ь я  конических колес имеют переменную высоту  
и толщину .  Зуб чатый  t еиец ограничивается  внешним и вн у трен 
ним торцами.  Размер ы  зубьев ,  их модуль ,  шаг  конических колес 
по н а р у ж н о м у  то рцу стандартизованы и обозначаются индексом 
е. Основные геометрические соотношения конических п р я м о з у 
бых колес  формы I, у которых  образующие конусов  пе ресека 
ются в одной точке ,  без смещения при ^  =  90° и а =  20°, при- 
I.едены в табл .  19.3.

Коэффициент ширины зубчатого  ненца принимают kbe — b Re—
=  0,25 . . .  0 , 3  (мень шие  значения при и >  3, большие — при и <  
> 3) .  Д л я  кони ческих колес  вы р аж е н и е  передаточного числа и 

м о ж ет  быть  получено в тригонометрической форме.  Из равенст
ва скоростей точек  на начальных конусах  имеем =  u>2de,, но 
dei =  2 Re sin 8,; de-, =  2 Re sin 8L,, о т ку д а

a - z , ‘zt — со, иь =  sin 8, sin 8,.

Если 8, +  8, =  90°,  то и =  t g 8 a =  ctg 8,.
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Т а б л и ц а  19.3

Н анмено !ание параметра Обозначение Формула

Число зубьев:
ш е с т е р н и ......................................... г \ ГОСТ 13733—77

колеса ............................................... г2 ГОСТ 13733— 77

плоского колеса *с гс У  гх +  г ,
Внешний торцовый модуль т ,е СТ С .ч в  310—7(>
Средний окружной модуль mw mw --- mtcR iR c
Внешнее конусное расстояние Re >3 !1 о Сл

Среднее конусное расстояние R R Rc -  0,56
Ширина зубчатого венца b Ь < 0 ,3Re\ h - 10т 1е

Средний делительный диаметр <t (1 —

Передаточное число . . . . и U Z-JZi

Углы делительных конусов:
ш е с т е р н и .........................................
колеса ...............................................

?' i
Vj

t g S l  /■='_• l/«!3
^  9 0 ’ —  S ,

Коэффициент радиального з а 
зора ............................................................ c*

с* — 0,2 при mw >  1 мм; 
с* 0,3 при 0 ,5 <  mw -1 1 мм; 

с* 0,45 при mw <  0,5 мм

Внешняя высота головки зуба Л „с

Внешняя высота ножки зуба h ,e Л/с

Внешний делительный диаметр d e tle zn lfc

Внешний диаметр вершин зу 
бьев ...........................................................

< t„ C <llie d L, +  4hae cos 5

Углы:

ножки з у б ь е в .................................. »/ t g  0 ,  =  hfe!Re
головки зубьев ..............................

<=>IIС
»

О

Силы ,  д е й ст вую щ и е  в зац еп ле нии .  Норм альну ю  силу Fn, 
действующую на зуб  п рям озубого  конического ко л еса  н среднем 
сечении зуба ,  удобно разложить  на составляющие ,  к а к  показано 
на рис. 19.10. О к р у ж н а я  сила на шестерне Fn о п р е д е л я е т с я  мо
ментом 7',, передаваемым этой шестерней:

Ft| = 2 7 ’Jd, =  2 Т, d-, =  Fl2.
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Frl =  F, , t g  ч cos 8,.

Осеное у с и л и е  на шестерне

Fа\ ~  F tg  a sin 8,.

Отсюда Fr., =  FaX\ Fai =  Frt.
Р а с ч е т  з у б ь е в  к о н и ч е с ки х  колес  на прочность .  С целью 

упрощ ен и я расчетов  на прочность коническое колесо заменяют
эквивалентным е м у  (приведенным)  
цилиндрическим колесом с р а д и у 
сом начальной окружности,  равным 
длине образующей дополнительно
го конуса (размеры их обозначены 
индексом v  на рис. 19.9).  М о д у ль  
эквивалентного колеса принимают 
равным нормальному модулю т п 
конического колеса в сечении по
средине  длины зуба .  Учитывая ,  что 
dv, =  mnzv l ; dv, =  mnzv,\ d , =  ; 
d, =  m„z>, а т а к ж е  что dvX= d jcos8, ;  
dv2 =  d cos 8,, получаем

Р а д и а л ь н о е  у с и л и е  на ш е сте рне

г , /cos 8,;
Z V2 =  2 ,/C O S 8 , ,

г д е  z , и z2 — числа з у б ь е в  конических колес.  По значениям 
выбирают коэффициенты прочности зубьев  при расчетах на 
прочность .

П е р ед ато ч н о е  число эквивален тн ых  колес при v  =  90° 

и == =  d,  cos 8, d { cos 8, =  . =  u\
(l vi ' “ I

г д е  u =  z2jz{ — передаточное число конической передачи.
Соотн ошение  м е ж д у  модул ям и  т п и т ,е дл я  прямозубых 

ко н и ч ески х  колес  б у д ет

т п =  mte (1 — 0,5kbe). (19.13)

Т а к  к а к  силы давления м е ж д у  зубьями конической и э кви ва 
лентной ей цилиндрической передачи должны быть одинаковы,  
то  в соответствии с рис. 19.10 имеем

Fti =  2 Г . /rf, =  2 TJdvi cos 8, = 2 Tvt dvl.

Отсюда момент на эквивалентном колесе

Tvl =  Г,/cos 8, =  Тх | tg-  8, +  1 =  7\ | V  - f  1 u.
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При расчете на контактную прочность исп ольз уетс я  фо рмул а  
(19.2) .  Д л я  прям озу бы х  конических колес  с у г л о м  зацепления 
aw =  20° формула дл я  расчета контактного н а п ря ж е н и я  прини
мает  вид

у у У 1/  F‘kHbkHv V + 1 ^-| I 
О// — Z//Z.WZ, у  0,85Ь(1хи < [ а //Ь

где  Zh определяют по графикам рис. 19.3 ( д л я  п р ям о зуб ы х  
колес без смещения Zh — 1,76);  Z,w о п р е д е л я ю т  в зависимости 
от механических свойств материалов колес  ( д л я  стальных ко лес  
Z.m =  275 М П а1'2 ).  Коэффициент Z, =  V (4 — е„)/3 дл я  п р я м о з у 
бых конических колес ,  где  £„ =  1 , 8 8 — 3 ,2  (\/zvi -f- l/ze2); кн? 
определяют по таблице 19.4; knv— опред ел яю т по формуле  ( 19.3 ) .

Т а б л и ц  а 19.4

Коэффициент k Коэффициент Л//-,

О тносительная шири
на эквивалентного 

колеса

ш ариковые
опоры

роликовые
опоры

ш ариконые
опоры

ролнконые
опоры

ь к Ьса Тнердость >абочих поверхностей  зуб ьев

d v  2 -
НВ>350 H В <350 НВ>350 Н В <350 НВ>Ч50 MB <350 Н В.-350 НВ < 350

0,2 1.25 1,13 1,1 Г) 1,08 1,16 1,07 1,08 1,01

0,4 1,55 1,29 1,30 1,15 1,37 1,14 1,20 1,08

0,6 1,92 1,47 1,48 1,25 1,58 1,23 1,32 1,13

0,8 — 1.7 1,67 1,35 1,80 1,34 1,41 1,18

1,0 — — 1.9 1,45 — — 1,55 1,23

II р и м е ч а н и е. Значения коэффициентом к р ' Л и со о тветствую т консольному располо
жению  одного из колес передачи.

При проектном расчете ориентировочные значения среднего  
диаметра  конической прямозубой шестерни получают,  р еш ая  
данное уравнение относительно d{\

3
. 7 WwVu* ■ ■
V 0,85фм и [»„)*

г д е  < kd =  X (ZHZMZ, j- ‘Iknv (для  стальн ых  ко л ес  n d =  167).  
Коэффициент tybd =  bwld | рекомен дует ся  брать  в пр еделах  <!fbd =  
=  0 , 3 . . .  0,6 при соблюдении условия bwIRe<̂ . 0 , 3  и bw~ .̂\0mle.

При расчете на изгиб используется ф орм ула  (19.10) д л я  
напряжения изгиба з у б а  цилиндрического колеса ,  в которую 
вместо величин 7’,, /я, и, г ,  подставляют соответственно Tvl, 
///„, г ,, , :
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aF ■■ Yp \kp k̂pvTv\ ~Yp\ kp-jkFv У  и • +  ! 
0,8 m *u bzjcos S,0,85 m%zvlb

Числовой коэффициент 0,85 учит ывает  х у д ш у ю  нагрузочную 
способность ко н и ч ески х  колес по сравнению с цилиндрическими.

Коэффициент kFp можно определить  д л я  конических колес  
в зависимости от относительной ширины эквивалентного колеса 
b dv из табл.  19.4.

Д о п у с к а е м ы е  нап ряжени я [а/] определяют,  к а к  и в прямо
з у б ы х  ко л е с а х .  Учит ывая ,  что cos 8, =  1 ) '  1 +  t g 28, =  и / К и 2 +  1, 
получаем

2,lr>YFlkn kF. J l
oF — т пг\Ь

При проектном расчете  задаются  величиной 
чают р асчет ную  ф о р м ул у  для  средне го модуля :

3
т „  I

полу-

Ч;Ш п кр.лк^Т,
" \ Z'/ibd [V]

По формуле (19 .13)  определяют т ,е, д л я  которого принимают 
ближайш ее б о л ь ш е е  значение по Г О С Ту  и вычисляют размеры 
колес.  Если матер иал  обоих колес  одинаков ,  то расчет в е д у т  
по шестерне .  При различных материалах  расчет в е д у т  дл я  
колеса ,  у  кото рого  отношение |a/?] YF меньше.

Кпд з у б ч а т ы х  п ер ед а ч .  Д л я  приближенных расчетов в сило
вы х  з у б ч а т ы х  пер ед ачах  на подшипниках качения при номи
нальных н а г р у з к а х  можно пользоваться следующими экспери
ментальными д ан н ыми :  у  цилиндрической передачи т( =  0 , 9 9 . . .  
0 ,98 при 6-й и 7-й степенях точности;  rt — 0 , 9 7 5 . . .  0 ,97 при 8-й

и т(= 0 ,9 6  . . .  0,95 
уп о м ян у т ы х

и 9-й с тепе нях  точности в закрытой передаче
в открытой п ер е д а ч е ,  у 
условиях  соответственно  
=  0 , 9 5 . . .  0 ,94.

конической передачи при 
г; =  0 ,98  . . . 0 ,96;  rt 0 ,96 . . .  0 ,95 и г( =

§  19.7. Особенности расчета  и проектирования 
м ел ко м о дульн ы х  зубчатых передач

К п е р е д а ч а м  с модулем  т  <  1 мм, применяемым в м е 
ханизмах приборов,  предъ являю т ряд  специфических требований,  
в частности требования  повышенной точности изготовления 
и сборки,  повышенной плавности работы,  минимального значения 
мертвого хо д а ,  м а л ы х  габаритных размеров ,  а к механизмам,  
составленным из нескольких пар з у б ч а т ы х  колес — требования 
рационального распределен ия передаточных отношений по с т у 
пеням с целью обеспечения малых габаритных размеров с л о ж 
ной передачи и быстродействия  механизма .

В прак тике  проектирования приборных мелкомодуль ны х з у б 
чатых п ер ед ач  с у щ ес т в у ю т  более простые,  чем в машинострое
нии, но дост ат очно  обоснованные методы определения параметров
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отдельных  элементов передач.  Р я д  п ар ам етр о в  з убчаты х  к о л е с  
выбирается  из констр укти вных соображений.  При малых  н а г р у з 
к а х  значением м о д у л я  и числами зу б ь е в  з а д а ю т с я  в соответствии 
с передаточным отношением.  Расчет  на изгибную прочность 
производят  обычно то лько д л я  тихоходной ступени,  н а г р у ж е н 
ной наибольшим моментом.  М о д у ль  ос т а л ьн ы х  колес  принимают 
равным модулю тихоходной ступени.  П р о в е р к у  напряжений и з 
гиба проводят по фо рмуле (19.11),  а ко н т а кт н ы х  напряжений — 
по формуле (19.2) .  По рекомендациям ,  прив ед енны м в ли т е р а 
т у р е  [35] ,  дл я  м ел ко м о дульн ы х  колес  без  см ещ ен ия коэффи
циенты Yг при числе зубьев  z д л я  цилиндрических ко лес  
и числе зубьев  zv эквивалентного колеса  д л я  конических ко л е с  
имеют сл едующ ие значения:

z (z v) . . . 17 18 20 2'» 30 35 40 50 СО 80 100 200 

YF 4,8 4,2 4,15 3,98 3,88 3,80 3,77 3,73 3,73 3,73 3,75 3,77

Эти значения у  мел ко моду льных  колес  отличаются  от з н а ч е 
ний Ур у  колес с т  "' 1, т ак  как  высоты  з у б ь е в  неодинаково 
выражаю тся  через  модуль .  При постоянной н а г р у з к е  у ко лес  
с твердостью I IB < 3 5 0  при скоростях  v  <  15 м/с можно прини
мать kp$= kn$— 1; в др у ги х  сл уч аях  kp̂  — kn^— 1 . . .  1,5, причем 
меньшие значения б ер ут  дл я  нешироких ко л е с  при симметрич
ном расположении их относительно опор. Коэффициент динами
ческой нагрузки принимают kpv =  knv — 1 . . . 1,3, причем меньшие 
значения -  при высокой точности изг ото вл ен ия [колес и мал ых  
скоростях .

При длительном режи ме  работы с постоянной или мало- 
меняющейся  наг руз кой определение д о п у с к а е м ы х  изгибных 
напряжений при симметричном цикле производится  по формуле 
[ap\=a_ijn; при отнулевом  цикле [ар] =  \ ,5<з̂ \/п, г де  п =  
=  1 , 3 . . .  2 коэффициент запаса прочности. П р ед ел  выносливости 
можно определять по формулам:  о_] =  0 ,43ав — д л я  углероди стых 
сталей:  о_, =  0 ,35зв - f  ( 7 0 . . .  120) МПа -  д л я  легированных с т а 
лей; о_, =  8 5 . . . 1 0 5  МПа — дл я  бронз и лат у н е й ;  а_,  =  ( 0 , 2 . . .
0 ,4)  — для  деф ормир уемых алюминиевых сплавов ;  для  пласт 
масс доп ускаем ы е  нап ряжени я опред ел яю т по графикам,  приво
димым в литературе  [20] .  Д о п у с к а е м ы е  к о н т актн ы е  напряжения 
в .МПа: [о/,| =  2,61 IB, г д е  НВ число твердо сти  по Бринеллю,- 
дл я  стальных колес ;  [з^]  =  ( 0 , 7 5 . . .  0 ,9)  з в — д л я  бронз;  |а//| =  
=  4 5 . . .  57,4 МПа — д л я  текстолитовых колес .

При кратковрем енны х н аг рузках  [о/.| =  ат/ят и \оц\ <; 2,8ат 
д л я  сталей (НВ-<350) ,  г д е  я т =  1 , 2 . . . 1 , 5 ;  [о/?]= о„ (/ги£,) и |о ,/ ]^  
=  42HRC для  сталей с твердостью 11В > 3 5 0 ,  г д е  I IRC число,  
твердости по Р о кве л л у ;  /гв =  1, 8 . . .  2; £„ =  1, 2 . . .  2.

Кпд мел комодульны х  зубчаты х передач определяю т с учетом 
влияния малых н а гр у з о к  на коэффициент т р е н и я  [см.  фо рмулу 
(7 .26) ] .  Д л я  цилиндрических з уб чат ых  пар:

YJ=  1 1/г, + 1/z2)/2, (19.14)
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г д е  е„ — коэффициент перекрытия пары колес :  можно принять 
e„ =  l ,5 ;  / — коэффициент трения ск ол ьж е н и я  зубьев ;  zt; z2 — 
числа з у б ь е в  колес ;  с — поправочный коэффициент на н а гр узк у ,  
о п р ед е л яе м ы й  к а к  функция окр уж ной  силы F, в передаче :  с =  
=  (F, +  2,92)/(/?< +  0,174) .

При / ^ " > 3 0  Н коэффициент с =  1. В формуле (19.14) знак 
« + »  берется  д л я  внешнего зацепления и знак « —» д л я  в н у т 
реннего.  Д л я  цилиндрической передачи с косозубыми колесами 
поправочный коэффициент в формуле (19.14)  принимают равным

с =  (/=•„ +  3,11 )/(/=•„ +  0,185),

гд е  Fn =  Ftl(cos  3 cos a) — нормальная  сила;  p — угол наклона 
з у б ь ев ;  a — у г о л  зацепления  в нормальном сечении. Д л я  кони
ческих колес  с у г л о м  зацепления a =  20° и v  — <)()°

т] =  1 [ 1 — 1, 6 2 w / ( c o s 8,/г, -j- c o s 8._, z.,)\, 

г д е  8, и 8, —. у г л ы  делительных конусов  колес .

§  19.8. Определение числа ступеней в передаче 
и распределение общего передаточного отношения 
по ст упеням

Чтобы по возможности ограничить габариты и массу  
ре д ук т о р а ,  нецелесообразно большие передаточные отношения 
реализовать  в одной ступени передачи.  Д л я  одной ступени з у б 
чатой передачи реко м е н д у ю т  передаточные отношения в с л е д у 
ющих п р е д е л а х :  п р я м о зу б ы е  — до  5, ко созубые  — до 7, кони че

с к и е — до 4. Если т р е б у 
етс я  реализовать  большие 
передаточные отношения ,  
передача  до лжн а  состоять 
из нескольких зу б ч аты х  
передач ,  соединенных 
последовательно, т.  е.  
применяют м н о г о с т у 
п е н ч а т у ю  п е р е д  а-
ч у .  Часто такие передачи 
выполняют в специальном 

корпусе ,  и м е х а н и з м  вместе  с корпусом представляет  с амостоя
тельную ко н с тр укц и ю  (сборочную ед ин ицу) .  Передача ,  п р е д 
назначенная д л я  уменьшении частоты вращения,  называется  
р е д у к т о р о м ,  а предназначенная  д л я  увеличения частоты 
вращения — м у л ь т и п л и к а т о р о м .

Определим передаточное отношение многоступенчатого з у б 
чатого м ехан и зм а ,  показанного на рис. 19.11, а. Передаточные 
отношения о т д е л ьн ы х  пар будут :

t j ■> — U),/U>2 — Z‘>jZyt 3̂4 *— —■ Z[ I ; i r((j — (»., U>4 ■— гй!гъ.

6)CO, \ L J

Z,

Рис. 19 .11
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Об щ ее п е р е да то ч н ое  отношение

*16 — *12г34*56 — z?z\zc, i(zxz3zb).
В общем случае

(19 .1 5 )

Направление вращения выходного  з в е н а  м о ж е т  быть о п р е д е 
лено по п р а в и л у  с т р е л о к ,  которое з ак лю ч а е т с я  в том,  ч т о  
стрелкой показывают  направление скорости точки контакта к а ж 
дого колеса.  Тогда  при внешнем зацеплении  стрелки б у д у т  н а 
правлены в разные стороны, а при в н у тр ен н ем  — в одну  сто р о н у .  
Направление стрелки на выходном  к о л е с е  механизма п о к а ж е т  
направление его  вращения (рис. 19.11).  В плоских м е х а н и з м а х  
направление вращен ия  выходного зв е н а  м о ж н о  т а к ж е  о п р е д е 
лить по з н а ку  передаточного отношения ,  есл и в формуле ( 1 9 . 1 5 )  
передаточные отношения отдельных пар брать  со знаком « — » 
дл я  внешнего и со знаком « + »  д л я  вн у т р е н н е го  зацепления .

Если на промежуточном  в а л у  н ах о д и тся  не два ,  а одно к о 
лесо,  зацепляющееся  одновременно с д в у м я  колесами,  к а к  п о 
казано на рис. 19.11, б, то передаточное отношение т ак ого  м е 
ханизма

В этом случае  число зубьев  zL> пр о м еж уточ н ого ,  или паразит но го ,  
колеса  не влияет  на передаточное отнош ение механизма .  В к л ю 
чение п ромеж уто чн ых  колес в мех ан и зм  приводит к изменению 
направления вращения выходного вала .

При проектировании многоступенч ат ых передач во з н и к а е т  
проблема рационального выбора числа ст уп еней  и распределен ия 
передаточных отношений по ступеням .  Реш ение  этой задачи з а 
висит от назначения передачи и д р у г и х  требований.  Н а и б о лее  
важными требованиями при проектировании передач в приб орах  
являются :  1) обеспечение минимальных габаритов и м а с с ы ;
2) получение минимальной инерционности;  3) минимальные п о 
грешности передачи.

В то ж е  вр ем я  благодаря  малой мощности в приборных п е 
редачах  не лимитированы по м и н и м ум у  р а з м ер ы  колес и м о д у л и .  
Чтобы добиться минимальных габаритов и массы,  з уб ч а т ы е  к о 
леса выполняют с одним модулем ,  а число з у б ь е в  шестерен в с е х  
ступеней б ер ут  одинаковым.  П ер едато ч н ы е  отношения jb эт ом  
случае  целесообразно брать одинаковы ми :

где  i0 — общее передаточное отношение многоступенчатой п е 
редачи.

Проектирование малоинерционных пе реда ч  имеет ц е л ь ю  
уменьшить инерционные нагрузки ,  у в е л и ч и т ь  бы стродействие

=  *YAi =  ( -  Za/*,)(— Zs/Zz) =]+ z3jzt.
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механизма ,  раб о таю щ его  в старт-стопном реж и ме  и обеспечить 
устойчивость работы  следящ их  систем.  Определение приведен
ного момента инерции механизмов рассматривается  ниже в гл. 
31. Здесь  лиш ь у к а ж е м ,  что момент инерции механизма б у д е т  
минимальным,  если передаточные отношения и диаметры колес

в быстроходных ступенях  
б у д у т  малыми.  П о с ле д у ю 
щие тихоходные ступени 
почти пе влияют на момент 
инерции. С этой ж е  целью 
целесообразно колеса бы ст 
роходны х  ступеней из го 
товлять  из пластмасс.

Чтобы снизить погреш 
ности передачи,  необходимо 
ум еньшить  число ступеней 
передачи.  При этом т и х о 
ходная  ступень вносит наи
больш ую  долю в общую 
погрешность передачи, по
э то м у  целесообразно п ер е 
даточное отношение наибо
лее  ти хоходных  передач 
д е л а т ь  максимальным.  Оп
тимальное число ступеней,  
необходимое дл я  реал и за 
ции передаточного отноше-

1 |

3*
5: :> С Сз

сЗа?
£4.

Общее передаточное число 

Рис. 19.12

в зависимости от

Рис. 19.13

т р е о уе м о го  момента инер
ции j м о ж ет  быть найдено 
с помощью семейства  к р и 
вых,  показанных на рис.
19.12.

Ориентировочные з н а ч е 
ния передаточных отноше
ний отд ельных  ступеней 
можно определить по номо
грам ме ,  приведенной на 
рис. 19.13. Д л я  этого на 
правой вертикальной шкале  
на х о д я т  деление,  со ответ
с тву ю щ е е  г,„ затем н а к л а д ы 
вают линейк у  так ,  чтобы 
она проходила через  это 
деление  и точку ,  обозна
ченную крестиком, соот
ве тс твующую общему к о 
личеству  ступеней.  На 
левой вертикальной шкале
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линейка п о ка ж е т  передаточное отношение первой с т у п е н и  
i\->-

Передаточное отношенле п оследую щ и х  ступеней

L к — 1 Jz== i\ 2*
Д а л е е  на правой вертикальной ш к а л е  н а х о д я т  деление ,  с о о т 

ве тствующ ее передаточному отношению г*_1, и накла дыва ю т  л и 
нейку  так ,  чтобы она проходила ч ер ез  это деление и т о ч к у  
(к — 1) зацеплений.  На левой вертикальной шкал е  н а х о д я т  п е 
редаточное отношение второй ступени г23 и т. д.

Н.шример, необходимо спроектировать трехступемчатый ре (уктор с / 45 . 
Проводя линию через точку получаем г,2 2,1. Дмлее, найдя /'о/* 12 ~  21, 
проводим из этой точки линия чере 1 точ ку  2. П »лу iaen  iri ■ 3,2.--;П е р е д а т о ч 
ное отношение тихоходной ступени ; /0/(/13 /■,,) 6,7.

Вопрос о выборе оптимальных пер ед ато чн ых  отношений д л я  
обеспечения быстродействия м ех а н и з м а  излагается  в р а б о т а х  
[23,  35] .

В силовых передачах  условиями рационального р а с п р е д е л е 
ния общего передаточного отношения /„ по ступеням я в л я ю т с я :  
1) получение оптимальных разм еров и обеспечение н е о б х о д и м ы х  
условий смазки зацеплений;  2 ) соосное расположение валов р е 
дуктора .  Чтобы колеса и быстроходной,  и тихоходной с т у п е н е й  
одинаково п огруж ал ись  в масло,  принимают i6 .,стр ( 1,2 ... 1,3 )/Т|1Х.

Д л я  закрытой двухступенч ато й цилиндрической соосной п е 
редачи из условия обеспечения одинаково й нагрузочной с п о с о б 
ности ступеней передаточное отношение быстроходной с т у п е н и  
определяется  по формуле

'̂б.1 стр ^  ^I ~ I 1,5/,, ) ( j 1,5/q 1).

Однако в этом случае  не вы п олн яется  условие о д и н а к о в о г о  
погруж ен ия колес  в масло.

§  19.9 Конструкции м ел ко модуль ных 
з уб чат ых  механизмов

З у б ч а т ы е  колеса м ех ан и зм ов  приборов и систем Э В М  
обычно имеют мал ые  размеры.  Шестерни (трибы) и з го т о вл я ю т  
непосредственно на валу  (рис. 19.14).  Насадные шестерни у с т а 
навливают так ,  чтобы расстояние от впадины  зуба  до о т в е р с т и я  
под валик было не менее 2,5 т .  Шестерню насаживают на г л а д 
кий вал с гарантированным натягом или закрепляют на в а л у  
штифтом.

При изготовлении ци- 
линдоических з уб чат ых  “ I

на рис. 19.15. При диамет-  ^ 1
ре колес больше 50 мм рис_ 1914

колес  р е ко м ен д уется  
пр идерж иваться  типовых 
конструкций,  показанных
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д л я  ум ен ьшения массы в д и сках  колес  делаются  выточки или 
отверстия .

Заготовки з у б ч а т ы х  колес  большого ди ам етра  и с малой ши
риной венца ш там п ую т  из листового материала ,  и нарезание 
з у б ь е в  производят  у  целого пакета заготово к ,  насаженных на 
о п р авку .  Таки е з у б ч а т ы е  колеса крепят  торцовой поверхностью 
на втулки .  Получ аю т сборные колеса (рис.  19.16).  Колесо у с т а 
навливают на в т у л к у  (рис .  19.16, а )  или на триб (рис.  19 .16 ,6 ) ,  
кр е п ят  раз вальцо вк ой  или расчеканкой.  На рис. 19.16, в плоское 
колесо собрано со в т у л ко й  на винтах и зафиксировано штифтом.

Сборная конструкция к о 
лес часто применяется и 
в с л у ч а я х ,  ко гда  м а т е 
риалом зубчатого венца 
яв ляе т с я  цветной металл 
или пластмасса (рис. 
19.16, г ) .  Типовые кон
струкции конических з у б 
чатых колес  показаны 
на рис. 19.17. Р е ко м е н д а 
ции по выбору размеров 
элементов м е л ко м о д у ль 
ных колес  приводятся в 
справочной литературе  
17, 34, 35] .

В приборах и вычис
лительных системах при
меняют весьма разнооб
разные конструкции з у б 
чатых механизмов .  О д 
нако из их многообразия 
можно выделить  несколь 
ко типов конструктивного 
исполнени я ,кото рые  обы
чно бер утся  за основу 
компоновки проек ти руе 
мого м е х а н и з м а .К  основ
ным типам конструкций 
относятся :  однокорп ус
ная конструкция ;  д в у х 
платная  конструкция ;  к о 
нструк ция в отдельном 
з акрытом  корпусе ;  конст
р укц и я  на одной общей 
плате.  Выбор к о н с тр ук 
ции определяется  назна
чением механизма ,  распо
ложен и е м  его в приборе 
и д р у ги м и  факторами.

Рис. 19.15

г)

Рис. 19.16

к?

Рис. 19.17
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Пример двухплатной констр укции  р едуктора  с л е д я щ е й  с и с т е 
мы показан на рис. 19.18. З д е с ь  подшипники р а с п о л о ж е н ы  на 
концах валов ,  а зубчатые ко л е с а  м е ж д у  платами.  Д в у х п л а т н а я  
конструкция  является ,  как пр ав ило ,  открытой и у с т а н а в л и в а е т с я  
внутри корпуса  прибора. Ш и р о ко  применяется  в м е х а н и з м а х  
настройки радиоаппаратуры, д л я  ручного ввода  м а т ем а т и ч е с к и х  
величин в вычислительные у с т р о й ст ва  и т. д.

Платы 1 и 3  изготовлены из листового матер иала  и с о е д и н е 
ны четы рьмя стойками 2. Концы стоек  вставляют в отверсти я  
плат и взаимно точно фиксируют.  На платах з а к р е п л я ю т  кр ы ш ки
13 с шарикоподшипниками 12. В ал ы  11 с за крепленны ми на них 
зубчатыми колесами 9 у с та н авливаю т в ш ар икоп одш ипниках .  
При такой установке  валов р е г у л и р о в к а  зацеплений о с у щ е с т в 
ляется  смещением крышек вм е с т е  с подшипниками,  после чего 
обоймы закрепляю т винтами 7  и фиксируют штифтами 8. На 
платах кроме обойм закреплен э л ектр о д ви гател ь  10 и потенцио
метр 5  на скобе 4, который со един яется  с валом р е д у к т о р а  
с помощью втулочной муфты 6".

■ч

Пример конструкции в з а к р ы т о м  сборном ко р п у се  показан  
на рис. 19.19. Корпус р едуктора  собран из н ескольки х де т а л е й ,  
изготовленных из листового м а т е р и а л а .  Стенки к о р п у са  /, 4 , 8 , 
15 соединены м е ж д у  собой винтами 13. Основание (дн о )  9  кор-
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п у с а  и к р ы ш к а  3  — с ъ е м н ы е .  Основание соединяется  со стенками 
винтами 6  и зафиксировано установочными штифтами 5. На стен
к е  / ко р п у с а  установлен д в и г а т е л ь  7, вращение которого через  
к о н и ч е с кую  и цилиндрические передачи передается  на потенцио
метр 11 и выходной вал  2. Потенциометр закреплен па корпусе 
р е д у к т о р а  с помощью ск обы  К) и соединен с валом редук то ра  
вт ул о ч н о й  муфтой 12.

5-Б

6 5

З у б ч а т ы е  колеса при сб о р ке  стопорят на в ал ах  установоч
ными винтами,  а после рег улировки фиксируют коническими 
штифтами .  Осевой натяг  шарикоподшипников соз да ется  з у б ч а 
ты ми  ко лесам и  и уста н овочными кольцами 14.

С б о р н ы е  корпуса ,  стенки которых соединяются винтами,  при
ме н я ю т  в единичном и мелкосерийном производстве.  В серийном
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производстве  корпуса  приборных ред ук то ров  обычно  литые или 
пластмассовые .  Д л я  изготовления литых ко р п у с о в  часто приме
няют легкие  алюминиевые сплавы ,  например силум ин  А/12, АЛ9 
и др.  Д л я  редукторов мощностью свыше 100 . . .  200  Вт приме
няют т а к ж е  ч у гунны е  корпуса .  Д л я  изготовления литых  (прес
сованных)  пластмассовых корпусо в применяют фенопласты,  на
пример К-8-2  или ФКПМ-15Т и д р у ги е ,  позв оляю щ ие  получать  
изделия с малой толщиной стенок ,  которые м о г у т  работать 
в большом диапазоне т ем пер ат ур .  Подробные с в е д е н и я  о кон
с тр укц и ях  приборных р ед у к т о р о в  и их д е т а л е й  приведены 
в справочной литературе  |7, 20,  35] .

ГЛАВА '20. ПЛАНЕТАРНЫЕ И ВОЛНОВЫЕ
ЗУБЧАТЫЕ ПЕРЕДАЧИ

§ 20.1. Планетарные зубчат ые передачи

З уб ч аты е  механизмы с колесами ,  оси ко то р ы х  совер
шают вращательное дв и ж ен и е ,  называются  планетарными м е х а 
низмами (рис. 20.1)- Колеса / и 3 , вр ащающиеся  в о к р у г  общей 
оси О,,  называются ц е н т р а л ь н ы м и  к о л е с а м и ,  а колесо 2, 
ось которого вращается  на вр ащ аю щ ем ся  р ы ча ге  //, называется  
с а т е л л и т о м ,  а сам рычаг  П в о д и  л о м .

По формуле Чебышева  (2 .1)  степень подвижности  рассматри
ваемого  механизма

W = -  3п - 2 рл рк =  3 ■ 4 — 2 • 4 — 2 =  2.

Планетарные механизмы,  степень подвижности которых 
равна 2, называются д и ф ф е р е н ц и а л ь н ы м и  м е х а н и з м а 
м и. Они с л у ж а т  дл я  с л о ж ен и я  движений и м о г у т  применяться ,  
например,  д л я  математических 
операций или дл я  передачи м о щ 
ностей от дчух  двигателей на 
один рабочий вал и т. п. Нели 
одно из зв еньев  такого  м е х а н и з 
ма закрепить ,  то он п рев ращ а
етс я  в планетарный механизм с 
одной степенью подвижности.
В этом случае  механизм часто 
называется  п л а н е т а р н о й  п е 
р е д а ч е й .  Планетарные п е р ед а 
чи при малом числе нар з у б ч а 
тых колес  способны реализовать  
большие передаточные отнош е
ния.

Д л я  уменьшения на грузки на з у б ь я  ко л е с ,  ум ен ьшения 
габаритных размеров,  у л у ч ш е н и я  уравновешенности водила ,  р а з 
груз ки  подшипников центра льных колес  на в о д и л е  механизма 
устанавливают несколько сателлитов ,  р асп о лаг аю щ и хся  на равных
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р ассто я н и ях  rio окружно сти .  При этом кинематические параметры 
передачи  не  изменяются ,  а при кинематических расчетах  учиты 
вае тся  т о л ь к о  один сателлит .  Д л я  определения передаточного 
отношения  планетарной передачи  можно использовать,  например,  
принцип обращения движения, который заключается  в том,  что 
относительно е дв иж ение  з в е н ье в  механической системы не из
менится .  если всей системе дополнительно сообщить общее 
д в и ж е н и е ,  например вращение во круг  оси О,. В соответствии 
с этим сообщим все му м ех а н и з м у  мысленно у гло вую  скорость,  
р авную  со4, в о к р у г  оси О, ,  т. е.  скорость,  равную скорости во 
дила ,  но направленную в обратную сторону.  Тогда  абсолютная 
скорость  водила  становится  равной нулю,  скорости зве ньев  после 
обращ ен ия дви ж е н и я

0) =  to, —  о)//; Hi, =  (u., — со//; =  ш., — и>ц\ о>’ =  to// — in,, —  0.

П о с к о л ь к у  механизм  при этом обратился в механизм с непод
ви ж н ы ми  осями колес,  то д л я  к а ждо й  пары колес  можно  напи
сать в ы р а ж е н и е  передаточного отношения в виде

г12 =  0)//)/((0» — <*>«) =  — 2->!2й 

г23 =  (Ш2 — =  4- z3/z.-,
г|3 =  i[2i-> л =  (со, — (|)Я )|(м3 — шн ) =  — z jz t.

В общ ем  случае  формула  дл я  передаточного отношения 
обращ енно го  дифференциального механизма ,  состоящего  из п 
колес ,  м о ж е т  быть написана в виде

i-'kn =  («)/, — шн)1(иП — шя ), (20.1)

гд е  ш// — у г л о в а я  скорость водила  исходного механизма .
При известном числе з у б ь е в  колес передаточное отношение 

ikn м о ж е т  быть  вычислено,  т о г д а  формула  (20.1) я вл я е т с я  у р а в 
нением связи  м е ж д у  у гло в ым и  скоростями звеньев  шА, шл и 
З а д а в а я  значение  скорости д в у м  звеньям по формуле (20.1) ,  
о п р е д е л я ю т  скорость  тр ет ьего  звена.

В планетарной пе реда че  (рис .  20.1)  одно из ве д у щ и х  звеньев  
б у д е т  остановлено  (например,  а>3 =  0) ,  тогда  формула (20.1) 
примет  вид

f 13 =  (Ш1 — шн)/(—ш//) =  1 — ш|/шя  =  1 — 1\н- 

П е р ед а т о ч н о е  отношение планетарной передачи

i\H =  1 — i\з (20.2)
б у д е т  на е д и н и ц у  больше передаточного отношения обращенно
го м е х а н и з м а .

С х е м ы  основных типов планетарных передач с цилиндриче
скими к о л е с а м и  и их па раметры  приведены в табл.  20.1.
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Т а б л и ц а  20.1
М 

сх
ем

ы

С хем а П ередаточное
отношение

И нтервалы
рациональных
передаточных

отношений

Кпд г, передач с опорами 
качения Х арактеристи ка области применения

1

2 s '
l r r f■ V *

При ш3 0 
toi

1 шн
1,28...1,6 

2 ,8...8 0,96...0,99
Силовые передачи с высоким кпд и ог

раниченным интервалом передаточных от
ношений. В передачах применяются от 
2 до 20 сателлитов
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7

| А

1 '!

-- J

2

Зх

Я ' ' .
>... 1 
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1111
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Однорядная (одноступенчатая) передача 
по схеме I является  простейшей и имеет 
минимальные габариты. Передача с д в у х 
рядным сателлитом по схеме 2 имеет 
большие кинематические возможности
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2
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Продолжение табл. 20.1

Кпд ч передач с опорами 
качения Характеристика области применения

Зависит от передаточного 
отношении

Передачи с большими кинематически
ми возможностями. Применяют при не
обходимости получить большие переда
точные отношения, если кпд не имеет 
значения (например, в передачах прибо
ров). При очень больших передаточных 
отношениях мгновенное передаточное от
ношение может сильно колебаться из-за 
биемия колес. Основное применение име
ет конструкция с д ву м я  внутренними з а 
цеплениями по схеме 4, к а к  имеющая 
меньшие габариты и больший кпд





Двухступенчатый редуктор, составлен
ный из д ву х  однорядных передач. Имеет 
высокий кпд. Применяется для  силовых 
приводов в случаях, когда передаточное 
отношение передач по схемам 1 и 2 недо
статочно



Достоинством планетарных передач являю тся  широкие ки не 
матические возм ожности ,  позволяющие использовать п ер ед а чу  
к а к  понижаю щую  с большими передаточными отношениями 
и как  повы ш аю щ ую .  Кроме того,  планетарные передачи имеют 
малые габариты и м ассу  по сравнению со ступенчатой зубчатой 
передачей с т е м  ж е  передаточным отношением.  Это объясняется  
тем,  что: а )  мощность  передается  по нескольким потокам и на
гр у з к а  на з у б ь я  в к а ж д о м  зацеплении уменьшает ся ;  б) при си м 
метричном расположении сателлитов силы в передаче  взаимно 
уравно вешиваю тся  и нагрузки на опоры входных и вы ходных  
валов невелики,  что упрощает  конструкцию опор и сниж ает  
потери; в) вн у т р е н н е е  зацепление,  имеющееся  в передаче ,  обла
д а е т  повышенной нагрузочной способностью по сравнению 
с внешним зац еп ле нием .  Недостатком планетарных передач 
являются  повы ш енны е  требования к точности изготовления и 
большой мертвый ход .

Планетарные механизмы широко применяют в приборных 
устройствах в с л е д я щ и х  и автоматических системах,  с ам опиш у
щих приборах,  в отсчетных механизмах измерительных у с т 
ройств, мех ан и зм ах  настройки аппаратуры и т. д .  Они приме
няются к а к  самосто ят ель но ,  так  и в сочетании со ступенчатыми 
зубчатыми м ех ан и зм ам и .

Выбор  числ а  з у б ь е в  колес в планетарных передачах  связан 
с кинематическим расчетом и предш еств ует  расчету передачи на 
прочность.  В зависимости от заданного передаточного отношения 
в соответствии с интервалами рациональных передаточных отно
шений по табл .  20.1 можно  выбрать с х е м у  планетарной п е р е д а 
чи тогда можно определить  выражение передаточного отноше
ния через  числа з у б ь е в  колес.  Например,  д л я  механизма по 
с хем е  1 (табл.  20 .1 )

in =  1 -f z-Jz{. ' (20 .3)

При определении числа зубьев  колес  дополнительно р у к о в о д 
ствуются  рядом  условий.

1. Во всех план етар ных  механизмах оси вращения центра ль
ных колес и во ди л а  д о л ж н ы  совпадать .  Например,  для  меха ни з
ма по схем е  1 (табл .  20.1)  условие соосности выразится у р а в н е 
нием

I i  ̂w'-
где  r wU rw2, rw:t — радиус ы  начальных окружностей .

При одинаковом  м о д у л е  и уг ла х  зацепления условие соосно
сти вы р аж а ется  чер ез  число зубьев :

z, |- z ,  =  z3 — z2. (20 .4)
Выбор чисел з у б ь е в  колес  планетарной передачи производят 

по формулам (20 .3 )  и (20 .4) .  Д л я  этого задаются  числом зу б ь е в  
одного из колес .  Если колеса  нарезаются без  смещения инстр у
мента,  то, например,  можно за даться  г, ^>16. По известному
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z, из уравнения (20.3) опр еделяю т z3, а из урав нени я ( 2 0 . 4 )  
определяют г..

Д л я  планетарной передачи с д в у м я  рядам и  сателлитов у с л о 
вия соосности имеют вид (табл.  20 .1 ) :  

дл я  сх е м ы  2 от, ( г ,  -r  z.) =  т., ( г 4 — г л)\ 
д л я  сх ем ы  3  от, (г, -Нг2) == т-,(г3 +  г 4);  
д л я  сх ем ы  4 от, (г ,  — г 2) =  от_, (г., — г :!).

Здесь  от, и от, — модули  первой и второй зубчатой пары.
2. Число сателлитов выбирают из условия соседства. Это  

условие уста н авливает  в о з м о ж 
ность размещения сателлитов в о д 
ной плоскости.  Оно выполняется ,  
если ди ам етр  de окружности вершин 
зу б ь е в  сателлита  меньше р ассто я 
ния Д А .  м е ж д у  осями соседних 
сателлитов (рис.  20.2) :

de A t Aj =  2R sin (тг p ),

гд е  R — р ад и ус  окружности,  на 
которой располагаются  центры с а 
теллитов;  р — число сателлитов.

Д л я  однорядной планетарной 
передачи с колесами,  нарезанными без  смещения  и н ст р у м ен т а ,  
получаем

от (z2 +  2/и) <  от ( г ,  +  г 2) s in («/’/?),
или

sin (к/>) >  ( г ,  -}- 2Л*)/(г, +  z.2), (2 0 .5 )

г д е  he — коэффициент высоты зу б а .
Этому  условию у д о вл е т во р я е т  р я д  ц е л ы х  чисел р при и з в е с т н ы х  
г , ,  z2, z3. Д л я  передач с д в у м я  р я д а м и  сателлитов у с л о в и е  с о 
седства  составляют дл я  к а ж д о г о  р я д а  и число р о п р е д е л я ю т  по 
больш ему сателлиту .

3. П ос ко л ьку  оси сателлитов д о л ж н ы  раз мещ ат ься  на о д и н а 
ко в ых  расстояниях  д р у г  от д р у г а  по о кр уж ности  их в р а щ е н и я ,  
то не при вс я ком  числе р можно  б у д е т  собрать т ак о й  м е х а 
низм. После установки первого  са теллита  центральные к о л е с а  
принимают строго определенное относительное положен и е .  При 
ус тан овке  сл едую щ их сателлитов их з у б ь я  м о гу т  о к а з а т ь с я  не 
строго против впадин центрального колеса ,  и осущ естви ть  с б о р 
к у  мех анизм а невозможно.  У слов ие ,  при котором м е х а н и з м  м о 
ж е т  быть собран,  называется  условием сборки. Оно т р е б у е т ,  
чтобы с у м м а  чисел зубьев  z3 -f- г ,  б ы л а  кратна  числу с ат е л л и т о в  
р. Д л я  передач с однорядным расположен ием  сател литов у с л о 
вие сборки вы р а ж а ет с я  ур ав нен ием

( г 3 + z x)!p =  q, (20 .6 )
где  р — число сателлитов,  в з я т о е  из р я д а  чисел,  у д о в л е т в о р я ю 
щих неравенству  (20.5) ,  a q — лю бое целое число. Д л я  д в у х 
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р я д н ы х  сателлитов ( с х е м а  2 в табл. 20.1)  у сл о ви е  сборки имеет 
ви д

( 2 , 2 ;1 +  Z -,Z ,) pd =  q,

г д е  d — наибольший общий делитель  чисел г., и гл.
Силы в з а ц еп ле н и и  и р асч ет  з у б ь е в  на  пр очность .  Оп реде 

л ен и е  сил и моментов сил в планетарных м ех ан и зм ах  произво
д и т с я  по условию рав н овесия  отдельных звеньев .  Д л я  выполне
ния силового расчета  д о л ж н ы  быть известны внешний момент 
на входном или в ы х о д н о м  вал ах  механи зма ,  геометрические

Рис. 20.3

р а з м е р ы  механизма ,  массы  звеньев ,  у г л о в а я  скорость  ш, входн о
го  звена  и коэффициенты трения в кинематических парах.  Обыч
но считают, что все з в е н ь я  д ви ж ут с я  равномерно. Пусть на 
вх о д н о м  звене  / м е х а н и з м а  (рис. 20.3, ч), имеющего три с ат ел 
л и т а  2 с центрами масс ,  расположенными на их осях  вращения,  
д е й с т в у е т  вращающий м о м ен т  Т,. Из равенства колеса  / (рис. 
2 0 , 3 ,  б) можно з ак лю чить ,  что о кр у ж н а я  сила на з у б  колеса  со 
стороны  2 при трех  са теллитах  будет  Fr.t ~ 7’,/Зг,, а нормальная 
сила  давлени я на з у б  FniX — Fm cosa^ .  Р ад и ал ьн ая  составляю
щ а я  Fr2l = /=■,,, t g < v

С у м м а р н о е  во зд ействие  сил Frа, на опору О равно нулю. 
П ри  увеличении числа са теллит ов силы Fr:i ум еньшаю тся ,  что 
привод ит  к с о о т в е т с т ву ю щ ем у  уменьшению размеров зубьев  
и р а з м е р о в  передачи.  На з у б  колеса  2  (рис. 20 .3 в) со стороны 
к о л е с а  / д е й с т ву е т  сила Fn2 =  — Fnu а в то чке  В сила Fm =
— F t 12 со стороны к о л е с а  3. В этих т очках  действуют т а к ж е  
д в е  радиальные силы Fr3i и FrVi, равные по значению, противо
по л о ж н о  направленные.  В то ч ке  С со стороны водила Н на 
с а т е л л и т  дей с т ву е т  сила Fhi — — (Fm -f-F n2). Водило,  пока зан 
ное в виде  тройного р ы ч а г а  (рис. 20.3, г) ,  находится  под дейст 
ви е м  т р е х  сил F2h — — Fhi и внешнего момента  7’//, направлен
ного  противоположно у г л о в о й  скорости О)//:

Тп — 3F 2/1 (r  tt,i +  г  „г) =  3 • 2 F п2 (г ы  +  г « 2),
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где  rwl—радиус  начальной окружности к о л е с а  /; rwl — радиус  
начальной окруж но ст и сателлита 2. Р е а к ц и я  в опоре О во дила  
равна нулю бл а го да р я  симметричному расположен ию  сателлитов .

Колесо 3  (рис. 20.3,  о) показано в в и д е  тройного рыча га ,  
в трех то чках  которого В , В' и В'' д е й с т в у ю т  равные силы 
Fix\ =  — f  1Х,, со здающие  момент T3 =  3Fr,3r wA, г де  г ш:, — р а д и у с  
начальной окружности колеса 3. По ус л о ви ю  равновесия  в н е ш 
них моментов

7\ Г// -|- Тл =  0.

Это уравнение с л у ж и т  дл я  проверки правильности определения 
сил.

Из изложенного с л е д у е т ,  что подшипники цент раль ны х к о 
лес  в данной сх е м е  р аз гр у ж е н ы  от р а д и а л ь н ы х  усилий, если 
предполагается  равномерное распределение на грузки по с а т е л 
литам.  На подшипники сателлитов д е й с т в у е т  сила Рцз — ‘2Fn ,, 
и эти подшипники работают в т я ж е л ы х  у с л о в и я х ,  в связи с чем 
в ряде  случ аев  максима ль ная  мощность,  ко то р ую  может п е р е 
д ав ать  механизм,  лимитируется  работоспособностью подшипни
ков ,  а не нагрузочной способностью за ц е п ле н и я .

Определение усилий при д в у х р я д н о м  расположении са телли
тов производится аналогично. Например,  д л я  м ех ан и зм а по с х е м е
2 (табл.  '2 0 .1)

Fh =  F,v, (г, г , )  г , ;  F „ r,l( r ,  -|- г 4).

В планетарной п ер ед а че  энергия  от в х о д н о го  звена  пер едает ся  
по нескольким потокам,  сл едовательно,  н а г р у з к и  на зубья  колес  
соответственно ум еньша ю тся  и о к р у ж н о е  ус и л и е  на зу б  опре 
д е л я е т с я  по формуле

Ftn =  2I\k„ldw,p,
г д е  7’, — передаваем ый крутящий момент ;  dw i — диаметр нач ал ь
ной окружности колеса ;  р число с а т е л л и т о в ;  кн — коэффици
ент,  учитывающий неравномерность р асп р е д елен и я  нагрузки по 
сателлитам (1,05 кн 2,КГ>). Причиной этой неравномерности 
являются  техно логические  ошибки — несоосность  опор цен тр аль
ных звеньев ,  эксцентриситеты зу б ч а т ы х  ко л е с ,  погрешности 
размеров и формы зу бьев ,  неточности р а диа льного  и углового  
размещения сателлитов ,  а т а к ж е  деформации звеньев  под на 
грузкой,  особенно при консольном расположении  осей сател л и 
тов.  Уменьшить неравномерность  н а г р у ж е н и я  сателлитов можно:  
1) повышением точности изготовления и ка че с т в а  сборки;  2) 
применением специальных уравнительных устройств ;  3) у в е л и 
чением податливости звеньев .  Наиболее простым средством 
уменьшения  коэффициента ки я вляетс я  в в е д е н и е  в конструкцию 
упруг их элементов .  Например,  сателлиты уста н авливают на оси 
через  резиновые или полиамидные в к л а д ы ш и .  Т аки е  же  в к л а д ы 
ши можно применять в опорных у з л а х  во д и л а  и центральных 
колес .
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Расчет  на прочность  з уб ь ев  колес планетарных передач в е 
д у т  по ф ормулам  §  19.6 с учетом особенностей работы передачи 
при определении о к р уж н о г о  усилия на з у б ь я х  колес.  Кпд р а з 
личных схем  планетар н ых  передач у к а з а н ы  в табл.  20.1.  Более 
подробные с в е д е н и я  по проектированию и расчету  планетарных 
передач д а ю т с я  в литературе  [7, 14J.

В к а че стве  примера  конструкции планетарной передачи на 
рис. 20.4 пока за н  приборный двухскоростной планетарный р е д у к 
тор. Корпус р е д у к т о р а  7 вместе с крышкой 8  и входным валом

явля ет с я  водилом,  которое мо
ж е т  вращаться  относительно об
щего корпуса ,  не показанного 
на рисунке .  В корпусе-водиле 
р едуктора  в подшипниках 4, 9  
установлены центральные колеса 
10 и 3, а т а к ж е  блок сателлитов 
6  в подшипниках 5. Механизм 
м о ж ет  иметь два  д ви жен ия :  1) 
если диск  1 муфты пр иж ат  по
средством пружины 2 к корпусу  

то колесо J0 соединяется  с 
водилом и у гловые  скорости 
входного и выходного валов 
одинаковы;  2) при замыкании 
электрической цепи фрикцион
ной муфты пружина 2 с ж и м а е т 
ся,  происходит расцепление дис
к а / с  корпусом 7, центральное 
колесо 10 с диском / становятся 
неподвижными,  и механизм ста 
новится планетарным.

Д и ф ф е р е н ц и а л ь н ы е  з у б ч а т ы е  м е х а н и з м ы ,  имеющие д ве  
степени п одви жност и ,  используются д л я  сложения и разделения 
движений и при меняютс я  в вычислительных машинах ,  сл е д ящ и х  
системах и т .  д .  У го л  поворота выходного звена дифференци
ального м е х а н и з м а  ®Bw x = / ( ® i ,  <р2),  г д е  <е, и у глы  поворота 
д в у х  в х о д н ы х  зве ньев .

У гл овая  скорость  выходного звена вы р аж а е т с я  формулой

Рис. 20.4

11 ш.2 (20.7)

г д е  /и — п ер ед а то чн о е  отношение м ех ан и зм а при неподвижном 
втором з в е н е  (о>2 =  0) ;  Л — передаточное отношение механизма 
при н еп о д ви жн о м  первом звене  ( ш , = 0 ) .

Рассм отр им  дифференциальный механизм ,  показанный на 
рис. 20.5 а. Если вы ходное  звено — водило Н имеет у гло вую  
скорость  шн— « W .  а вы хо дн ые зв енья  — колеса  1 и 3 со ответс т
венно у г л о в ы е  скорости ш, и ш:), то при остановленном колесе
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<?(о>з =  0)  передаточное отношение м ех ан и зм а  по принципу  
обращения д ви ж ен и я

i\H =  ш,/ш „ =  1 — t',3 =  1 -)- z3/zu

о т к у д а  «о/у =  «),/( 1 - f  z3 г , )  и г'ц =  1/(1 +  г3 г , ) .
При остановленном первом колесе  (ш, = 0 )

i.\H =  <*>з ‘°// =  1 —  *31 =  1 +  2 , / г 3)

о т к у д а

и)ц =  ю., ( 1 —J— 2т, z*);
I, =  1 (1 + 2 , / г :1),

следовательно,

‘и// =  *И10| Г Л шз =  Ч>, ( 1 - | -

+  z3jzt) -f u>3/(l + г,/г3).

н

- 3̂
}=£lff

-■

I
Рис. 20.5

В коническом диффе
ренциале (рис. 20.5,  б) 
необходимо,  чтобы числа 
зу б ь е в  были попарно р ав 
ны: z, =  z, и Z-, =  z(.
Пользуясь  методом обращения д в и ж е н и я ,  можно устан овить ,  
что при вы ходном з в е н е  — водиле Н о т д е л ь н ы е  пер еда то чн ые  
отношения б у д у т

t , =  1/2; гм =  1/2.

Тогда
U>ц

Рис. 20.6
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В счетно -реш аю щих  системах кони ческие дифференциалы 
применяют в к а ч е с т в е  сумматоров .  Если к вы ходному  з ве н у  
присоединить з у б ч а т у ю  перед ачу  с передаточным отношением 
i — 2, то уг ол  поворота  выходного вала  б у д е т  равен с у м м е  
с л а г а е м ы х  — у г л о в  поворота  входных звеньев :

Т в и х  =  't ’b x I <P b x J -

На рис. 20.6 п о ка зан а  конструкция дифференциального с у м 
мирующего м е х а н и з м а ,  состоящего  из водила  Н, д в у х  цен тр аль 
ных колес г ,  и z2, д в у х  сателлитов г ;1 и корпуса  или стойки С.

Углы поворота д в у х  входн ых  звеньев  ( колес  г, и г 2) и угол  
поворота в ы х о д н о го  зв ена  (водила И) св я з ан ы  соотношением

?н  =  ( ? i  +  ¥»)/2.

§  20.2. Волновые передачи

В волн овы х  передачах  вращение передается  и преоб
разуетс я  за счет  волно вого  деформирования одного из звеньев  — 
гибкого колеса  2  (рис.  20.7,  а ) .  П е р е д а ч а  состоит т а к ж е  из

Рис. 207
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водила Н с д в у м я  (или т р ем я )  свободно  вращающимися роли
ками 3 и неподвижного  ж е стко го  з убчатого  колеса / с в н у т р е н 
ними зу бьям и .  Жесткое  колесо / соединено  с корпу со м  (с т о й 
кой).  Гибкое колесо 2 выполнено в виде  „стакана" с то нкой  
деформирующейся  стенкой. Г и бкое  колесо помещено внутри 
же сткого  кол еса ,  а водило вст авлено  внутрь  гибкого  к о л е с а .  
Наружный размер водила больше внутренно го  д иам етра  о б о д а  
гибкого колеса ,  в связи с чем при сб орке  гибкое  ко лесо  д е ф о р 
мируется  и принимает форму о ва л а  при отсутствии в н е ш н и х  
нагрузок .

Если вращать  водило, которое обычно явля ет с я  в х о д н ы м  
звеном, то зоны зацепления з у б ь е в  б у д у т  т а к ж е  в р а щ а т ь с я ,  
образуются  б е г у щ и е  волновые деформации гибкого  к о л е с а  
(отсюда и название передачи).  Водило  называется  г ен ер ато р о м  
волн (волнообразователем) .  При д в у х  роликах  на води ле  п е р е 
дача  на зыва ется  двухволновой,  при трех  роликах — т р е х в о л н о 
вой. Н а р я д у  с такими генераторами свободной деф ормац и и  
применяются генераторы принудительной деформации (рис.  2 0 . 7 ,б) 
в виде  к у л а ч к а  эллиптического или д р у г о г о  профиля,  ко т о р ы е  
создают определенную деформацию гибкого колеса .  П е р е д а ч и  
с генератором принудительной деформации более  д о л го в е ч н ы .

Рнс. 20 .8

На рис. 20.8 показана ко н с т р у кц и я  одноступенчатого  в о л н о 
вого р едуктора  с неподвижным ж е с т к и м  колесом 5, и м е ю щ а я  
двухво лн овый генератор 2 свободной деформации с д в у м я  р о л и 
ками (шарикоподшипниками) ,  ко т о р ы е  ка тятся  внутри ста л ьн о г о  
закаленного гибкого кольца в, запрессованного в п о д в и ж н о е  
гибкое зубчатое  колесо 7. Выходн ой вал  8, соединенный с г и б 
ким колесом, вращается  в д в у х  шарикоподшипниках ,  в м о н т и р о 
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в а н н ы х  в корпус  9. Д л я  предотвращения перемещения выходного 
в а л а  8  на нем ус тановлена  и закреплена штифтом втулка  10. 
Ж е с т к о е  колесо 5  с электр о дви гателем  / центрируется  по рас
т о ч к е  в корпусе  р е д у к т о р а  штифтами и з акр еп ляется  винтами 4 
на фланце 3. Корпус  креп ится  винтами / / к  панели.

Волновые передачи кинематически  представляют собой раз
но видность  планетарных передач с одним гибким зубчатым 
ко л е с о м ,  поэтому д л я  их  кинематического исследования можно 
пр им енить метод обращ ен ия движения .  Если гибкое  колесо 2 
(с м .  рис. 2 0 . 7 , а )  б у д е т  в ы х о д н ы м  звеном,  то, з а д а в а я  мысленно 
м е х а н и з м у  вращение со скоростью — остановим водило Н. 
Т о г д а  передаточное отношение  г'21 обращенного механизма б удет

*21 =  ( u)-* —  tu/ / ) / ( (u 1 —  шп )  =  — ш2l wn  - f  1 =

т а к  к а к  <о, =  0 и за ц епле ние  внутреннее.
Передаточное  отно шение  механизма от входн ого  звена Н 

к  з в е н у  / б у д е т

i n 2 =  ‘«///«J2 =  1/(1 — -г,/2 ,) =  -  г 2/(г, — г,). (20.8)

Т а к  к а к  г , > 2 _,, то генер ат ор  волн И  и колесо 2  вращаются 
в  противоположных направлениях .

Д л я  обеспечения работоспособности мех ан изм а необходимо 
выполнить условие Д  =  — d . y h ,  где  d x — диаметр  дели тель 
ной окруж но сти ж е с т к о г о  колеса;  d ,  — диаметр  делительной 
о кр у ж н о с т и  гибкого ко л е с а ;  Л — высота зуба .

У м н о ж а я  числитель и знаменатель  в формуле (20.8)  на размер 
м о д у л я  зубьев ,  по лучим  д р у г о е  выражение передаточного о т 
ношения  механизма :

ini =  d2l(d.t — dt) =  — d-2 A. (20.9)
Если выходн ым зв е н о м  являетс я  ж е ст ко е  колесо /, то ана

логи чным способом по лучим
i'tti =  г,/(г, — 2,) =  (20.10)

о т к у д а  видно, что г ен ер ато р  и колесо 1 вращаются  в одном 
направлении.

Обозначим разность чисел зубьев  жестко го  и гибкого колеса 
k — z { — z>. Она кратна  числу  волн и принимается равной 2, 4, 
6 , . . . д л я  дву х во лн о во й  передачи и 3, 6 , 9, . . . д л я  тр ех во л 
новой.

Т о гд а  су м м арн ая  р а д и а л ь н а я  деформация гибкого колеса

d\ —  d-,~  Д =  ink,
г д е  тп —- модуль  зац епления .

Ф о р м у л ы  (20 .9 )  и (20 .10)  можно представить  в следующем 
ви де :

in2 =  — d-Jkm, (20.11)
im  =  djkm.  (2 0 .1 2 )
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Отсюда видно,  что при з а д а н н ы х  d{ и d2 о сн овн ым парам ет 
ром,  определяющим передаточное отношение,  я в л я е т с я  не число 
зубьев ,  а величина Д, пропорциональная (d, — d.,). Числа  зубьев  
колес  м о гу т  быть любыми, но с выполнением у с л о в и я  z , — z-, =  k. 
М о д у л ь  передачи определяетс я  по формуле т  — Д/А.

В механизмах приборов и систем уп рав лен ия применяются  
к а к  ки нематические ,  та к  и си ло вы е  волновые пе реда чи  с м о д у 
лем  т  — 0 ,2 . . .  2 мм. В си ловы х  передачах  гибки е ко леса  изго
товл яют из высококач ествен ных легированных ста лей ,  а в ки не 
матических передачах  — из пластмасс .

Р а с ч е т  на прочность в о л н о в ы х  передач .  В ки нем атических  
вол но вых передачах  зубья  ко л ес  испытывают н а п р я ж е н и я ,  по
этому размер м о д ул я  выбирают исходя  из к о н с т р у кт и в н ы х  сооб
ражений.  Наиболее напряженной дет а л ью  я вл я е т с я  ги б ко е  колесо ,  
то нк ая  стенка  которого испытывает  растягивающие и сж имающие  
нап ря жен и я от изгиба и с д ви гаю щ и е  от кр уч ен и я .  Подробные 
сведени я о геометрии,  кп д ,  кон с т р укц и я х  и р а с ч е т е  детал ей  
волновых передач приведены в литературе  [6 , 11, 20 ,  35|. Здесь  
ограничимся лишь некоторыми рекомен да циям и по этим вопро
сам [35] .

Толщину гибкого зубчат ого  колеса  под венцом hc в мм оп
ределяю т  по приближенной формул е с запасом прочности 1,55 ... 
2 ,0 :

Лс з ^ ( 7 5  - f  z 2/4) d, • 1 0 - 4.

Д л я  кинематических передач величину кс м о ж н о  уменьшить  
в 1,2 . . .  1,4 раза.  Толщина т е л а  гибкого  колеса

к < =  (0 , 5  . . .  0 ,7)  hc.

Длина стакана  гибкого колеса  с дном I (0 ,8 . . .  1,1)д?2. Шири
на венца зубчатого колеса bw =  (0 ,06  . . .  0 ,2)  d,. Д л я  пластм ас 
совых колес  /г2~ 0 , 3 б ^ 2, г д е  dfl — диаметр  о к р у ж н о с т и  впадин 
гибкого колеса .  Значение h2 не д о л ж н о  быть м е н ьш е  половины 
высоты зуба .

С т р у к т у р н ы е  с х ем ы  в о л н о в ы х  п е р ед а ч .  В н а с т о я щ е е  время 
с у щ е с т в у е т  много разновидностей волновых п е р е д а ч .  На рис. 
20.9,  а  показана  схема волновой передачи с н е п о д в и ж н ы м  гиб
ким колесом Г  и вращающимся жестки м  колесом Ж. Частота 
вращения генератора  Н равна пн\ частота вращения кол еса  Ж 
равна пж. Генератор и з о б р аж ается  со стрелками ,  по казывающим и 
направление сил, деформирующих гибкое звено.  На рис. 20,9 б 
показана с х е м а  с неподвижным же стки м  колесом.  На рис. 20,9,  в 
показана схема ,  в которой ролики генератора  н а ж и м а ю т  на 
внешнюю поверхность цилиндра гибкого колеса.  На рис.  20.9,  г 
показана схем а с плоским гибким колесом, имеющим з у б ь я  на 
торцовой поверхности;  ж е с т к о е  колесо н еп о д ви ж н о е  и имеет 
з уб ь я  на конической поверхности.  Двух во лново й  генер атор ,  на
ж и м а я  на диск  гибкого кол еса ,  изгибает  его,  в в о д я  в за ц епле 
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ние з у б ь я  колес  и образуя  д в е  бегущие по о кр уж ности  волны. 
На рис.  20 .9 ,  О показана  с х е м а  двухступенч ато й волновой п ере 
да чи ,  в которой гибкое кол есо  выполнено в виде у зкого  к о л ь 
ца ,  а г енер ат ор  явл я е т с я  общим для  обеих ступеней.  Т а ка я  пе 
р ед ач а  наз ыва ется  сдвоенной;  она имеет д ва  ж е с т к и х  колеса.  
На рис.  20.9 ,  е показана с х е м а  сдвоенной волновой передачи 
с о х в а т ы в а ю щ и м  генератором.

Волн ов ые  передачи часто применяются в сочетании с з у б ч а 
тыми  или планетарными перед ача ми .  Такие передачи называются  
комбинированными.  Волновые зуб чат ые механизмы в настоящее

время широко используют 
в механизмах настройки р а 
диоэлектронной аппаратуры, 
в лентопротяжных  устройст
вах ,  системах дистанционного 
управления,  манипуляторах 
и т. д.  В настоящее время 
разработан ряд  одноступенча 
тых волновых редукто ров с 
передаточными отношениями 
/ =  80 . . .  315 и имеется стан
да рт  на их основные пара
метры (ГОСТ 23108 — 78).

Волновые з уб ч а т ы е  м е х а 
низмы обладают рядом д о 
стоинств:

1) с их помощью можно 
получать  большие передаточ
ные отношения при сравни
тельно малых  габаритах  и 
массе.  В одноступенчатой пе 
редаче с электроприводом 
можно получить передаточное 
отношение от 50 до 250, в у с 

тановочной отсчетной п е р ед а че  до 1000. В двух ступенчат ой вол
новой п е р ед а ч е  передаточные  отношения еще больше ( / = 2 0 0 0 . . .  
5000) ;

2 ) в одновременном зацеплении находится до 40% от общего 
числа з у б ь е в ,  благода ря  ч е м у  обеспечена вы сокая  нагрузочная 
способность ;

3)  во лно вы м передача м  свойственна высокая  кинематическая  
точность  всл едст вие  у м е н ь ш е н и я  общей ошибки при большом 
числе з ац еп ляю щи хся  з у б ь е в  и сведения к минимум у мертвого 
хо да ;

4 )  высокий кпд ( yj =  0 ,7  . . . 0,9) при больших передаточных 
о тн о ш ен и ях  благода ря  мал ым  скоростям с к о л ь ж е н и я  в зац епле 
нии;

5)  м а л ы е  нагрузки  на в ал ы  и опоры вследствие  с и м м етр и ч 
ности конструкции ;
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6 ) возможность передачи дви ж е н и я  в герметизированный 
объем, например в в а к у у м .

К недостаткам мел ко модульных во лновы х приборных передач 
относятся:  1) сложность  изготовления;  2 ) непостоянство мгн о 
венного передаточного числа при применении генератора волн 
свободной деформации.

ГЛАВА 21. ЗУБЧАТЫЕ ПЕРЕДАЧИ
СО СКРЕЩИВАЮЩИМИСЯ ОСЯМИ И ЧЕРВЯЧНЫ Е
ПЕРЕДАЧИ

§ 21.1. Общие сведения

Д л я  передачи вр ащения м е ж д у  в а л а м и ,  оси которых  
скрещиваются ,  применяются  в и н т о в ы е ,  г и п о и д н ы е  и ч е р 
в я ч н ы е  передачи.  Исходными или начальн ыми поверхностями 
д л я  образования зу б ч аты х  колес  с л у ж а т  однополостные гипер
болоиды вращения 1 и 2  (линейчатые пове рх но сти)  (рис. 2 1 . 1), 
а различные участки  их, соприкасающиеся  по прямым линиям,  
м о гу т  быть использованы в качестве  на ч а л ьн ы х  поверхностей 
зубчат ых колес.

Д л я  упрощения изготовления колес у ч а ст к и  Л,  и Л.2 заменяют 
цилиндрами,  а участки  В{ и В2 усеченными конуса ми .  Если на 
сопряженны х у ч а с т к а х  гиперболоидов вд о л ь  линий их контакта 
нарезать зубья  с одинаковым нормальным шагом  рп и углом  
зацепления о.п, то получим зубчат ые п ер еда чи  с постоянным 
передаточным отношением.  П ер е 
дача  с цилиндрическими ко с о з у 
быми колесами на у ч а с т к е  А , — А-, 
называется  винтовой, частным с л у 
чаем которой я в л я е т с я  червячная  
передача ,  а зубчатая  передача  на 
у ч астке  В , — В, в ви д е  конических 
косо зуб ых  колес называет ся  ги
поидной зубчатой передачей .  Чаще 
всего  уг ол  скрещивания осей валов 
этих передач о =  90 .

Винтовые передачи в прибор
ных механизмах применяются  при 
передаточных отношениях i =  1 . . .
6 , а червячные передачи при i =
=  8 . . . 200 и более.  Гипоидные 
передачи применяются в исполнительных м е х а н и з м а х  
ческих устройств и счетно-вычислительных маш инах ,  
их расчета приводится в ли тер атур е  [7 ] .

автомати-
М етодика
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Колеса  винтовых з уб чат ых  передач выполняются к а к  
цилиндрические косозуб ые .  Касание зу б ь ев  происходит в точке ,  
что, у ч и т ы в а я  больш ое ск ольж ение  вдоль зубьев ,  обусловливает  
возможность  пер едачи  лишь небольших усилий.  Поэтому винто
вые передачи используют как  кинематические .

С хем а винтовой передачи показана  на рис. 21.2.  Д иаме тр ы  
начальных и д ел и тел ьн ы х  цилиндров колес,  нарезанных без

смещения  инструмента,  о п р е д е л я 
сь, . ются,  к а к  в косозубых колесах :

tf, =  ml[z i =  mnz, c o s ? , ;  

d2 — mt2z2 =  mnz2 cos $2,

где  mn — нормальный моду ль ;  mn 
и mn — о к р у ж н ы е  модули колес;  
Pi и Рз — у глы  наклона зу б ь е в  со
ответственно шестерни и колеса.  
М е ж о се в о е  расстояние aw =  0 ,5 X 
X (dt +  d2)\ ширину колеса  прини- 

Рис. 21.2 мают Ь, =  Ь, =  Згс/тгя sin ; п ереда 
точное отношение iy2 =  ш , z2 zt. 

Выразив z, и z-j через  диаметр ы d , и d2 колес,  получим
г',, =  d, cos cos3;>. (2 1 1 )

Необходимое передаточное отношение винтовой передачи можно 
получить,  не то лько  изменяя  диам ет ры  колес,  но и изменяя  
у глы  наклона з у б ь е в .  В некоторых приборах удобнее  при оди на 
ковом д и а м е т р е  колес  изменять передаточное отношение подбо
ром у гло в  накло н а  зубьев .  Чтобы вписать пер едачу  в заданное 
м ежосе во е  расстояние ,  применяют винтовые колеса,  нарезанные 
со см ещением  исходного контура  р е ж у щ е го  инструмента.

В винтовых  з уб ч ат ы х  передачах  иногда наблюдается заедание 
зубьев .  Оно зак лю чае тся  в местном молекулярном сцеплении 
контакти рую щ их поверхностей из-за высоких давлений и о тсут 
ствия смаз очного  слоя и происходит обычно при больших с к о 
ростях.  Р а з р у ш е н и е  при заедании происходит с вырыванием 
частиц по верх но стей.  Этому  вр едн ому  явлению в большей ст е 
пени п о д в е р ж е н ы  з уб ь я  с незакаленными поверхностями и зуб ья  
из одн ородн ых материалов .  Поэтому в качестве  материалов 
колес  при меняют или за кал енную сталь  по закаленной стали,  
или разнородн ые материалы — закаленную сталь по бронзе,  
т ек столи ту  или полиамидам,  а т а к ж е  применяют специальные 
противозадирны е смазки.

Р а с ч е т  в и н т о в ы х  переда ч  на  прочность производят  по э м 
пирической формуле .  Д о п у с к а е м у ю  нормальную н а г р у з к у  по 
износу о п р е д ел я ю т  по формуле

Fn=  (cdi?  \k\ <р,

§ 2 1 .2 .  Винтовые и зубч аты е  передачи
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где  c = ‘2d, (d, -\-d.) — принеденный д и а м ет р ;  [A| — у с л о в н о е  
до пускаемое нап ря жени е ,  определяемое  по табл .  21 . 1; ср =  (1 +

0,5г>,) (1 +  г>,) — коэффициент скорости с к ол ьж ен и я ;  v s =  
=  г1, sin ji, 4- г>_. s i п3 — скорость с к о л ь ж е н и я ;  v, и v -.— о к р у ж н ы е  
скорости колес.

Т а б л и ц а  21.1

Материал

1* 1.
после н епр о
должительной  

притирки

МПа

после тщ а
тельной при

тирки

Сталь ( H R C ^ 5 0 )  по брон 0,035 0,085
зе

Сталь (H R C ^ S O )  по стали 0,040 0,105
Пластмасса по стали 0,070 0,175

(H RC 2*50)

Оценка прочности зубьен передачи на изгиб производится 
приближенно по формулам дл я  к о с о з у б ы х  цилиндрических 
колес.  Кпд винтовых колес с пер п е н ди кулярн ы м и  осями о п р е 
дел яю т по формуле

7i =  c t gp ,  t g ( k - f p ' ) ,  ( 2 1 .2 )
где  р ' — приведенный угол трения ?' =  ar c t g  ( / c o s a ) ;  с — п о п р а 
вочный коэффициент,  зависящий от нормальной силы Fn, д е й 
ствующей на зуб;

с =  (/=■„+ 1 , 0 5 )  (/=■„ +  2 ,4 ) ;  (21 .3 )
Fn =  Fnj cos ^  cos  at„, (21 .4 )

где  F,-, — о к р у ж н а я  сила на колесе.

§  21.3. Общие сведения о червячны х передачах

Чер вячная  передача  (рис.  21 .3 )  относится к п е р е д а ч а м  
зацепления с перекрещивающимися осями  валов .  Эту  п е р е д а ч у  
можно рассматривать  как частный с л у ч а й  винтовой зу б ч ато й  
передачи при (3, >  (32. Д в и ж ен и е  в 
ней осуществ ляется  по принципу 
винтовой пары. Винтом являетс я  
червяк ,  угол  наклона винтовой л и 
нии которого 1 ;1 колесо по
добно гайке,  изогнутой по о к р у ж 
ности. Червячные передачи полу 
чили широкое применение в м е х а 
низмах приборов и машин для  
передачи вращения м е ж д у  осями,  
скрещивающимися под углом 8 =
=  90°. Их преимущества  з а к лю 
чаются в возможности получения 
большого передаточного отноше- Рис. 21.3
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ния при малых  г аб ар и тах  передачи,  плавности и бесшумности 
работы и возм ожно сти самоторможения .  К недостаткам ч е р вя ч 
ных передач относятс я  сравнительно низкий кпд и необходи
мость применения д л я  колеса цветных металлов .

В приборах н а х о д я т  применение передачи,  состоящие из 
чер вяка  и ко с о з уб о го  цилиндрического колеса (рис. 21.4,  а). 
Эти передачи м о г у т  передавать  небольшую нагрузку ,  быстро 
изнашиваются из -з а  точечного характера  контакта  зубьев  и при-

меняются в м ех а н и з м а х  малой мощности.  Большее распростра
нение имеют ч е р в яч н ы е  передачи,  у кото рых з уб ь я  колеса имеют 
погнутую форму и охва ты ва ют червяк  по д у г е  с углом охвата  
25 (рис. 21.4, б). Эти передачи имеют линейный характер  ко н
так та  зубьев  и способны передавать  большие нагрузки .  Д л я  
вы с о ко н а гр у ж е н н ы х  механизмов  находят  применение так назы
ва е мы е  глобоидные  червячны е  передачи,  у  которых не только 
з у б ь я  колес о х в а т ы в а е т  червяк ,  но и ч е р вя к  охва тыва ет  колесо 
(рис.  21.4, а) .  Ч е р н як  в этом случае  им еет  нецилиндрическую 
форму.  Изготовление и сборка глобоидных передач отличается 
повышенной сложно стью.

Передаточное отношение червячных передач
i \ 2 —  и, =  Z-, z , ,  (21.5)

г де  2 , — число з а х о д о в  ( з уб ьев )  ч е р вя к а ;  Z - ,— число зу бьев  
колеса ;  ш, и wL, — у г л о в ы е  скорости соответственно ч ер вяка  
и колеса .

В ки нематическ их  передача х  передаточное отношение может  
достигать значения  г ,2 =  1000; в силовых передачах  обычно

т  выбирают по 
по ГОСТ 2 1 4 4 - 6 6 .

г,-» =  8 100. Зна чения  осевых модулей
С Т  СЭВ 267 — 76, а м е ж о с е в ы е  расстояния аъ

§ 21.4. Геометрические параметры »
червячных передач

Г е о ме три ч ески е  расчеты червячных передач аналогич
ны расчетам з у б ч а т ы х  передач.  Чер вяки бывают трех  типов 
в зависимости от формы боковой поверхности нарезки червяка .

1. А р х и м е д о в ы  ч е р в я к и  являю тс я  винтами с трап е
цеидальной нарезкой  (в  осевом сечении).  В торцовом сечении
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профили очерчены архимедовой спиралью,  ч е р в як  нарезают 
стандартным инструментом с профилем зуб чат ой рейки и обыч
но не шлифуют.

2.  К о н в о л ю т н ы е ч е р в я к и  в осевом сечении имеют 
выпуклый профиль, в нормальном сечении — прямолинейный,  
а в торцовом сечении — профиль удлиненной эво львент ы .

3.  Э в о л ь в е н т н ы е  ч е р в я к и  в осевом  сечении имеют 
вы пуклый профиль, а в торцовом сечении — эвольвентный.  
Эвольвентный чер вяк  можно шлифовать плоским шлифовальным 
кр у го м ,  что дае т  им преимущество  перед д р у г и м и  видами чер 
вяко в .

Стандартный уг ол  профиля у  ар х и м ед о в ы х  черняков в осе 
вом сечении,  у  конволютных в нормальном сечении,  а у  эволь- 
вентных,  как  у  косозубых колес ,  в нормальном сечении косо
зубой рейки,  сцепляющейся  с червяком,  принят  равным 20 .

Д л я  силовых передач с модулями т  .> 2  мм стандартный 
к о э ф ф и ц и е н т  д и а м е т р а  ч е р в я к а  q =  d t т  выбирают 
из ряда  чисел 6,3;  8 ; 10; 12,5; 16; 20; 25.  З д е с ь  dt — диам етр  
делительного цилиндра ч ер в як а .  В приборных механизмах q 
м о ж ет  быть нестандартным,  но при выборе е г о  целесообразно 
брать  целые числа в предел ах  10 . . .  26.  При уменьшении мо
д у л я  значение q ув еличивается .

К параметрам червячной передачи относятся :  число заходов 
ч ер вяк а ,  которое выбирают в пределах  zt =  1 . . .  4  дл я  силовых 
и z ,< C 6 в приборных пе реда ча х .  Число з у б ь е в  z, червячного 
колеса  определ яетс я  передаточным отношением передачи при 
условии z, >  В кинематических переда ча х  z M1111= 1 7  . . .  18, 
а в силовых 2|П|П =  26 . . .  28.

Смещение р е ж у щ е г о  инструмента при нарезании применяет
ся ,  если необходимо вписать пер едачу  в з а д а н н о е  межосевое  
расстояние,  а иногда дл я  упрочения з у б ь е в  ко л е с а .  При этом 
червячно е колесо нарезают со смещением инстр умен та ,  а ра зм е
ры чер вяка  остаются неизменными.

Если aw — заданное м ежосе вое  расстояние в мм, а и =  
=  0 ,5  (d , +  d.) =  0 , 5т  (q +  г-,) — м ежосе во е  расстояние ,  при кото
ром касаются дел ит ел ьные окружности,  то их разность aw —
— а =  т х  называется  с м е щ е н и е м  ч е р в я к а ,  а х  — к о э ф 
ф и ц и е н т о м  с м е щ е н и я .  Коэффициент с м ещ ен и я  ( — 1 ■ 
-< л : - < ;1) опр еделяется  по формуле

л' — аю т  — 0 ,5 (q г-,).

Если значение х  не у к л а д ы в а е т с я  в зада нные пр еделы ,  то вы 
бирают д р у го е  значение q, со ответствующее п р и н я то му  модулю- 
или варьируют числом з у б ь е в  колеса г.2. О п р ед елен и я  др уг их 
размерных параметров червячной передачи с а р х и м е д о в ы м  чер 
в яком  приведены в табл .  2 1 .2  в соответствии с обозначениями 
рис.  21.5.
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Т а б л и ц а  21.2

Наименование пар аметра Обозначение Формула

Межосевое расстояние

Коэффициент радиального 
зазора

Коэффициент высоты голов
ки зуба

Делительный диаметр

Коэффициент диам етра  чер
вяка

Делительный угол подъема 
витка

Высота витка

Диаметр вершин витков

Диаметр  впадин витков

Шаг червяка

Ход витка

Длина нарезанной части 
червяка

Делительный диаметр 

Диаметр вершин зубьев 

Диаметр впадин зубьев 

Наибольший диаметр  коле-
а

Ширина венца колеса 

Условный у гол  обхвата

Передача

а 
с

Червяк

h

d а\ 
rf/1 

Pt 

Pz\ 

l>\

aw =  0,5m +  q +  2x) 

c* =  0,25 при m >  1 мм

d t qm

q =  djm

»g T =■ Zifa

h — (2  h*a +  c*)m  

da i “  d[ +  2 m 

d fi  =  dx — 2,5 m 

p t =  T.m 

Рг\ = P*i

b, > (1 1 - f  0 ,06гг) m при г ,  =  1; 2 ; 

bt > (12,5 - f  0,09,*,) rn при г ,  =  4

Червя иное колесо
d;

d,,

‘иМ 2

26

d., =  г-ж

dan = m (ги + 2 + 2лг) 

dj., =  m (* .  — 2,5 +  2x) 

^a М2 '  ^02 +  6m/*, + 2

< 0,75rf„i при г ,  < 3;

< 0,67rf„i при г, =  4 

s in  8 =  b2 ( rffli — 0,5m)

П р и м  e ч а н и с.  Большее значение у гл а  условного  обхвата принимается при больших 
зн ач ен и я ч г % и малых зн ачениях q.
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§ 21.5. Материалы  и конструкция
червячных передач

Во вр е м я  работы червячны х  передач р а зви ваю тся  
большие скорости ск ольж ения  при неблагоприятных у с л о в и я х  
гидродинамической смазки.  Из-за этого происходит р а з р у ш е н и е  
поверхностей з у б ь е в  в результате  вы кр а ш и в а н и я  и с х в а т ы в а н и я ,  
выраж аю щего ся  к а к  бы в . сваривании" микронеровностей к о н 
тактирующих поверхностей или „намазыван ии" материала з у б ь е в  
колеса на ч ер вяк .  Разрушаются ,  к а к  правило ,  только з уб ь я  к о 
лес.  Во избежание  разрушения м атери алы  чер вяка  и ко л ес а  
выбираются так ,  чтобы зу бья  колес  были выполнены из а н т и 
фрикционных сравнительно мягких  м ат ер иал ов ,  а червяки — из 
стали (при возможности со шлифованной поверхностью) .  Ч е р 
вяки  изготовляют из цементируемых ст ал ей  (15Х,  20Х. 12X113A, 
18ХГТ, 20ХФ) с твердостью после терм ообработки  HRC 58 . . .  6 3  
и из среднеуглер одист ых  сталей (45,  40Х  38ХГН,  40ХН) с п о 
верхностной или объемной закалкой д о  тв ер до сти  HRC 50 . . .  55 .

Червячные колеса  изготовляют из бронз марок Б р О Ф К М  и 
БрОФН-Ю при скоростях  ск ольж ения  х^ =  6 . . .  25 м с; Б р О Ц С  
6-3-3,  БрОЦС 5 -5 -5  и БрСцН7-2 при <  12 м/с; Б р А Ж 9 -4 ,  
БрАЖЮ-4-4  и т.  д .  при <  8 м/с. В приборных устрой ст вах  
применяют т а к ж е  червячные колеса,  из готовленны е из пластмасс .  
Червячные колеса  по конструкции м о г у т  быть  цельные и с о с т а в 
ные.  Типовые конструкции цельных ч е р в я ч н ы х  колес п о ка зан ы  
на рис. 21.6.  Колеса с проточкой при меняют при ди ам етра х  б о 
лее  100 . . .  120 мм.  С целью экономии бронзы большие по р а з 
мерам колеса дел аю т составными.  В них бронзовый з у б ч а т ы й

247



обод посажен на стальную ступицу с натя гом  (рис. 21.7) ,  а дл я  
предотвращ ения во зможно го  смещения в с т ы к у е м ы е  поверхности 
устанавливают  винты или штифты. Венец крепят  к ступице

т а к ж е  с помощью эпоксидных 
клеев .  Конструктивные размеры 

| Ok элементом червяком и колес  при
во дятся  в справочной л и т е р а т у 
ре [7, 20,  35,  34J.

3 1
%■

'ey

И

' e y

Рис. 21.6 Рис. 21.7

§ 21.6.  Силы,  действующие в червячном зацеплении, 
и расчет  зубьев  червячного колеса на прочность

Силы ,  дейст вующие  в зацеплении,  рассматриваются 
ка к  прил оженные в полюсе зацепления.  Их удобно зада вать  
тремя взаимно перпендикулярными составляющими (рис. 2 1 .8 ). 
О к р у ж н а я  сила  на колесе ,  равная осевой силе на червяке :

=  2 7' ^

о к р у ж н а я  сила на ч е р в я к е ,  равная осевой силе на колесе:

• ■Г “ С / I I Ifill/» к

Fn =  2Т| </, =  F , . tg (7 : f/) -
=  Fei,

где  p — угол трения;  
рад иа ль ные силы па колесе  
и ч е р в я к е

F., F, f'n
Зде сь  T.t и Ту— вр ащ аю 
щие моменты соответствен
но на колесе  и на ч ер вяке .

Нормальное усилие на 
зу б  колеса

F„ ~  Fr, (cos 7 cos *„,),

где  7 — начальный угол  
подъема  ч е р в я к а ,  о пред ел яемый по формуле tg 7 =  z, (q -j- 2x).

По найденным силам  проводят расчет  валом и подшипником, 
а т а к ж е  расчет  на прочность самой передачи.  Кпд червячной

Рис. 21.8
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передачи при в е д у щ е м  ч ер вяк е  выполняют по формуле ,  к а к  
у  винтовых передач,  с учетом потерь в з у б ч а т о м  зацеплении:

7J =  C t g f  t g ( f - b p ' ) ,

г де  р ' — приведенный у го л  трения ,  р' =  arc t g  (//cos а) ;  / — коэф
фициент трения ;  с — поправочный коэффициент,  зависящий от 
нормальной силы F„, определяют по формул е (21 .3 ) .  При в е д у 
щем червячном ко лесе  кп д передачи н а х о д я т  по формул е

Yj =  c t g ( T  — р') tg 7 

В з ак рыты х  передача х  коэффициент трения / = 0 , 0 0 7  . . .  0,1 д л я  
пары сталь — бронза и /  =  0 ,12  д л я  пары т ексто ли т  — сталь.

В самотормозящихся  червячных переда ча х  кп д  rt 0,5.  С р е д 
ние значения кпд и у г л а  7 в зависимости от числа заходов  z, 
че р вя к а  при ориентировочных расчетах м о жн о  принимать в сл е 
дую щих  пределах :

7 Ч
I; 3 . 5 . . .  7,5°; 0 , 1 9 . . .  0,7

2; 7 . . .  15°; 0,75 . . .  0,82
4; 1 4 . . .  28°; 0,8 7 . . .  0 9 2

Расчет  на прочность элементов червячны х  передач  основан 
на тех  ж е  принципах,  что и расчет ко соз убых  передач .  Расчет  
зу б ь е в  колеса за крыты х  силовых передач (со см азкой )  ведется  
по контактным напряжениям ; расчет з у б а  на изгиб в этом 
сл у ч а е  являетс я  проверочным.  Д л я  открыты х  передач проверку  
з у б а  колеса проводят  только на изгиб.

В приборных передача х  основные па рам етры  часто выбирают 
по условию получения необходимых г абаритны х размеров п ере 
дачи.  Прочностный расчет  в этом случ ае  проводится  в виде  про
верочного расчета з у б ь ев  на изгиб.

При расчете червячной передачи на ко н т актн ую  прочность,  
учиты вая ,  что радиус  кривизны профиля ч е р в я к а  р =  о-., после 
упрощений дл я  стального ч ер вяка  ( £ , = 2 , 1 5 -  105 М П а)  и брон
зовых зубьев  колеса  ( Я ,  =  (0,885 . . .  1,13) 10;> М П а)  получают 
приведенный моду ль упругости /*'п =  1,3 - 10s М П а .  Выражение 
д л я  контактного напря жени я принимает ви д

а меж осе во е  расстояние можно определить по фо рмуле

« . - ( * л + 1 )  У { - щ Ь ; ) гь т г.

Здесь aw — выраж ено  в мм;  [в//] — в МПа и вращ аю щий момент 
i a  колесе  Г2 — в Н • мм. Коэффициент н а гр у зк и  k в применении 
{ червячным передачам определяют как  пр оизв еден ие k =  k$kv.
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Бронзоиые з у б ь я  хорошо прирабатываются,  и при постоянной 
внешней н а г р у з к е  можно коэффициент концентрации на грузки 
принимать £3 =  1, а коэффициент динамичности kv, учит ывая  
плавность работы  передачи,  принимают меньше,  чем дл я  з у б ч а 
тых пе реда ч :  при ^  <  3 м/с kv =  1 . . .  1, 1, при v  >  3 м/с kv =  
=  1,1 . . .  1,2.

При п е р е д а ч е  больших усилий тел о  чер вяка  испытывает  д е 
формацию изгиба ,  что влияет  на коэффициент концентрации 
нагрузки  Л*, который в этом случае  с учетом деформации и п е 
ременности н а г р у з к и  определяют по формулам и таблицам из 
литер атур ы [23] .

Расчет  на прочность по на п ря жен и ям  от изгиба проводится 
только д л я  з у б ь е в  червячного колеса .  Точный расчет изгибаю
щих н ап ряжен и й  з у б ь ев  у с л о ж н я е т с я  тем,  что зуб  по ширине 
колеса  имеет  переменную форму сечения ,  а основание зу ба  рас 
положено по д у г е  окружно сти .  В приближенных расчетах  чер 
вячное колесо рассматривают как  косозубое,  а в ф ормул у р а 
счета косых  з у б ь е в  ввод ят  поправки и упрощения.

1. Из-за  д у г о в о й  формы зуба  и в связи с переменной т о л 
щиной з у б а  колеса  считают, что з у б  червячного колеса  на 
20 . . . 40% прочнее  зу ба  косозубого колеса .  В соответствии 
с этим коэффициент прочности з уба  Ур дл я  червячных колес 
о предел яетс я  в зависимости от zv =  z 2/cos3f  следующими з н а ч е 
ниями:

г у  .  .  .  .  2 0  2 4  28  3 2  3 6  4 0  4 5  5 0  6 0  80  100 150  3 0 0  

YF . . .  .  1 ,98  1 ,88  1 ,80  1,71 1 ,63 1 ,55  1 ,48  1 ,45  1 ,40  1 ,34  1,3 1 ,27  1 ,24

2. Д л я  червячного  зацепления

Ус =  1/(Е.  . 0 ,75)  =  1/(1,8 • 0 ,75)  =  0,74.

3.  Д л я  нек оторого среднего значения ?  ^  10° получим У$ =  
=  0,93.  В этих пр едпо ложе ниях  формула  (19.10) дл я  о п р ед ел е 
ния н а п р я ж е н и я  <зр в з у б ь я х  червячного  колеса  принимает вид

ор =  0,7 YFFl2kFl(mbw 2).

Зде сь  коэффициент нагрузки  kp =  k н =  k$kv\ bwl — рабочая ши
рина венца по д у г е  с углом 28 ( г р ад ) ,

bw,=r.d{2b'360° =  r.mqb!(\80° cos 7 ).

Ф орм ула  д л я  проверки напряжения ар принимает вид

ар= YFFr,kpl(m2qki,) <  [aF ], (21.7)

где  ki — 8/(39,5° cos 7) — коэффициент, учитывающий условный 
у го л  о х ва т а  ч е р в я к а  колесом и у г о л  подъема линии витков 
чер вяка .
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Д о п у с к а е м ы е  на п ря жени я .  Д о п у с к а е м о е  контактное н а п р я 
жение в МПа,  соответствующее э кв и ва л ен т н о м у  числу ц и к л о в  
перемены напряжений:

I«//] =  [о//| &///.,

где  М  д о п у с к а е м о е  контактное н а п р я ж е н и е ,  со о т ве т с т в у ю щ ее  
базовому числу циклов Nno =  101. Его значения  для  ра зли ч н ы х  
металлов приведены в табл. 21.3;  km. =  V Мнь кв — коэффи
циент долговечности;  Л̂ /экв — э кв и вал ен тн о е  число циклов п е р е 
мены напряжений,  опр еделяемое по ф о р м ул е  (19.5)  при т  =  4 .

Д л я  колес  из мяг ких бронз с а„ <  300 МПа и NHn =  Ю7 
принимают 0,67 ^  kuL -С 1.7. Д л я  ко л е с  из материалов с з„ >  
> 3 5 0  МПа принимают k,tt, =  1. Д о п у с к а е м о е  на пряжение при 
изгибе опр едел яю т по формуле

М  =  \a'i\khL>
где  |а/.| д о п у с к а е м о е  напряжение ,  со отв етс твую щ ее  б а з о в о м у  
числу циклов Np(,= 10°, выбирают по табл .  21.3 в за висимости 
от материала венца,  способа отливки,  тв ер до сти  рабочих п о в е р х 
ностей ч ер вяка  и вида нагрузки;

kп. =  Y  N/ ь iV/,,KB

— коэффициент долговечности при расч ет е  на изгибную прочность.

Т а б л и ц а  ‘21.3

Механические
снойстна

’ 1 с pi нк тпсрлиспю 
И К С  .35

Черняк тнердо сп  ю 
HRG <  45

.Марка
материала

С п о со б  
лип.я предел

ПРОЧНОСТИ
при растя
жении Ов , 

МПа

предел 
текучести 

ог '  М П а
i ан \ -

ы .
.МГТа, при
нагрузке

Г '  1

1 « / • ] .  
МПа, при
нагрузке

МПа

не
ре

ве
р

си
вн

ой

• в  
С. 3 о =

I s

1 ’ Я  1

не
ре

пе
р-

С
И

Ь
Н

О
Й

ре
ье

р-
CH

IH
oH

Б р  О Ф  10-1 В землю 200 Н О 180 61 40 150 51 3 2

В кокиль 250 150 2 2 5 7 3 5 0 188 58 4 0

В р  О Н Ф Центро
бежное

290 170 2 6 0 88 58 218 6 0 4 6

Б р О Ц С  6 -3 -3 В землю 1 5 0 . ..  200 80  ... 100 145 4 6 36 115 37 2 9

В КОКИЛЬ 1 8 0 . ..  2 20 8 0  ... 100 100 4 9 40 130 3 9 3 2

Б р О Ц С  5 -5 -5 •

Ос
ч8СМ 80  ... 100 185 51 4 6 150 41 3 7

Б р Л Ж И  10 4 4 600 200 2 8 0 * 123 120 - 98 9 6

л Л Ж М ц
6 6 -6 3 -2

- 050 2 4 0 — 140 130 230* 112 104

♦ Для скорости скольж ен ия  т»с <  0,5 м/с.
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Здесь  Nfэкв о п р е д е л яю т  по формуле (19 .5 ) ,  полагая  т  =  9. 
Предельные зна че ния кр/. ограничивают д л я  бронзовых и л а т у н 
ных колес  значе ниям и  0 , 5 4 kpi. 1 •

После оп р еделен и я  основных параметров червячной передачи 
при проектном ра с ч ет е  с л е д у е т  провести пр о вер ку  дей ст ви те ль
ных контактных и из гибных напряжений по формулам (2 1 .6) 
и (21.7) .

По результа там  проверок окончательно устанавливают м а т е 
риалы элементов ч ер вячной  пары.

Скорость с к о л ь ж е н и я  в метрах в с е к у н д у  м е ж д у  з уб ьям и  
колеса  и витками ч е р в я к а  определяют по формуле

vs =  ту, 'cos 7 =  r.dyH (60 cos f ),

г де  «  — частота вр а щ е н и я  червяка ,  об мин.
Из-за сравнительно  низкого кпд червячной передачи в сило

вы х передачах  в ы д е л я е т с я  значительное количество теплоты.  
В н ен а гр уж ен н ы х  маломощны х передачах  приборов выделение 
теплоты незначительно,  поэтому мето дика  теплового расчета 
здесь  не р ассм ат ри вает ся .

Особенности к о н с т р у и р о в а н и я  червячны х механизмов '  при
боров заключаются  в необходимости удовл етво ри ть  повышенные 
требования к точности и устранению мертвого хода .  При назна
чении степени точности можно исходить из та ких  рекомендаций:  
4-ю и 5-ю степени точности назначают при изготовлении особо 
точных отсчетных и эталонных механизмов .

Механизмы 6-й степени точности применяют при работе 
с большой частотой вращения и в отсчетных устройствах;  м е 
ханизмы 7-й и 8-й степеней точности применяют для  работы на 
средних ск орост ях ;  9-ю степень точности назначают дл я  неот
ветственных т и х о х о д н ы х  механизмов с ручным управлением.

§  21.7. Определение ошибок зубчат ых 
и чер вячны х передач

При ра сч е т е  точности кинематических цепей з уб чат ых  
и червячны х п е р е д а ч  обычно рассматривают д в е  задачи:  1 ) р ас 
чет кинематической ошибки выходного звена ;  2 ) расчет мертвого 
х ода  механизма .

К и н е м а т и ч е с к а я  о ш и б к а  Д®к передачи пр едставляет  
собой разность м е ж д у  действительным и номинальным (расч ет 
ным) углами поворота  выходного колеса.  Если F/, мкм,  — значение 
допуска  на ки н е м а т и ч е ск у ю  погрешность зубчатого  колеса,  то 
допуск  в у г л о в ы х  м и н утах  на угловую кинематическую по греш
ность колеса  с номером i

Дт й“ =  2F\ • 180 • 60 (mz • 1000к )  =  6,88F','(mz).
Здесь  моду ль т  в ы р а ж а е т с я  в миллиметрах .
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Д л я  получения вероятного значения д о п у с к а  величину Ft 
ум но жают  на коэффициент вероятности,  который принимают 
равным (),7. Тогда

Д'Л-1 =  4,8 F'il(mz).

Кинематическая ошибка многоступенчатой передачи,  сост оя
щей из п пар з у б ч а т ы х  колес  и имеющей п 4 -  1 валов,  равна 
с у м м е  приведенных к вы ходному  в а л у  ки нем ат ических  погреш 
ностей зубчатых колес  передачи:

(" ^ ) , '1(П+1) (т г )^2(л 4-1)

(т г )' *2 (л |-1 ) (т г )2п - 2  ' л ( л - Н )

, FH2n-\) . Fi2n
' ж я - И )  <т г Ь «

(21.8 )

где  ^  — допуск  на кинематическую по греш но ст ь  у -го  колеса  
(из  таблиц ГОСТ),  мкм ;  ( m z)j— мо дуль ,  мм,  и число зу бьев  
у - го  колеса;  t/(n-i-i) — передаточное отношение от  у - го  вала к в ы 
х о д н о м у  ва лу  ( я  +  1). Кинематическую погрешность  з уб чатых  
колес,  расположенных на одном валу ,  с у м м и р ую т .

М е р т в ы м  х о д о м  механизма н а з ы ва ется  ошибка  п ер ем е 
щения выходного звена ,  возникающая в с л е д с т в и е  зазоров (люф
тов)  в со прягаемых  д е т а л я х  и их уп р у г и х  деформаций и про
являю щ ая ся  при изменении направления д в и ж е н и я  (реверсе)  
входного звена.  Эта  ошибка равна разнице в  положени ях в ы 
ходного звена при одинаковых  положени ях в ходн ого  звена при 
прямом и обратном движении механизма .  М е рт в ы й  ход сниж ает  
точность работы механизма ,  приводит к возникновению виб ра
ций и повышению динамических нагрузок .

Ошибка мертвого хода  на выходном в а л у  механизма Д ? Мя 
без  учета  влияния зазоров в опорах валов в ы р а ж а е т с я  формулой

Д ? м  П =  Л ? Л +  Д ' ? у ,

где  п — номер вы хо дн ого  вала ;  Аср, — мер твый  ход ,  вызванный 
боковыми зазорами м е ж д у  зубьям и колес ;  Л<?у — мертвый ход,  
вызванный упругими деформациями валов.

Д о п у с к а е м а я  ошибка определяется  по заданной точности 
отсчета следящей системы или измерительного устройства .  Если 
м е ж д у  зубьями сопр яж енны х  колес им еется  боковой зазор у„ 
(см.  рис. 18.20),  то у гловую  люфтовую погрешно сть ,  или м ер т 
вый ход колеса,  в радианах определяют по ф ормул е

b<?n =  J„l(r cos а),
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где  л — р а д и у с  делительной о круж ности  колеса;  а =  20°— уг ол  
зацепления.  Р а з м е р  /„ дается  в микрометр ах ,  а размер люф- 
товой погрешности определяют в у гло в ы х  минутах:

Дсрл; =  2ул 180-60/(1 ООО/яг* cos а) =  7,33jj(m z), (21.9 )

где  т  — м о д у л ь  зацепления ,  мм; z — число зу бьев  колеса .  Люф- 
товую погрешно сть  конических з уб чатых  передач подсчитывают 
так  же ,  к а к  и цилиндрических ,  по фо рмуле (21.9) .

В червячной передаче  люфтовая погрешность червячного 
колеса  в у г л о в ы х  минутах  определ яетс я  по формуле

Д'Рл.ч.и =  7,33j n\(msz cos 7 ),

где  ms — м о д у л ь  червячного колеса,  мм;  г  — число з уб ь ев  чер 
вячного колеса ;  7 — уго л  подъема линии витка  червяка .

В общем с л у ч а е  д л я  понижающей передачи,  состоящей из 
п пар з у б ч а т ы х  и червячных пар и имеющей ( я - } - 1) валов,  
формула люфтовой погрешности,  приведенной к выходному 
z>„, имеет вид

Д'-рл =  (Д?л|/*1(л -И) ) +  ^?лз/*2(л+1)) +  . . .

• . . +  (Д®л(2л-3)/*(л !)(/ !+ !)) +  (Д<Рл(2я- 1)/^л(л+1))> (2 1 .1 0 )

где  Д<?л1, Асрл3, . . . ,  АсрЛ(2„ —з>, Д<рЛ(2л - 1) — люфтовые погрешности 
передач z , z L,, z 3z 4, . . . ,  z>„ .я zJ n z2n-iz>n каждой пары;  A<n+i). 
/о(я-ы), • • • ,  in(n+\) — передаточные отношения передач.

Мертвый  хо д ,  вызванный упругими деформациями валов при 
реверсе ,  о п р е д е л я е т с я  двойным уг лом  закручивания  валов .  Он 
не связан с кинематическими ошибками зубчатой передачи.  
Ошибка у п р у г о г о  мертвого хода в радианах в ы р аж а ется  фор
мулой

-\сру =  2TlJGJp,

где  Г — к р у т я щ и й  момент на валу ,  Н мм; /к — длина з а к р у ч и 
ваемой части вала ,  мм;  G — модуль  сд ви га  материала  вала ,  МПа;  
Jp — полярный момент инерции площади сечения вала ,  м м 4 
(для  к р у г л о г о  сечения вала 7р ~ 0 , Ы ‘). Переводя  значения Д<ру 
в у г л о в ы е  минуты ,  д л я  стальных валов (G =  S- 104 МПа)  к р у г 
лого сечения получ аем

д<ру =  0 ,88  77к, rf‘ .

Упругий  мертвый ход передачи,  состоящей из п пар зубчат ых  
колес и ( я - f - l )  валов ,  приведенный к выходному  валу ,  подсчи
тывается  но ф о р м ул е



Уменьшение ошибок мертвого х о д а  м о ж е т  быть д о с т и гн у т о :
а) повышением степени точности из гото вл ения  з у б ч а т ы х  п е 

редач ;
б) рациональным распределением передаточн ого  отно шения  

по ступеням многозвенного механизма .  Из формул (21.8)  и ( 2 1 .1 0 )  
видно,  что на о ш и б ку  выходного зв е н а  вл и я е т  значение п е р е 
даточных отношений,  причем ошибка  у м е н ь ш а е т с я ,  если у в е л и 
чивать передаточные  отношения т и х о х о д н ы х  ступеней:  г',2<  /3|<
<  4о ••• • Д л я  определения рационального  распределения п е р е 
даточного числа многоступенчатых п е р е д а ч  разработаны графики 
и номограммы [35] ;

8 - е

Рис. 21.9

в) ре гулированием  бокового з аз ора  з а  счет  меж осе во го  р а с 
стояния при сборке  механизма,  например с помощью в т у л к и  
с эксцентриситетом е (рис. 21.9,  а), по зволяющей п е р е м е щ а т ь  
ось одного из колес ;

г) применением в тихоходных с т у п е н я х  механизма д в о й н ы х  
колес,  соединенных пружинами ( в ар и ан ты  некоторых к о н с т р у к 
ций двойных ко лес  показаны на рис. 21 . 9 ,  б — г).

Устранение мертвого  хода в ч е р в я ч н ы х  передачах  д о с т и г а 
ется  применением червяков  с перем енн ым  шагом.  П е р е м е щ а я  
такой чер вяк  в осевом направлении,  м о жн о  компенсировать  
износ зубьев  колеса  и устранить боковой  зазор.

ГЛАВА 22. ФРИКЦИОННЫЕ П ЕРЕ Д АЧ И  И ВАРИАТОРЫ

§ 22.1. Общие сведения

Фрикционные передачи — это передачи,  в к о т о р ы х  
движение от ведущего звена к  в е д о м о м у  передается  с и л а м и  
трения.  Различают фрикционные передачи с жесткими раб очими  
телами и с гибкой связью (передачи с гибкой связью р а с с м а т 
риваются ниже в гл.  23) .  Различают фрикционные передачи д л я
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преобразования вр ащ ательного  дв иж ения  в е д у щ е го  звена во- 
вращательное д в и ж е н и е  ведомого звена (рис.  2 2 . 1, я ,  о), приме
няе мы е  в м е хан и зм ах  малой мощности, ко гд а  не требуется  стро
гого  постоянства п ер едато чн ого  отношения,  и передачи для  
преобразования вр ащ ате льн о го  движ ения  в поступательное и на
оборот (рис. 2 2 . 1, в) ,  применяемые в са мопишущих приборах,,  
счетно-решающих устр ойст вах  и т. п. Фрикционные передачи 
выполняются  с по стоянным и ре г у ли р у е м ы м  передаточным от 
ношением ( в ар и ато р ы ) .

Передаточное отнош ение фрикционных силовых передач 
м о ж е т  быть /12< 1 5 ,  а несиловых р у ч н ы х  передач приборов 
Л •> < 2 5 .

Достоинствами фрикционных передач являю тс я :  простота ко н
струкции;  бесш у м н о с т ь  работы;  авто мат иче ская  защита от поло
мок при п е р е г р у з к а х ;  отсутствие  мертвого хода ;  возможность  
бесступенчатого р е г ул и р о ва н и я  передаточного отношения.

К недостаткам фрикционных передач относятся:  большие 
на грузки на валы  и подшипники;  непостоянство передаточного 
отношения из-за  у п р у г о г о  скольжения ;  неравномерный износ 
и опасность п о в р е ж д е н и я  передачи из-за буксования .

§ 22.2. Передачи цилиндрическими и коническими 
фрикционными колесами

Если считать ,  что передача  работает  без проскальзы
вания ,  то из равен ства  о к р у ж н ы х  скоростей колес  (рис. 22 . 1. а) 
имеем u),D,/2 =  co2D 2/2, о т ку д а  передаточное отношение передачи
i ,_> =  0J( /и>2 =  Д /D, .

В реальной п е р е д а ч е  вследствие у п р у г и х  деформаций колес 
происходит п р о ск аль зы ван и е  (упр угое  с кол ьж ен и е ) ,  обусловлен
ное различными по з н а к у  и значению напряжениями в зоне 
контакта  в е д у щ е г о  и ведомого  катков.  Из -за  упруг ого  с к о л ь ж е 
ния о к р у ж н а я  скор о ст ь  ведомого колеса меньше скорости в е д у 
щ его  и их разность  зависит от у п р у г и х  свойств материалов
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катков  и п ер еда ваем о го  момента.  В связи с этим п ер е д а т о ч н о е  
отношение фрикционной передачи о п р ед ел яется  по ф ормул е

iy, =  u),/u>2 =  D2I (D\.),

где  ; — коэффициент,  учитывающий с к ол ьж ен и е  ( ;  =  0 , 995  д л я  
передач,  работающих всухую;  ;  =  0 , 95  д л я  передач ,  р а б о т а ю щ и х  
в масле при больших передаточных отношениях) .  Т о гд а  при 
заданном передаточном отношении

D, =

Передача  д ви ж е н и я  прижатыми д р у г  к д р у г у  с силой Fn к о л е 
сами обеспечивается ,  если сила тр ен и я  Ff — fF n б у д е т  б о л ь ш е  
окруж ного  усил ия  Ft =  T2'(0,5D2) от полезного момента  Т., на 
ведомом колесе  диаметром Д , .
Необходимая  сила сжатия  колес

/-’„ =  23 т у / А ,

где р — коэффициент запаса сцепления (3 =  2 . . .  3 дл я  п р и б о р 
ных и ( 5 = 1 , 2 5  . . .  1,5 для  сил овы х переда ч ) ;  /  коэффициент 
трения (для  стали по стали или по ч у г у н у  в м а с л е /  =  0 , 04  . . . 0 , 0 5 ;  
при работе в с у х у ю  / = 0 , 1 5  . . .  0 , 18 ;  д л я  стали по т е к с т о л и т у  
в с у х у ю / = 0 , 2  . . .  0,25) .

Коническая  фрикционная п е р е д а ч а  (рис.  22.1,  б) состоит из 
д в у х  конических колес и п ер еда ет  вр ащ ен ие м е ж д у  п е р е с е к а ю 
щимися осями валов.  Чаще всего у г о л  м е ж д у  осями a , -j а_, =  90°.  
Средние д иам етры  колес и передаточн ое отношение о п р е д е л я ю т  
по формулам:

D., =  Цг' .з^;

i 12 =  tojw., =  Do/(D,C) =  tgotj '  =  c t g a ,  С.

Обычно передаточное отношение г12 <  4.
Значения осевых сил прижатия ко лес  следую щие :

Fx =  Fn sin a , ;  Fj =  Fn sin a 2.
Тогда

F\ =  $F, s in a,//.

Если a, <  a 2, to Ft <  F2 и наж имное  устройство ц е л есо о б р азн ее  
ставить на меньшем  колесе.  Д л я  неметал лич еских колес  ш ир ина 
колес  b (рис.  2 2 . 1, а, 6) чаще все го  о п р ед ел яетс я  по д о п у с к а е 
мому отношению \q\ силы к дл ине контактной линии. Д л я  ц и 
линдрических ка тков

b =  F„l[g];
для  конических катков

b ^ F J[g \  s in a, .
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Д о п у с к а е м о е  дав лени е  \q] принимают в зависимости от м ате 
риал а  катков ;  например,  у  текстолита по стали или ч у г у н у  
[д]  = 4 0  . . .  80 кН м; у  фибры по стали или ч у г у н у  [<71= 35 . . .  
. . .  40 к Н м .  Д л я  м етал ли че ских колес (коэффициент Пуассона 
v =  0 ,3 )  контактные н а п р я ж е н и я  определяют по формуле Герца;

а„  =  0 ,41 8  VrF„Hn (ftp,,) < [ * „ ] .  (22.6)

З д е с ь  — приведенный м о д ул ь  упругости,  МПа;  р„ — приведен
ный рад иус  кривизны д л я  конических колес ,  мм;  ^//(— д о п у с 
к а е м о е  контактное н ап ря ж е н и е ,  МПа:  дл я  ст альных колес в с у 
х у ю  [и//] =  (12 . . .  15) IIB; дл я  стальных колес  в масле [з//] =  
=  (25 . . .  30) I1B; д л я  ч у г у н н ы х  колес [з//] =  1,5з„.и, где о„.н — 
п р е д е л  прочности при изгибе.  Коэффициент полезного действия 
фрикционных передач  v, =  0,9 . . .  (*,95. С ве д е н и я  по расчету  
фрикционных передач на вынослиьость даны  в литературе  [15] .

§ 22.3. Фрикционные вариаторы

Фрикционные передачи с плавным изменением частоты 
вращ ен ия ведомого в ал а  называются  вариаторами.  Они исполь
з у ю т с я  в некоторых счетно-решающих устройствах .  Конструкции 
вариаторов могут  быть  г е с ь м а  разнообразны. Наиболее распро
странены вариаторы с непосредственным контактом ве ду щ е го  
и ведомого звеньев  и вариаторы  с промежуточными элементами.
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Лобовой в а р и а т о р .  Схема лобового  вариатора пока зана  на 
рис. 22.2,  а, а конструкция ка тков  — на рис. 22.2,  б. На в е д у 
щем ва лу  /, вращающемся с уг ловой  скоростью ш,, н а с а ж е н  
диск с радиусо м  г ,  который м о ж е т  п ер е м е щ а т ь с я  вдоль оси.  В е 
домый вал 2 с диском  радиуса R п р и ж и м а е т с я  к колесу  в е д у 
щего вала.  Изменение передаточного отношения о с у щ е с т в л я е т с я  
перемещением в е д у щ е го  диска по оси,  при этом радиус  в е д о м о 
го диска мен яетс я  от Rmm до Rmax. Ми нимальное и м а к с и м а л ь 
ное передаточные отношения о п р ед е л яю т  по формулам:

îL’min w :'max R m iil/(^*- )  1 Л'-’т а х  == *'*1/ш2т1п == R m a x i (^■•)*

Диапазон рег улирования  угловой скорости ведомого вала

D  - (u .inax l0,jm in == ^ l2m axA l2m ln -

Д л я  лобовых вариаторов. D =  2 . . .  3.
В ар иатор  с п р о м е ж у т о ч н ы м  д и с к о м  и кони чески ми  к о л е с а 

ми. На рис. 22.2,  в показан вариатор,  состоящий из д в у х  к о н и 
ческих колес,  м е ж д у  которыми з а ж а т  к а т о к ,  свободно п о с а ж е н 
ный на ось.  Каток  м о ж ет  пер ем ещ ат ься  вд оль образующих к о н у 
сов,  при этом меняются  размеры х, и х ■, радиусов  к о н у с о в .  
11ередаточное отношение вариатора i v, =  (ojw., — x-Jxi ; ди а п а з о н  
регулирования D =  i r>mJ i v>min =  (RmaxIRmin)2.

Торовый в а р и а т о р  (рис. 22.2,  г). На концах в е д у щ е г о  / 
и ведомого 5  валов  насажены д в е  чаш ки -ди ск а  с то р о вы ми  
поверхностями.  П ередач а  о с у щ е с т в л я е т с я  с помощью д в у х  п р о 
межут очных  роликов 2, сиободно вр ащ аю щ и х ся  на осях 3  и з а 
жа ты х  м е ж д у  дисками.  Различные пер ед ато чн ые отношения п о 
лучают поворотом осей роликов в о к р у г  шарниров 4.

Вар и ато р  ш а р и к о в о г о  типа .  Ко нстр укция лобового в ар и ато р а ,  
у  которого в е д у щ и й  ролик заменен д в у м я  шариками,  п о м е щ е н 
ными в обойму,  показана на рис. 22 .3 .  Передача  д в и ж е н и я

Рис. 22.3
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м е ж д у  валиком / и диском  2 осу щ еств ляе тся  через шарики.  
Д л я  изменения перед ато чн ого  отношения обойма с шариками 
перемещается  вправо или влево по цилиндрическим направляю
щим. Такие в ар и аторы  передают небольшие моменты и с л у ж а т  
к а к  вычислительные механи зм ы  для  получения квадратов  у гла  
поворота в е д у щ е г о  зв е н а  ер,, для  логарифмирования у г л а  пово
рота ср2, а в сочетании с другим и винтовыми,  зубчатыми и диф
ференциальными мех ан и зм ам и  — для  интегрирования ,  возведения 
в степень,  у м н о ж е н и я .

ГЛАВА 23. ПЕРЕДАЧИ ГИБКОЙ СВЯЗЬЮ

§ 23.1. Общие сведения

Передачи гибкой связью применяются  при больших 
м е ж о с е в ы х  рассто ян и ях ,  а т а к ж е  для преобразования вр ащ ате ль 
ного движ ения  в поступательное и наоборот.  Передача  состоит 
из ве д у щ е го  и в е д о м о г о  колес (шкивов,  барабанов или з в е з д о 
ч е к )  и охваты ва ю щей  их гибкой связи (рем ня ,  шнура,  стальной 
ленты,  проволоки или цепи).  В соответствии с типом гибкой 
связи  различают ленточные ,  плоскоременные,  клиноременные,  
кру глорем енны е  и цепные передачи.  Наибольшее применение 
в периферийных ус тр о й ст вах  ЭВМ и приборах находят  передачи 
плоскоременные,  кл ин орем енные  и передачи зубчатым ремнем.

Рис. 23.1

Рис. 23.2
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Передачи с н еп ос ре д с т ве н н ы м  с о е д и н е н и ем .  На рис.  23.1 
показаны некоторые схемы пе реда ч  гибкой связью с н е п о с р е д 
ственным соединением,  в ко торых  концы гибкой связи  п р и к р е п 
лены к в е д у щ и м  и ведомым з в е н ь я м  ( ко лес у  или б а р а б а н у ) ,  
чтобы исключить возможность п р оск ал ьзы вания и обеспечит ь  
точное передаточное отношение.  Гибкой связью в этом с л у ч а е  
чаще всего  с л у ж а т  стальные лен ты  или канатики.  Толщина лен ты  
(0,05 . . .  1,5 мм) и ее  ширина (2 ,5  . . .  60 мм),  к а к  и п л о щ а д и  
сечения канатиков ,  стандартизованы.

Передача  гибкой связью на рис.  23.1 б имеет  п ер е м е н н о е  
передаточное отношение.  На рис.  23.1,  в показана с х е м а  р е г и с т 
рирующего механизма авто мат иче ского  потенциометра,  п р е о б р а 
з ующего вращательное д в и ж е н и е  бараб ан а  / в п о с туп ател ьн о е  
дв иж ение  у к а з а т е л я  2.

На рис. 23.2 показаны н ек ото рые способы креп лен ия ко нцов 
гибкой связи в передачах с непосре дс твен н ым соедин ен ием .  Д л я  
нормальной работы передачи необходи мо  постоянное н а т я ж е н и е  
гибкой связи ,  например с помощью пр уж и н .  Сила н а т я ж е н и я  
стальной лен ты  определяется  по фо рмуле

F =  bh2 [cH]l6r, (23 .1)

где  b и h — соответственно ширина и толщина лен ты ;  [®и] =  
=  10 . . .  12 М П а — доп ускаем ое  нап ря жен и е  при из гибе ;  г — 
наименьший допускаемый р а д и у с  ролика  или барабана  ( э т а  в е 
личина регламентирована  ГОСТом в зависимости от толщи ны h 
ленты) .

Передачи трением.  К этим пе р е д а ча м  относятся п ереда чи ,
I например,  шнуром (пассиком) ,  гибкой

------ лентой (р ем н е м) .  Переда ча  состоит из
/  I Л  в е д у щ е г о  и ведомого ш к и в о в  (ко-  

Г у  7/ лес)  и бесконечного р е м н я ,  наде -  
j Л  того  на шкивы с п р ед вар и тел ьн ы м  

"  н а т я ж е н и е м .  Передача  д в и ж е н и я  м е 
ж д у  ш ки вам и  осу щ е с т в ляе т с я  з а  счет  

V IJ  . ! тр ен ия м е ж д у  шкивами и гибким зве -
—----  ! I ном.

Рис. 23.3 Рис. 23.4

На рис. 23.3,  а показана с х е м а  ременной передачи  при п а 
раллельных осях  шкивов,  а на рис.  2 3 . 3 , 6  — при п е р е к р е щ и в а ю 
щихся осях .  На рис. 23.4, а — в показаны форма поперечного  
сечения ремня и сечения шкивов соответственно передачи  пл ос
ким ремнем,  клиновыми ремнями и к р у г л ы м  р е м н е м -ш н у р о м .
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Круглоременные п ер еда чи  применяются в приборостроении. 
Плоскоременные и клиноременные передачи применяются 
в п р и вод ах  машин и приборов м е ж д у  валами с параллельными 
о сям и ,  при передаточном отношении iyl -С 6 , при скоростях  рем 
ня v  — Б . . .  30 м/с и м ощ ностях  Р  =  0 ,3 . . .  5') кВт.

Коэффициент трения  пары материалов шкива  и ремня д о л 
ж е н  иметь  большое значение .  Кроме того,  ремень  должен  обла
д а т ь  высоким сопротивлением  усталости.  Ремни могут  быть 
б е с ш о в н ы е  и сшивные.  Наибольшее распространение получили 
пр орезиненные плоские ремни.  Находят  пр им енение  т а к ж е  хлоп
ч а т о б у м а ж н ы е  ц е л ьн о т к а н ы е  ремни с пропиткой специальным 
состав ом  и плоские ремни из синтетических материалов ,  кото
р ы е  облад аю т большой прочностью и до лговечн остью.  Основные 
р а з м е р ы  плоских синтетич еских  ремней:

Ширина Ь, мм Толщина Л, мм Длина I, мм

10; 1Г; 20; 25 0 ,4  . . .  0,(1 250 . . .  950
30 0,4 . . . (),('. 1000 . .  . 1400

40 1 , 0 . . .  1,2 1 5 0 0 . . .  2000

П р е д е л ь н а я  скорость д л я  этих ремней г»„|ах  ̂ 75 м/с. Р еко м ен 
д у е м ы е  отношения Цп|„/Л=КХ) . . .  150, где  D.... „ — минимальный
д и а м е т р  шкива.

Кл иновые ремни не имею т швов и но се  ч е т  ю с с и о . т  и 
ко рдотканеного  слоя  /, р е зи н о
во го  или резинотканевого  слоя  2 
и обертки 3 в виде  слоев  проре- ^ 
зиненной ткани (рис.  23 . 5 ) .

К р у г л ы е  ремни имеют ди а -  (J1 Ш
м етр  3 . . .  12 мм. Их изготои- At&VI п
л я ю т  из прорезиненного х л о п ч а 
т о б у м а ж н о г о  волокна ,  ко ж и ,  
ш е л к а ,  нейлона или стали.  Д о 
п у с к а е м о е  отношение А„|П/<2рем~
=  2 0 , г д е  4 ,см — д и ам етр  рем ня .
Профиль кана во к на ш к и в е  д е 
л а ю т  по л укр угл о й  или т р а п е ц и е 
видной формы с у г л о м  40°.

Достоинствами  ре м е н н ы х  п е 
р е д а ч  я вл яю тся  плавность  и б е с 
ш ум н о с т ь  работы и простота

Рис. 23.5 Рис. 23.6

262



устройства.  Недостатком этих передач я в л я е т с я  непостоянство 
передаточного отношения и значительные н а г р у з к и  на опоры.

Передачи гибкой с в я з ь ю  з а ц еп ле н и е м .  К э т о м у  в и д у  передач 
относятся цепные передачи,  передачи перфорированной лентой 
и передачи зубчатыми рем н ям и .  Ц е п н а я  п е р е д а ч а  (рис. 
23.5)  состоит из веду щей и ведомой з в е з д о ч е к ,  о х в а т ы в а е 
мых бесконечной ц е п ь ю ,  з в е н ья  которой в х о д я т  в зацепление 
с зу б ьям и  звездочек .

Ценные передачи с втулочно-роликовыми цепями (рис.  
23.6,  а) и зубчатыми цепями (рис.  23.6,  б) п р имен яю т в приво
д а х  мощностью Р  =  0,3 . . .  100 кВт при ск ор о с т ях  ■»<!20 м/с 
у  втулочно-роликовых и -и < 3 5  м/с у  з у б ч ат ы х  цепей.  К недо 
статкам цепных передач относят  непостоянство мгновенного 
передаточного отношения из- за  неравномерного д в и ж е н и я  цепи, 
что приводит к большим ди нами ческим  н а г р у з к а м .

Переда ча  п е р ф о р и р о в а н н о й  л е н т о й  (рис .  23.7,  а )  
состоит из ве д у щ е го  и ведо мого  з уб чатых  барабан ов ,  о х ва ч е н 
ных перфорированной лентой.  Барабаны м огу т  и мет ь  з у б ь я  п р я 
моугольного  сечения (рис. 23 .7,  б) и вставные з у б ь я  кру глого  
сечения (рис. 23.7,  в). Наименьший радиус  бараб ан а  г вы бир а
ется в зависимости от толщины h стальной холодн окатан ой л е н 
ты.  Ш аг  перфорации выбирают в п ред ел ах  t =  6 . . .  20 мм 
в зависимости от толщины ленты.  Достоинством перед ачи  по 
сравнению с передачами трением  явл яе т с я  постоянство п е р е д а 
точного отношения и меньш ее  да влени е  на опоры барабанов .

У передач с зацеплением не наблюдается проск альзы вания 
гибкого звена ,  меньше давлен и е  на опоры валов и более  вы со 
кие  т я г о в ы е  характеристики.

L
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Это с п р ав ед л и в о  дл я  передач с непосредственным соединением 
шкива  с гибким звеном.  В передачах трением  ветви ремня 
имеют раз но е на тя жение  и разное упругое  удлинение ремня .  
Изменен ие у п р у г о г о  удлин ения ремня на шкиве по д у г е  охвата  
с о п р о в о ж д а е т с я  его  скол ьж е н и е м  по ш ки ву  и называется  у п р у 
г и м  с к о л ь ж е н и е м .  У п р у г о е  скольжение  ремня по ш ки в у  
я в л я е т с я  причиной непостоянства  передаточного отношения

в ременной передаче .  У п р у 
гое скольж ен ие оценивают 
к о э ф ф и ц и е II т  о м с к о л ь- 
ж е н и я

;=(■&,  — v ,)jvy.
Тогда и,  =  г>, (1 — ; ) ,  о ткуд а  
передаточное отношение

/|, =  и>,/(о, =  D, [D, (1 — ; ) ] .
(23.2)

Значение коэффициента ск оль
жения принимают в пределах  
с =  0,005 . . . 0 ,02.  

меньшего шкива в гр ад усах  опре-

Рис. 23.8

У г о л  о б х в а т а  
д е л я ю т  по формуле

ремнем

=  180 — 57 ,3 (D, -  Д ) / а  >  [я, ] , (23.3)

г де  а — м е ж о с е в о е  расстояние ;  [ а , ]  > 1 5 0 °  для  плоских ремней 
и [а , ]  > - 1 2 0 “ д л я  клиновых ремней.  Угол м е ж д у  ве твями ремня 
т =  180° -  а , .

Д л я  нормальной работы необходимо создать начальное (п ред 
в ар и тельное)  н ат яжен ие рем ня  F0. Если Ft и F, — натя жения  
в е д у щ е й  и ведомой ветвей р ем н я ,  то о к р у ж н а я  сила F( переда 
чи о п р е д е л я е т с я  по формуле

Ft =  F t - F 2 =  2T JD l,

г д е  F, =  F0 +  F,j2 =  +  Г , / Д ;  F, =  F0 -  F J2 =  Г, — TJD t; £ 0=  
=  о0Л.  З д е с ь  — п е р е д а в а е м ы й  момент;  A — bh— площадь по
перечного  сечения ремня ;  о0 — предварительное напряжение 
р ем н я .  Д л я  прорезиненных и текстильных ремней о0 = 1 , 6  . . .  2 
М П а ;  д л я  ремней из синтетических волокон с покрытием из по
л и ам и д а  о0 =  7,5 МПа;  д л я  т о н к и х  пленочных ремней с полиа
мидной основой толщиной А <  1 мм о0 =  12 . . .  15 МПа.

Минимальный диаметр ш ки в а  зависит от размеров попереч
ного се ч ен и я  ремня и его  жесткости.  Д л я  к р у г л ы х  ремней 
д и а м ет р  малого  шкива  р е к о м е н д у е т с я  принимать в пределах  
Д  =  (20  . . .  3 0 ) d pCM, гд е  rfpcM — диаметр ремня.  Д л я  плоских 
ремней  D ,  =  (25 . . .  50) Л, г д е  Л — толщина ремня ,  и д л я  клино
в ы х  D ,  =  (5  . . .  8 ) Л, где  А — высота  сечения клинового ремня.
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Соотношение м е ж д у  силами Ft и F■, (рис .  23 .8 )  определяется  
по формуле Эйлера

Ft =  Fo exp (/а , ) ,

г д е  / — коэффициент треиия .  Д л я  прорезиненных  ремней и 
стальных или ч у г у н н ы х  ш к и в о в / = 0 , 3  и д л я  хл о п ч ато б ум ажн ы х  
ремней / = 0 , 2 1 .  Эта формула  справедлива ,  если на всей д у г е  
шкива ,  определяемой у гло м  а, ,  нет п р о ск аль зы в ан и я  ремня и 
если пренебречь влиянием веса,  жесткости и цент робеж ны х сил 
ремня .  Однако на части д у г и  охвата ,  о п р е д е л я е м о й  углом а , 2, 
из-за изменения у п р у ги х  удлинений рем ня во зн икает  у пругое  
скольж ен ие и угол  обхват а  уме нь шается  д о  зна че ни я

а, ,  < ( 0 , 8  . . . 0 ,85)  а, . (23.4)

В приборных передача х  ввиду  мал ых н а г р у з о к  проверка 
прочности ремня не проводится .  Расчет п е р е д а ч и  веде тся  в с л е 
дую щ ем  порядке :  по известным геометр ич ески м размерам п ере 
дачи и моменту Г, на в е д у щ е м  шкиве  о п р е д е л я е т с я  полезная 
о к р у ж н а я  сила

Ft =  2TX'DX.

По формулам (23.3)  и (23 .4)  определяют у г о л  а,  и угол а , , .  Н е 
обходимое предварительное натяжение о п р е д е л я е т с я  по формуле

F„ =  Fx — F, =  0,5/", + 11 - ’ ' ехр(/а„)— 1 (23.5)

При расчете кр у глорем енны х  передач в ф о р м у л у  (23.5)  подстав
ляют приведенный коэффициент трения / '  =  1,27/,  а для  клино
ременной передачи / '= //co s (?/2 ), 
где  7 — угол канавки шкива .

Силы от н ат яжен ия ветвей 
ремня (рис. 23.9) ,  д ей ст вую щ ие 
на валы шкивов,  определ яю т из 
параллелограмма сил по фор
м у л е

Fr — yF\-\- F\ +  2FtF., cos 7 *
^ 2 F n cos (7 2 ).

У го л  7 ,2  =  9 0 ' — a, 2, где a, — угол обхвата  мен ьш ег о  шкива .  
Отсюда

Fr ~  2 F,t sin (a,/2). (23.6)

Кпд ременной передачи зависит от потерь при скольжении  
ремня ,  потерь от сопротивления во зд у х а  и по те рь на внутреннее  
трение в ремне.  Д л я  плоскоременных передач обычно принимают 
■*1 =  0,96,  дл я  клиноременных >3 =  0,95.
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§ 23.3.  Расчет ременной передачи 
по тяговой способности

О сно вными критериями работоспособности ременных 
передач я в л я ю т с я  тя говая  способность и долговечность.  Т я г о 
в а я  с п о с о б н о с т ь  о пред ел яетс я  силами сцепления м е ж д у  
ремнем и ш к и в а м и .  Расчет  ремня основан на кривых с к о л ь ж е 
ния (рис.  2 3 .1 0 ) ,  построенных в координатах :  коэффициент т я 

ги <р — относительное у п р уго е  
ск ол ьж ен и е  ;.  Коэффициент 
тя ги  пред ставляет  относитель
ную н аг рузку :

?  =  F, (F\ -г F,) = F,I2F0 =
=  Op 2а0,

г д е  Op =. F, (bh) — напряжение 
ремня от полезной нагрузки .  
Кривые скольжения  по луч а 
ют экспериментально,  повы
шая полезную н а г р у з к у  F, 
при постоянном F„. При '-?•#$ <f0 
с кольж ен и е  вы зы вает ся  у п 
ругими деформациями рем 

ня которые пропорциональны н а г р у з к е .  При дальнейшем росте 
нагрузки с к о л ь ж е н и е  возрастает  и при ® =  ®тах начинается б у к 
сование р е м н я .  Кпд передачи -ц сначала возрастает,  а при 
<р >  <?0 на чин ает  ум еньшаться .

Разм еры  поперечного  сечения плоского ремня выбирают по 
к р и т е р и ю  т я г о в о й  с п о с о б н о с т и  из условия

ор =  Ftl(bh) <  |ар] =, [ор|0с. (23.7)

Здесь  |зр]0 — д о п у с к а е м о е  полезное напря жени е — выбирается  по 
кривым с к о л ь ж е н и и  д л я  типовой передачи.

T; к, при а0 1,8 Mi l a ;  h/D, 1,25; а, 180° и V — 10 м/с дли плоских 
прорезиненных ремней [ар|0 2,1 М П а; для тканых хлопчатобумажных р ем neii 
l splo - 1 . 7  МПа. Для ремней из синтетических волокон при 7,5 МПа 
Л/£>, = 1/100, а, 180“ и 1- -  10 м/с [ар]0 0 МПа.

Влияние параметров передачи и условий ее  работы уч и т ы ва 
ется коэффициентом

С =  C*CvCiC„.

Коэффициент с(1 уч и т ы в а е т  условия н атя жен ия ремня и располо
жение  осей пер ед ачи :

Угол наклона линии центров к горизонту ■; (S0° 60° . . .  80 J 80° . . .  90э 
Коэффициент с0 1 0,9 0,8
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Коэффициент са учитывает  вли яние у г л а  обхвата  а, на мал ом
шкиве:

Угол обхвата ................

огоо

О О О 120° 140° 160°
ооо

Коэффициент св плоскоременной 
передачи ..................................................... - 0,76 0,82 0,88 0,94 1,0

То же, клиноременной 
передачи .................................. 0,02 0,74 0,83 0,89 0,95 1,0

Коэффициент сг, учитывает  влпяниие центробежных сил:

Скорость ремня и, м/с 1 5 10 15 20 25 30
Коэффициент с., про

резиненных ремней . . 1.04 1,03 1,0 0,95 0,88 0.79 0,08
То же, синтетических 

р ем н е й .................................. 1,03 1,01 1,0 0,99 0,97 0,95 0,92

Коэффициент с?, учитывает  р е ж и м  работы:

Характер нагрузки Равно
мерная

1
С умерен
ными коле
баниями

Со значитсль- 
■ ными колеба

ниями
у дарная

Пусковая н агрузка  в 
процентах от поминаль
ной ............................................ С 120% 150% < 200% < 300%

Коэффициент с. 1 ,0 0,9 0,8 0,7

Р асчет  пл оскоременной п ер е д а ч и .  При проектировании п е р е 
дачи по известным полезной о к р у ж н о й  силе F, и величинам [зр]0 
и с определ яю т площадь Ьк поперечного сечения плоского рем ня  
по формуле (23 .7)  и по ст ан дарту  выбирают  по дх одя щи й рем ен ь .  
Ширина шкива  в мм

# = 1, 1/; +  (3 . .  . 10),

где  b — ширина ремня,  мм.
Ориентировочное межосевое  расстояние  а =  ( 1 , 5 . . . 2 )  (D {-\-[),). 

При выбранной длине ремня L значение  а  опр еделяю т по ([юр- 
муле

а  =  0,125 {2L — -  (D ,  +  IX) +
* \ '\2L — ~ (D, - f  D,) I* -  8 (О, -  D,)-'|. (23.8)

Проверку  передачи на до лговечность  можно провести по к р и 
терию количества пробегов в с е к у н д у  и — Д л и  плос
коременной передачи [ м ] = 5 , 1  с - 1 ; д л я  клиноременной [ и ] = 1 0 с -1 . 
При этом время  нормальной эксплуата ции ремней с о с т а в л я е т  
2<Ю0 ... 5000 ч.

Расчет  клиноременной п е р е д а ч и .  Клиноременная п ер е д а ч а  
по сравнению с плоскоременной им еет  меньшее с к о л ь ж е н и е ,  
большую несущую способность и м ен ы п е е  м ежосе вое  расст ояние
«,„1п = о , б  ( d ;  d ,).
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По сечению ремни имеют сем ь типоразмеров:  О, А, Б, В, Г, Д  
и Е (ГОСТ 1284—68).  В периферийных устройствах  ЭВМ чаще 
применяются  ремни типов О и А, площади сечений которых 
соответственно  равны 47 и 81 мм2. Усилие предварительного натя 
ж е н и я  дл я  ремня типа О рекомен ду ется  2/7о = 1 1 0 . . .  170 Н, 
а типа A 2F0 =  200 . . .  300 Н. Диаметр шкива д л я  ремня типа О 
Д ш т ^ б З  мм, дл я  ремня типа А Д |П|П =  90 мм. Используя  фор
м у л у  (23 .7) ,  число ремней можно определить по формуле

z== F t [ap]0Ac,cv, (23.9)

г д е  А — площадь сечения  рем ня .  Значение [ор]п зависит от д и а 
м етр а  шкива  D, и типа рем ня .

Для ремня типа О при D , =  70 мм [ j p]0 1,45 МПа, при D, =  90 мм [ор]0 = 
=  1,65 М Па; для ремня типа А при П , =  100 мм [ор]0 =  1,51 МПа, при D ,
=  125 мм (oplo «= 1,7 МПа.

§ 23.4. Расчет  передачи с зубчатым ремнем

Зубчат ые ремни изготовляют из эластичной пластмассы 
или резины,  армир ованных  стальными тросиками диаметром 
d — 0 , 3  . . .  0 ,8  мм, полиа мидны м кордом или тросиками из с т ек 
л ово локна .  Зубчатый рем ень  (рис.  23.11) х ар а к т е р и зу е т с я  м о д у 
л е м  зацепления т  =  ppjiz =  2 . . .  10 мм (р р =  6 ,28 . . .  31,4 м м — 
ш а г  ремня) .  Высота тр ап ец еи дал ьных  зубьев  А =  0 , 6 /я; наимень
ш а я  толщина зуба  s =  m; у г о л  профиля 23 - 5 0 ° ,  толщина ремня 
в миллиметрах  Н =  т  -)- 1, а его  расчетная длина L = r.m zp, где 
zp — число зубьев  рем ня ;  ширина ремня Ь — 8 . .  . 80 мм в за ви
симости от м о д у л я ;  например,  при т  = 2  Ь 8 ; 10; 12; 12,5; 16мм;  
при т  — 3 6 =  12,5: 16; 20;  25 мм.

— V л
р

2А А^ 5 ^ ___ й__ ^

Рис. 23.11

М о д у л ь  т  ремня выбираю т в зависимости от передаваемой 
мощности.  Например,  при Я < ! 0 , 4  кВт т  — 2, 3; при Р  =  
=  04  . . .  3 кВт гп — 3;  4.  Минимальный угол  обхвата  о пред ел я
е т с я  числом з уб ь ев  р ем н я ,  находящихся  в зацеплении;  оно 
д о л ж н о  быть не менее  шести.

Необх оди мая  р асч ет ная  ширина ремня bp =  Fpl[F\. Здесь  
F p =  FtkRkpkb — ра счетная  н а г р у з к а  на ремень ,  за в исящ ая  от к о 
эффициента перег рузки kg — \,0\ . . .  1,5; коэффициента режима
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работы kp=\,Q . . .  1,5; коэффициента,  у ч и т ы в а ю щ е г о  способ 
натя жения ;  k„ =  1 без ролика ;  £0 = 1,1 при н а т я ж н о м  ролике.  
Д о п у с к а е м ы е  значения н а г р у з к и  на един ицу ширины ремня 
[FI за висят  от модул я .

При т 2 мм [ f ]  5 Н/мм; при т 3 мм [/^1 10 И/мм; при т  =  4 мм 
и диаметре тросика d — 0,4 мм [/•') =  15 Н/мм, а при ди ам етр е  тросика d

0,75 мм [Z^] 26  Н/мм; при т 5 мм [/•'] 35 Н/мм и при т  7 мм 
(/'] — 45 Н/мм.

Д ел ительн ые  диаметры шкивов DK—mzK и D ,— mz>, г д е  г , — 
число зу б ь е в  малого шкива ,  a z2 =  -г,г'|2 — число з у б ь е в  большого 
шкива .  Передаточное отношение г,2 ^  12. При т  — 2 . . .  5 мм,  
•Zimin =  Ю . . .  20, при /« =  7 . . .  10 мм г 1тщ =  20  . . .  26;  большие 
значения берут  для  больших скоростей.  Н а р у ж н ы е  диаметры 
шкивов (рис.  23.11) Dll] =  rnzl — 2Д и Dh2 =  mz, — 2Д, где  Д *  
=  0,6 . . .  1,3 мм. Д л я  у стран ен ия возможности сб е г ан и я  ремня 
на малом шкиве выполняют буртики .  Шаг  з у б ь е в  на на руж но м 
ди ам етре  шкива рт =  " Д,/г,  г д е  Ц ,  и 2 — со ответственно  н а р у ж 
ный диаметр  и число з у б ь е в  шкива .  М е ж д у  з у б ь я м и  шкива 
и ремня делают зазоры: б о к о в о й / =  (0,25 — 0 ,4 )  т  и радиальный 
е — (0,25 — 0,35) w,  где  большие значения соот в ет с т ву ю т  мень
шим м одулям .

§ 23.5. Понятие о расчете  цепных передач

Д л я  расчета передачи  до лжн а  быть известн а  п е р е д а 
в ае м а я  мощность Я,  частота вращения в е д у щ е й  зв е здо ч ки  я ,  
и частота вращения недомой звездочки п2 или передаточное 
отношение iVJ =  ni ’n2. Оптимальное значение числа з у б ь е в  мень
шей (обычно вед ущей)  з в е зд о ч ки  выбирают в зависимости от 
значения передаточного отношения по ф о р м у л е  z 1lllin =  29 — 2/)2 
дл я  втулочно-роликовых цепей,  а в п ер ед а ча х  с зубчатыми 
цепями z , mln берут  на 20 . . . 30%  выше,  чем д л я  роликовых 
цепей.

Выбор значений шага  р цепи производят  по та бли ц ам  (ГОСТ 
589 — 74) .  Делительный д и а м е т р  звездочки  о п р е д е л я е т с я  по 
формуле d =  /7/sin (я/г) .  В приборостроении и Э В М  в основном 
применяются  вт улочно-роликовые  цепи с неб ольш им  шагом 
р 20 мм.

М е ж о с ев о е  расстояние цепной передачи выбираю т из условия  

а =  ( 30  . . ' .  60) р,

где  числовой коэффициент принимают тем больш е,  чем больш е 
передаточное отношение.  У г л о в а я  скорость ю2 ведом ой  звездочки  
переменна при ш, =  const и скорость  цепи м е н я е т с я :  г»„,ах >  
>  V  >  ^max COS ('K/Z).

Это вы зы вает  в передаче  динами ческие н а г р у з к и ,  которые  
ограничивают предельную час тоту  вращения я ,  меньш ей  зве з-
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до чки .  Наиб оль шая  р е к о м е н д у е м а я  частота вращения малой 
зв е з д о ч ки  при г , < 1 5  х а р а к т е р и з у е т с я  следующими значениями.

12.7 i,875Ш аг цепи р, мм . . .
Частота вращ ения я ,  

о б / м и н .................................... 1250 1000

Число з у б ь е в  меньшей зве зд очки  
отношения :

2

19.0 '. 25,4 31,75

900 800 630

зависит от передаточного

Передаточное отношение г,2 ... I
Минимальное число зубьев  

^mln...................................................

3

31

4

23 21

(i

17

Н а ибольш ее  полезное уси ли е  д л я  втулочно-роликовой цепи 
р е к о м е н д у е т с я  выбирать по эмпирической формуле

F  __F  I n k1 шах 1 р а з р г * '* " ' »

г д е  7 разр— р азруш аю щ ая  н а г р у з к а ,  принимаемая по таблицам 
(ГОСТ 1356 8—75) дл я  втулочно-р олико вых  цепей; « 8 = 7 ... 19,5 — 
коэффициент безопасности;  k — \ . . .  2,5 — коэффициент эк с п лу а 
тации пер ед ачи ,  учитывающий характер  нагрузки ,  качество 
смазки  и расположение  передачи в пространстве.

ГЛ АВА 24. МЕХАНИЗМЫ РЫЧАЖНЫЕ,
ПРЕРЫВИСТОГО Д Е Й С ТВИ Я  И ВИНТОВЫЕ

§  24.1. Р ычаж ные механизмы

В состав  р ы ч а ж н ы х  механизмов вхо дя т  вращательные 
и п о ступ ател ьн ы е  пары.  Б л а г о д а р я  наличию в р ы ч а ж н ы х  м е х а 
низмах т о л ь к о  низших пар они могут  передавать  значительные 
усил ия  при вы соком  кпд.  О д н а ко  эти механизмы м о гу т  воспро
изводить  т о л ько  некоторые в и д ы  функций положения и не могут  
обеспечить  любой наперед заданный закон д ви ж ен и я  выходного 
звена .  В приборных и вычислительных устройствах наибольшее 
распространение получили м ех ан и зм ы  шарнирных трех -  и четы- 
р е х з в е н н и к о в ,  например синусный,  тангенсный,  поводковый,  
к у ли сн ы й ,  кривошипно-ползуниый механизмы.  Ме тоды ки нем а 
т и ч еск о го  исследования и силового расчета этих,  механизмов 
рассмотрен! ,I  в гл.  4 и 6 . Поэто му  здесь  рассмотрим вопросы 
расчета  их г еометр ич еских  параметров по заданным условиям.

Х а р а к т е р  преобразования д в и ж е н и я  входного звена  в д в и ж е 
ние в ы х о д н о г о  звена  зависит от схемы механизма и ее  пара 
метров .

Например, любой прибор можно рассматривать как  преобразователь вход
ного сигнала измеряемой величины х  в выходной сигнал у на отсчетном у с т 
ройстве. М еханизм  прибора прео бр азует  величину х  (в  виде углового  или 
линейного перемещ ения) в величину у (перемещения ука зател я  прибора). 
Ф у г к ц и я  у = / ( х )  является  функцией положения механизма, по которой под
бираются схема  и п; раметры схемы механизма.

270



С хем а механизма для воспроизведения заданной функции 
обычно определ яетс я  путем е е  сравнения с известными ф у н к 
циями по ложения  различных механ изм ов .  После вы бора с х е м ы  
подбирают ее  параметры,  чтобы механизм наиболее точно  во с 
производил заданную зависимость.

Шар нир ный ч е т ы р е х з ве н н и к .  Этот механизм и с п о л ьз уе тс я  
в счетно-решающих устройствах ,  лентопротяжных  м е х а н и з м а х ,  
др оссельных расходомерах ,  дифференциальных м а н о в а к у у м м е т -  
рах и д р у г и х  устройствах .  Шарнирный ч еты рех звен ник  имеет  
три разновидности:  кри- 
вошипно - коромысловый,  
д в у х к р и в о ш и п н ы й  и 
д в у х ко р о м  ысловый.  Эти 
разновидности отличают
ся соотношением разме
ров их зв еньев .

К р и в о ш и I1 I I O  - к о - 
р о м  ы с л о в  ы й м с х а- 
н и з м  (рис.  24.1)  пре
образует  вращательное 
движ ение  кривошипа АВ 
в ка чательио е движение 
коромысла  CD. Рассмот
рим з а д а ч у  определения 
длин звеньев  шарнирного 
четырехзвенника  по з а 
данным ус ловиям .  Рис. 24.1

1. З а л и н ы :  длина коромысла R и у г о л  его p i. in . ixa j ;  о п р е д е л и т ь :  
длины звен ьев  ,i, b, г

Положения CqD ii CnD (рис. 24.1, а) представляют л и а н н ы е  положения 
выходного звена — коромыслл. М еж осево е  расстояния и и положение точки  А 
могут  быть выбраны конструктором произвольно. Тогда определится у гол  <̂о- 
Остальные размеры — р |диус кривошип.i г и длину шатуна Ь— определяю т 
исходя из рассмотрения двух  крайних положении механизм.ц

Ь 4- г ЛСП и- +  R~ - 2aR  cos ( j 0 -|- ij.); 

b -  r  ■- ACo — +  R" -  2a R cos 'j'o-

Отсюда

r = (ACn ACo)l'2: b (AC„ +  ACo) 2.

Работа механизма зависит от у гло в  давлени я .  У г л о м  д а в 
л е н и я  называют угол о б р а з у е м ы й  вектором скорости точки 
приложения силы и вектором силы F, действующей на в ы х о д 
ное звено (без  учет а  силы т р е н и я ) .  От уг лов  д а в л е н и я  з а в и с я т  
значения реакций в кинематических парах и, сл едо вате льн о ,  кп д  
механизма .  На рис. 24.1, а, 6  показаны у глы  д а в л е н и я  i>0 и Ьп 
в шарнире С в крайних по ложени ях  коромысла .  Д л я  у м е н ь ш е н и я  
углов  да влени я  рекомен ду ется  вы брать  такой у го л  Чг„, при к о 
тором продо лжение хорды С0С„ б у д е т  проходить через  т о ч к у  А
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(рис .  24.1,  б). Тогда c o s ( 4 ' 0 -* -4 ‘ 2) =  (/?cos ( Ч*/2)] а, о ткуд а  опре
д е л я е т с я  <F0. В таком  м ехан и зм е  нремя прямого  хода равно 
вр ем ен и  обратного хода  коромысла .

В общем случае  вр е м я  рабочего хода коромысла  ха рактери
з у е т с я  уг лом  поворота кривошипа Фр, а вр ем я обратного ( х о 
ло сто го )  хода  углом Фх. Их  отношение

К =  Фр/Фх =  (180° +  0)/( 180° — 0)

н а з ы в а е т с я  к о э ф ф и ц и е н т о м  у в е л и ч е н и я  с р е д н е й  с к о 
р о с т  и. Угол  6 о п р е д е л я е т с я  из формулы

G =  180°(АГ— 1)/(АГЧ- 1). (24.1)

2. З а д а н ы :  Длина коромы сла  11, угол размаха ЧГ и коэффициент увели
чения средней скорости К коромы сла ; о п р е д е л и т ь :  длины зпеньев а, Ь и г.

По формуле (24.1) определяю т угол  О В этом случае  положение точки А 
не м о ж ет  быть выбрано произвольно. Если CqO и Cnf> представляют собой 
латанны е  положения коромысла (рис. 24 2), то точка .4 должна леж ать  на

окружности т ,  являющейся гео 
метрическим местом вершин у г 
ла 0, опирающегося на хорду 
СоС„. Центр окружности О нахо
дится посредине гипотенузы пря
моугольного треугольника CoCnN.

Хотя точка А может быть 
расположена в любом месте по 
окружности т ,  ее  место следует 
выбрать так ,  чтобы не получить 
в положениях Со и С п недопу
стимо больших углов давления. 
Пели из точек Со и С„ провести 
лучи под углом ц =  90° — 8доп к 
отрезкам CqD и CnD, то опору 
А следует  располагать на дугах

Г \  Л

Л1,Со и М-.Сп< иначе угол давле
нии будет  больше допустимого. 
Радиус /• и длину шатуна b опре
деляют но формулам из преды
дущего примера. Для механизма 
с вращательными парами ориенти
ровочное значение угла  йдоп 45’ .Г\

В ряде  случаев  для выбора положения точки А на д у г е  СоМ, целесооб
разно дополнительно задать  размер  г  или е из кон структивн ы х соображений

В приборных м ех а н и зм а х  часто т р е б у е т с я  спроектировать 
шарнирный ч еты рех звен ник ,  кривошип которого не совершает  
полный оборот,  а поворачивается  на заданный у го л  ? .  При этом 
коромы сло  поворачивается  на заданный уг ол  Закон движения 
вх о д н о го  звена и т р е б у е м ы й  закон дв и ж е н и я  вы ходного  звена 
известн ы ,  т.  е. з а д а е т с я  ф ункци я положения механизма в виде 
Т=/(ср)  и треб уется  спроектировать  механизм шарнирного четы- 
р е х з в е н н и к а ,  воспроизводящий заданную функцию.

Шарнирный четы рехзвен ник  (рис. 24.3,  а) определяется

272



шестью независимыми параметрами:  длинами з в е н ь е в  /,, 1-,, /3, /0 
и угла ми  наклона входного и вы хо дн ого  з в ен ьев  <р и ty.

Если определять относительные размеры з в е н ье в ,  то,  прини
мая  /,//, =  г  =  1; l J l t =  b; /3//, =  /̂  и /„//, =  а ,  по лучим  пять 
параметров ,  подлежащих  определению,  /, Л?, а ,  ср, 0 .

Пусть известна функция ф = /(< ?)  п оложен и я  мех ан изм а .  
Составим для  произвольного 
t - ro  положения (рис. 24.3,  б) 
уравнение проекций векторно
го многоугольника  механизма  
на оси координат х  и у:

COS '5, - )  Ь COS 5,- =  R COS - f -  (I,

sin <fi +  b sin 8, =  R sin 0, .

Возводя почленно оба равенст
ва в кв адрат ,  исключаем из 
уравнений угол б,-:

+

R cos срi
а- +  У?: 4- 1

R cos О;, 9 ,)
4 -

2д cos?,- =  0 .

Вводя  обозначении

А. =  Я; Pi =  -  — ;

а2 + + | _  * j
(24.2)

приходим к уравнению

/Л, cos <>,- I- />,cos ('{»,■ — сf, ) - f  
p . cos ср,-. (24.3)

Рис. 24.3

Если требуется спроектировать  механизм по трем  зада нным 
положениям,  т. е. при за д а н н ы х  у г л а х  фЬ фг, <рз значения у г л а  в ы 
ходного звена должны принимать  значения \pi, чр2, ^з ,  то получим 
три уравнения с тремя неизвестными р0, р\, P2■ Н а х о д я  эти неиз
вестные,  по формулам (24.2) определяем п а р а м е т р ы  механизма 
R, Ь и а.

Если требуется спроектировать  механизм по числу положений 
более трех,  то уравнение (24 .3)  д а с т  систему ура внений с теми ж е  
тремя неизвестными. Так  к а к  число уравнений больше числа неиз
вестных, то задача  может быть  решена лишь приближенно.

Уравнение (24.3) дл я  м ехан и зм а ,  приближенно воспроизводя
щего заданную зависимость,  имеет  вид

р0cos 6 , -| р , cos (<|и — ср, ) +  р , — cos-cр,- =  Л,-, (24.4)
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где  A i — отклонение воспроизводимой функции от заданной функ
ции в точке  Л З а д а ч а  проектирования механизма в этом случае  
сводится  к  определению та ких  р0, Рь р2, при которых отклонения 
были бы минимальными.

Эта  з а д а ч а  решается с применением ЭВМ  по известным в м а т е 
м ати ке  мет одам ,  которые рассмотрены в литературе  по теории ме
ханизм ов [3 ,  17, 36] .  Если требуется  реализовать  приближенно 
линейную зависимость  м е ж д у  у гла ми  поворота ведущего и ведо
мого звеньев ,  то за конечное с л едует  принять такое  расположение 
звеньев ,  при котором веду щее и ведомое звенья параллельны, 
а шатун ВС перпендикулярен им (показано пунктиром на 
рис. 24.3,  в ) .  Д л я  реализации линейной зависимости г|з =  /гср з а д а 
ются длиной /г шатуна ,  а отношение длин ведущего и ведомого 
звеньев  в первом приближении принимают l\lh=k. Длина /0 опре
делится  по формуле =  \^12, +  ( /| — Д л я  произвольного по
л ожения  м ехан и зм а уравнения проекций векторного многоугольни
ка  на оси координат имеют вид

/1 cos 'f -}- I , cos 5 =  1Л cos 0 /,,,

/, sin 'f -' I, sin о /;, sin •!».

Искл ю ча я  угол 6 , находим

l\- (/„ c o s 0 - I , cos rf )■ (/;, sin 0 — /, sin f)- =

- - l -  2/;i/, (cos» cos $ -; sin-fsinO)

2 /„ (/:, cos   ̂ cos f ). (24.5)

В среднем положении, когда  ведущее и ведомое звенья  парал лель
ны (<( =i|i — <|о). получим формул у для  определения у г л а  ср0 в виде

cos |/Н— /й— ( / ; , - / , ) - ]  12/,, ( / , - / , ) ] .

З а д а в а я  у глы  ср в задан ном интервале  и подставляя  в формулу 
(24 .5 ) ,  находим угол г|з. Погрешность схемы определяют по фор
муле

Л =  ф к'з.

Если необходимо,  корректируют отношение £ =  /]//з и вновь вычис
л яют величину А.

Кривошипно-ползунный механизм  применяется в вариометрах ,  
т ахо м етр ах ,  индикаторах,  электроконтактных манометрах  и других 
приборах.  Исходными величинами для  синтеза кривошипно-пол- 
зунного м ех ан и зм а  обычно яв л яю т с я  ход ползуна s,  коэффициент 
увеличения средней скорости К и эксцентриситет И (рис. 24,4, а ) .

За висим ость  м ежду  этими величинами и длинами кривошипа г 
и ш а т у н а  / можно  определить из геометрических соотношений:

s~ == (Л С„)2 !- {АС,,)- -  2 {AC,) (АС„) cos 0.
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Площадь треугольника  АСаСп р а в н а

shj2 — [ (ЛС„)  (АСп) s in 0]/2.

О пределяя  у г о л  0 по формуле (24 .1 )  и учиты вая ,  что АСп =  1—г 
и AC., I -\ г ,  получаем

г  =  0,5s V\ — 2 (hjs) (1 cos 0), sin 0 ; | ^  ^

I =  0,5 s Y 1 +  2 (A/s) ( i j- cos 0) 'sin 6 I

Кинематика кригошипно-ползунпых механизмов рассмотрена  
в гл.  4. При ^ = 1  угол 0 =  0  — такой механизм н а з ы ва ется  
центральным; у  него A =  0;  r  =  s/2. В этом с л у ч а е  д л и н а  / 
вообще м о ж е т  быть произвольной,  однак о  р е к о м е н д у е т с я  при
нимать 0,3 >  г I >- 0,2.

Крнвошипно-ползунный мех ан и зм  можно применить д л я  преоб
разования вращательного д ви ж ен и я  входного звена  (кривошипа )  
в поступательное движение выходного звена (п олзу н а) .  Ф ун кц и я  
положения s (ф) может  быть линейной или нелинейной. Д л я  про
извольного положения механизма 
уравнения проекций векторного 
многоугольника на оси коорди
нат (рис. 24.4, 6) имеют вид

г cos <? / cos 3 =  s;

г sin f =  А I sin '1

Из второго уравнении получаем

sin 3 =  ( г  sin •? — А)// =  /.sin »  — v,

где  X — г I; v =  h i.
Тогда пз первого уравнения

S— Г COS rf  L \' 1 — (X sin <р — v )“

=  г ( c o s ?  ; X | I — (X sin 'f - v)- )

(24.7)

Хорошее приближение функции 
s ( f )  к в и д у  s — kz, где k — 
коэффициент пропорционально
сти, механизм реализует,  если
А =  г ,  а в среднем  положении у г о л  <р =  гс/2 . п о гр еш н о сть  с х е м ы  
определ яетс я  по формуле А — <р— ks, г де  s о п р е д е л я е т с я  по 
формуле (24 .7) .  Отклонение А функции s ( ? )  быстро растет ,  если 
угол  ( ?  — к/2 ) >  20°.

Длиной шатуна  / обычно з а д а ю т ся  конструктивно т а к ,  чтобы 
X =  г /7 -< 1,4. После определения основных параметров м е х а н и з 
ма, з а д а в а я с ь  несколькими значе ниям и  у г л а  ер в п р е д е л а х  з а д а н 
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ного интервала  его изм ене ния ,  по формуле (24 .4 )  определяют 
зн а че н и я  s,  строят  график изменения А и опр еделяю т макси
м а л ьн у ю  погрешность,  а при необходимости вносят  изменение 
в с х е м у .

В приборных м ех а н и зм а х  роль ползуна часто выполняет  чувст
вительный элемент,  например мембранная коробка  (рис. 24.4, в ) .  
В этом  сл уч ае  отсутствует  поступательная  пара  п о л з у н - - направ
л я ю щ а я .  Шатун,  входящий в дв е  вращательные пары,  заменен 
высшей парой с точечным контактом (сфера — цилиндр).

Кулисные механизмы применяются в приборах для  измерения 
линейных перемещений, в грейферных механизмах киноаппаратов,  
электромеханических т у м б л е р а х  и др. Эти механизмы могут быть 
к а к  с низшими (рис. 24.5,  а), т а к  и с высшими парами 
(рис. 24.5, б—г). В кулисн ых  механизмах ,  у  которых выполняется 
у словие  г<Ь (рис. 24.5, а — в), вращение ведущего  и ведомого

звеньев  происходит в противоположных 
направлениях .  Если г>Ъ  (рис. 24.5, г), 
то кривошип и кулиса  вращаются  в од
ном направлении. Д л я  проектирования 
мех анизм а с ведущим кривошипом 
(рис.  24.6) могут быть зада ны :  переме
щение s точки кулисы и коэффициент К 
увеличения средней скорости.

Из чертежа угол кача ния кулисы 
ф =  б = ( Ф р -  Фх)/2 — 180 (/Г— 1 ) ( * +  1). 
Д л и н а  кулисы

I =  [s sin (0 2 ) ]  2. (24.8)
Д л и н у  кривошипа г и м ежосе во е  рас
ст ояни е  Ь определяют из конструктив- 

Рис. 24.6 пых соображений.  Так  к а к  с увеличе-
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нием размера  г  при заданных s и  ̂ давлени е в кинем ат ич еских  
парах  уменьшается ,  целесообразно принимать г  в о з м о ж н о  боль
шим.  М е ж о се в о е  расстояние

b — г s in (<])/2 ).

Во многих случаях  кулисный механизм с высшей парой сл уж ит 
д л я  приближенного воспроизведения линейной зависим ости  м ежду  
у гла ми  поворота ф и ф при ограниченных значе ниях  этих углов.

Функция положения механи зм а  при ведущем  кривошипе (см. 
рис. 24.5, б, г)

ф =  arctg [sin ср/ + (b r  — cos cp) |. (24.9)

З н а к  « + » соответствует схеме на рис. 24.5 ,6 ,  з н а к  « — » схеме на 
рнс. 24.5, г.

При ведущей кулисе (см. рис. 24.5,в)

ф =  arcsin (b sin tp/г) — ср.

Погрешность схемы прн реализации линейной за висимости опреде
ляется  по методике,  к а к  для  шарнирного четы рехзвенника  и кри- 
вошипно-ползупного механизма .

Синусный и тангенсный механизмы применяются  в счетно-ре
шающих устройствах,  механи зм ах  включения,  т ерморел е  и других 
приборах.  С и н у с н ы й  м е х а н и з м  с низшими парами 
(рис. 24.7, а)  является  разновидностью кулисного механизма.  

В приборных механиз
мах  ползун обычно з а 
меняют высшей парой 
(рис. 24.7, б ) ,  что 
уменьшает  трение и 
повышает  точность ме
ханизма .  Функция по
ложения механизма 
при ведущем криво
шипе вы р а ж а е т с я  фор
мулой

s■ =  r  sin ср.

Аналог  скорости,  или 
передаточная  функция,

/•„>, =  ds d'f =  vjw-j =
= r c o s  <Р=/"У I — (sir)-.

(24.10)
При малых  у гла х  ср механизм приближенно р е а л и з у е т  линейную 
зависимость х ^ г с р .

При ведущей кулисе функция положения

arcsin (.v/л).
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При осуществлении заданной линейной зависимости ф= k s  по
грешность  схем ы  определяется  по формуле

Дсх =  arc s in (.v/г) — ks.

Т а н г е н с н ы й  м е х а н и з м  с низшими парами (рис. 24.7, в) 
т а к ж е  п р ед с т а вл я е т  разновидность кулисного механизма .  В при
борных м ех ан и зм ах  ползун кулисы отсутствует,  а его зам еняет  
в ы сш а я  п а р а  (рис. 24 . 7 , г ) .  Функция  положения при ведущей к у 
лисе  в ы р а ж а е т с я  формулой

.V =  a  tfj <р.

А налог  скорости

i2{ =  d.s'/'d? =  V, . оь =  я/cos2 <p =  a  | 1 -|- (,s- я)-|.  (24.11)

При м а л ы х  значениях у г л а  <р имеем *  а =  const ,  след она
тел ьн о ,  м ехани зм  приближенно воспроизводит линейную зависи
мость s ^ a v .

При в еду щ е м  ползуне функция положения

9 =  ar c tg  (sia).

Погрешность схемы при осуществлении заданной линейной з а в и 
симости

\ х  =  ar c tg  (у о) — ks.

Поводковые механизмы применяются для  передачи вр ащ ате ль 
ного д в и ж е н и я  звеньев (поводков) ,  оси вращения которых пересе

каются  или параллельны,  в 
реле времени, спидометрах,  
мембранных расходомерах 
н других устройствах.  Схе 
ма поводкового механизма 
показана на рис. 24.8. М е 
ханизм состоит из д в у х  в а 
ликов / и 4, находящихся  в 
разных плоскостях и жестко 
связанных с ними поводков
2 и 3. Д иаметр  поводков 
обычно мал но сравнению 
с их длиной и при выводе 
формул принимается р а в 
ным пулю. Траекторией 

точки к а с а н и я  поводков я в л я е т с я  прямая  пересечения плоскостей 
вращения поводков.  Перемещение точки касания поводков

А В =  a tg ср = b tg р,
о т к у д а

й =  arc tg  [ ( a t g  <o)jb\.
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Дифференцируя исходное равенство по ср, получаем  

a cos'-'? =  [ A c o s 3| (d3 d » ) .

Аналог  скорости, или передаточное отношение мех ани зм а ,

. ш, d ?  6cos=<f 6 co s2 ?| l +  (astK3«f) b] l n ,  ,n\
4ч = - = - й й " = ' г а Т - --------------a-------------- • <2 4 1 2 >

Передаточное отношение м о ж е т  быть постоянным и переменным.  
Если а =  Ь, то /м =  1. Р е г у ли ро в ка  перед ато чн ого  отношения 
м о ж е т  быть осуществлена  наклоном по водка  2 к оси валика  / 
на некоторый угол <*. В этом случае

3 - a rctg . , a- ' g ?-------: (24.13)‘ ®  Л -f- i i  tg or/cos <f v 7

.  fr(cos tf +  a 1 ц «)■-'+ (n s i l l  a )^  .
u  и (b -f- a cos tf - r  tK ’ ) ‘ ‘ *

Погрешность линейного преобразования дви ж е н и я  =  опреде
л яется  по формуле

Л =  3 — k'i =  arclg  [(a tg <р)/&| — /гг-р.

§ 24.2. Механизмы прерывистого дейст вия

.Механизмы прерывистого действия  с л у ж а т  д л я  преобразования 
вращательного движения во вращательное или поступательное 
движение ,  с периодическими остановками определенной продол
жительности.  Наибольшее распространение,  особенно в автомати
ческих устройствах,  имеют механизмы:  мал ьтийск ие ;  храповые;  
к улачковы е ;  цевочные и с неполными зубчаты ми колесами.

Мальтийские механизмы предназначены д л я  преобразования 
равномерного вращательного движения кривошипа в поворот вы 
ходного звена — к р е с т а  (или з в е з д ы ) — с последующей останов
кой определенной продолжительности.  Эти м е х а н и з м ы  в сочетании 
с зубчатыми и червячными передачами используются в многопози
ционных машинах-автоматах ,  конвейерах с преры вистым движени
ем ленты п т. д.

Плоские мальтийские механизмы могут  быть  с внешним 
(рис. 24.9, а )  и внутренним (рис. 24.9,6)  зацеплением.  При вр а
щении входного звена — кривошипа / — цевка  3 вх оди т в паз кре
ста  2 и поворачивает его на угол cc2= 2n/z, г д е  z — число пазов 
креста.  Когда цевка 3 выходит из паза,  крес т  останавливается  
и фиксируется секторным з а м к о м  4. Число z р ад и а льн ы х  пазов 
креста  может  быть от 3 до 12. З а  один оборот кривошипа с одной 
цевкой крест делает  \/г оборота и остановку.

В механизме с внутренним зацеплением кривошип и крест в р а 
щаются  в одном направлении и работают с меньшими угловыми 
ускорениями,  чем в механизме с внешним зацеплением.

Чтобы получить движ ение  креста с остан о в кам и  разной нро-
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до лжительности,  применяют механизм,  показанный на рис. 24.10, 
у которого д в а  кривошипа с пальц ами расположены под углом "к. 
Прим еняются  т а к ж е  механизмы с пальцами,  расположенными на 
разном расстоянии от оси вращения кривошипа.

Отношение времени д в и ж е н и я  tx выходного звена  2  к в р ем е 
ни Т оборота  входного звена  1 называется  к о э ф ф и ц и е н т о м  
д в и ж е н и я  м е х а н и з м а  Кх — tJT .

Д в и ж е н и е  выходного звена  мальтийских механизмов совпадает  
с дв и ж ен и ем  кулисы  в кулисном механизме,  у которого использу

ется  только часть а\ у г л а  поворота 
кривошипа.  На рнс. 24.11 показана 
сх ем а кулисного механизма ,  э кв и 
валентного мальтийскому механиз
м у  с внешним зацеплением.

Так  к а к  в момент входа  и выхо
д а  пальца в пазы креста угол м е ж 
д у  радиусом пальца и кулисы со
с т а в л яе т  90° (см. рис. 24.9 ) ,  то оче
видно, что
<*, = -  — ъ, =  г  — 2-'z — -  (1 — 2/г).

(24.15)
Тогда  коэффициент движения
А'д =  t J T =  а, ' (2 - )  =  ( г  - 2 )  (2z).

Время  д в и ж е н и я  выходного звена  при постоянной угловой с к о 
рости о»,, с - 1 , кривошипа

/д =  а,/ш, =  т. (1 — 2/z)/(-rt,/30) =  30 (1 — 2/z)/я,,
где  я ,  — частота  вращения кривошипа,  обм ин .

Основные геометрические размеры механизма с внешним зац еп 
лением при заданном межосевом  расстоянии а и числе пазов z 
определяются  в соответствии с обозначениями на рис. 24.11:

а .  =  2 rJz\ а, =  г  ( 1 — 2/2 ); R =  a sin (х,/2);
/, =  а  cos (а.,/2); /, =  а  — R =  а [ 1 — sin (а2/2)|.
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Закон движения выходного звена м е х а н и з м а  определяется  по 
формулам дл я  кулисного механизма с к а ча ю щ е й ся  кулисой. Д л я  
произвольного положения пальца,  если обозначить  через ф| и ф? 
текущие углы поворота звеньев (рис. 24 .11) ,  имеем

/? sin . /? s in  V.
tgT»  =  - _  o J e V  или ?2 =  arc tgR C O S  If, a — R cos <

Д в а ж д ы  дифференцируя это вы р аж е н и е  по фь получаем а н а 
логи угловой скорости и углового ускорения :

d<p,

121 =  ■

R (a cos у ,  — R)
: -f-/?'■> — 2aR  cos <f, '

— R (a- — R-) s in  у |
a (a- +  R'J — 2aR  cos  f

(24 .16)

(24 .17)

По формулам (24.16) и (24.17) можно определить  м а к с и м а л ь 
ные значения аналогов скоростей и ускорений и других величин.

Некоторые параметры механизма внешним зацеплением в з а в и 
симости от числа z пазов  креста приведены в табл .  24.1.

T а б л и ц а 24.1

Параметр

Число пазом креста г

3 4 5 ti я ю 12

«1 120" !)0J 72° G0° 45° 361 30"
а . } 6 0 ’ 9 0° 108° 120° 135° 14 4 э 150°

*21 max 6 ,46 2,41 1 ,43 1,0 0,62 0,45 0,35

*21 max 31,43 5,40 2,30 1,35 0,7 0.47 0,35

И -S 0,166 0,25 0,3 0,333 0,375 0,40 0,416

Вращающий момент на в а л у  кривошипа Г, =  Г1ст Г1Д1Ш, г д е  
7'1ст— статический момент сопротивления;  7 и Иц — ди н а ми че 
ский момент,  возникающий вследствие  неравномерного дви ж е н и я  
креста  и свя занных с ним звеньев .  Н а ибольш ее  значение в р а 
щающего момента на в а л у  кривошипа д л я  механи зм а  с внешним 
зацеплением при z < [6  определяют по ф ормул е

Г, лии max

гд е  со, — угловая  скорость  кривошипа;  Т2„  — статический момент 
сопротивления креста ;  J> — момент инерции крес та  и свя занных  
с ним деталей,  приведенный к в а л у  кр ес та ;  ?] =  0 ,8  . . .  0 , 8 5 — 
кп д механизма с валами в подшипниках ка че ния .  При z >  6  
и дл я  механизма с внутренним зацеплением вращающий момент 
определяют ПО б о л ьш ем у  ИЗ моментов Г , „max =  hlmM îcrl7} ИЛИ

=  г„ Х - / 2̂1 max/**?-
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Сила в ньютонах ,  действующая  на ось ролика цевки,  дости
гающая м акси м а ль н о го  значения при положении ее  на линии 
центров ОхО,, и наибольшая мгновенная мощность в киловаттах  
на валу  крив ошипа определяются  по формулам:

F — Т1 шах —  1 1Ппах/ '̂

Р т а х  “  ^ " in ia x ^ i  9 / 5 0 ,

где  А? — длина кривошипа ,  мм; 7’, тах — максимальный вращающий 
момент,  I I ' м м ;  я , — частота вращения кривошипа,  об/мин.

При выборе д в и г а т е л я  д л я  привода с мальтийским механизмом
наибольший момент д в и г а 
теля  должен соответство
вать  наибольшему моменту 
нагрузки на его валу .

Надежность  работы 
мальтийского механизма 
зависит от прочности и 
жесткости деталей,  износо
стойкости рабочих поверх
ностей пазов креста,  ролика 
и оси цевки, точности изго
товления и сборки. Из кон
структивных соображений 
принимают наружный д и а 

метр ролика ц ев ки  dp — (0 ,2 . . .  0,4)/?, ;  диаметр оси ролика цевки 
d0 ^  (0,5 . . .  0 , 65 )  dp (рис.  24.12) .  Длина полоски контакта Б, мм, 
м е ж д у  роликом и позерхностью паза или толщина креста про
веряется  на ко н т актн ы е  напряжения по формуле

ан — 0 , 4 18 1 FmaxF J(B rv) < ; [ая ],

где  Fшах — с и л а , о п р е д е л я е м а я  но фо рмуле (24.28) ,  Н; Еп — при
веденный м о д у л ь  упругости,  М!1а;  г р — радиус  ролика,  мм; 
[о//] — д о п у с к а е м о е  контактное н ап ряжен и е д л я  материала  кр е с 
та,  МПа.  Д л я  ст альн ых  закаленных  поверхностей из сталей 50, 
40Х принимают |aw ] =  1000 . . .  1200 МПа.

Толщина кр ес та
B > F maxE J(5,72rl>[c,I]).

Ра зм еры  оси и ролика  цевки рассчитывают из условия ограни
чения д авлен и я  q, М П а ,  во избежание выда вл ивания смазки  и у в е 
личения износа тр ущ ихся  поверхностей:

Я =  FmJ ( l d 0) <  [</], (24.18)

где  I и d0 — д л и н а  и диамет р  т р ущ и хся  поверхностей оси и ро 
лика ,  мм. Д л я  ст альн ых  закаленных  полерхностей Ы  =  15 ... 20 
МПа.
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Оси роликов изготовляют из стали 50 или с т а л и  40Х, з а к а л е н 
ных до  твердости поверхности HRC 50 . . .  58. Д л я  роликов берут 
ст ал ь  ILIX15, закаленную до HR C  58 . . .  62, или с т а л ь  20Х, цемен
тированную до твердости IIRC 50 . . .  60.

Ось цевки рассчитывают на прочность при изгибе

где  h 0 , 5 # —плечо силы (конструктивно принимают Л = 3 . . .  6 мм),  
мм; d — диаметр оси цевки (рис.  24.12),  мм. У ч и т ы в а я  динами
ческий ха рактер  на грузки ,  д о п ускаем о е  н а п р я ж е н и е  на изгиб 
д л я  закал енны х сталей 50 и 40Х принимают [ан] 80 . . .  100 МПа.

Д л я  сопряжения размеров паза креста и р о л и ка  цевки при
нимают посадки //9/8 и //8 //У, а дл я  ролика  цевки  и оси — 
посадк у  /У7//7. Т рущ иеся  поверхности обраб ат ываю тс я  с ше
роховатостью Л?а — 1,25 . . . 0 ,63  мкм.

Храповые механизмы преобразуют кача тель ное движение  вход
ного звена  в прерывистое вращательное или поступательное дви 
жение выходного звена.  Храповые механизмы применяют в шаго
вых искателях,  реле времени и т. д. По принципу работы храпо
вые механизмы можно разделить  на з уб ч а т ы е  и фрикционные. 
Схема  з у б ч а т о г о  х р а п о в о г о  м е х а н и з м а  показана  на 
рис. 24.13, а, а его конструкция — на рис. 24 .13 ,6 .  Механизм  состо
ит из храпового колеса  4 и собачки 3, шарнирно связанной с вы 
ходным звеном 2 приводного механизма ,  которое являетс я  вход
ным звеном храпового механизма .  При непрерывном вращении 
кривошипа / поворот храпового колеса  производится  при прямом 
ходе коромысла 2. При обратном ходе ко р о м ы с ла  2 стопорная 
собачка  5, пр иж им аем ая  к колесу  пружиной, пр епятствует  обрат
ному движению колеса  4.

Число зубьев  колес  о пред ел яетс я  наименьшим уг лом  поворо
та ф за один ход собачки.  Если D — н ар уж н ы й  диам етр  храпо
вого колеса,  то, з а д а в а я с ь  у гло м  ф, определяю т число зубьев  z  
и шаг  р :

ан =  M J \VH =  Fmах (// +  0,5/?)/(0,1сР) <  [ои|,

Рис. 24.13

Z — 2r /ф; р  =  T.Djz.

283



Р асч ет  м е х а н и з м а  на прочность сводится к проверке на срез 
и смятие  осей собачек и определению длины зуба  колеса Ь.

Т ак  к а к  р абота  механизма сопровождается  жесткими уд а р а м и  
собачки о з у б ь я  храпового колеса,  скорость ведущего звена д о л ж 
на быть невелика .

Ф р и к ц и о н н ы е  х р а п о в ы е  м е х а н и з м ы  не обеспечива
ют прерывистого движения и их относят к обгонным муфтам.

На рис. 24.14,  а приведена конструкция кулачкового механизма 
прерывистого движения .  За  один оборот к у лач ка  1 выходной диск
2 поворачивается  на угол,  соответствующий одному шагу.  Время 
движения  д и с к а  и паузы  определяется  профилем ку лач ка .  На 
рис. 2 4 . 1 4 ,6  приведена  конструкция механизма с неполными з у б 
чатыми колесам и.  Входное колесо / снабжено зубчатым сектором 
и д в у м я  ц е в к а м и  1, а выходное звено II снабжено планкой 2 для  
смягчения у д а р о в  и фиксации его во время  паузы.  На рис. 24.14, в 
изображен механизм ,  преобразующий вращение входного звена  / 
в прерывистое  поступательное движение выходного звена  2.

§  24.3.  Винтовые механизмы

Винтовы е механизмы применяют д л я  преобразования 
вращат ель но го  движ ения  в прямолинейное поступательное д в и ж е 
ние. Они о б л а д а ю т  большой плавностью и точностью хода.  Винто
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вые механизмы способны передавать  большие усилия при н е з н а 
чительных перемещениях (домкраты,  прессы и т. д . ) ,  о б л а д а ю т  
большими передаточными отношениями, в них легко реализо ва ть  
явление самоторможения .  Недостатком винтовых механизмов я в 
ляется  сравнительно низкий кпд.

На рис. 24.15 приведены основные типы трехзвенных винтовых 
механизмов,  применяемых в машиностроении и приборостроении. 
На  рис. 24.15, а изображена схем а м е х ан и зм а ,  звенья которого 
входят  в одну вращательную,  одну поступательную и одну ви н то 
вую пары. При вращении винта 1 г а й ка  2 д в и ж е т ся  по ступ ат ель 
но. Па рис. 24 .15 ,6  показан механизм, состоящий из двух  ви н то 
вых и одной поступательной пары. Винт 3 вр ащ ае тся  и д в и ж е т с я  
поступательно. Обе гайки / и 2 имеют одинаковое  напра вл ение  
резьбы, но разные шаги S {=£S2. При вращении винта гайки с б л и 
жаю тс я  или расходя тс я :  при этом скорость  относительного д в и ж е 
ния пропорциональна разности ( S i —S 2) шагов .  Такие механизмы 
с дифференциальным винтом применяют в измерительных и сч е т 
но-решающих устройствах.  Они позволяют получать очень м а л ы е  
перемещения за  один оборот винта.  На  рис. 24.15, в показан ви н 
товой механизм с д в у м я  винтовыми и одной поступательной п а р а 
ми, при этом одна винтовая пара имеет правую,  а д р у г а я  — л е в у ю  
резьбу.  В этом механизме  скорость относительного движения г а е к  
/ и 2 пропорциональна сумме шагов нарезки.  Механизм п о з в о л я 
ет получать большие перемещения г а е к  з а  один оборот винта  3.

Другие  варианты винтовых механизмов с одним ведущим з в е 
ном являются  разновидностями рассмотренных типов механизмов .

Конструкции  де т а л ей .  В и н т ы  изг ото вл яю т в виде  ц и л и н д 
ров, на которых  нарезана резьба.  Р а з м е р ы  элементов р е з ь б ы  
стандартизованы:  d, и ^  — соответственно наружный,  в н у т 
ренний и средний диаметры резьбы;  S — х од  винтовой линии,  
равный о севому перемещению гайки за один оборот винта;  z  — 
число зах одов ;  р — шаг  резьбы, т. е. расс то яни е м е ж д у  с о о т в е т 
ствующими точками соседних витков ( д л я  многозаходной р е з ь б ы  
5  =  zp)\ <р — уго л  подъема винтовой линии,  который связа н со 
средним диам етром резьбы;  tg tp =  S/ind-,).

В винтовых механизмах применяются  однозаходные ( р е ж е  
двух-  и трехзаходные)  трапецеидальные резьбы (рис. 24.16, а ) , 
а т а к ж е  метрические резьбы (рис. 2 4 . 1 6 ,6 )  с крупным и м е л к и м  
шагом.
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Ходовые винты обычно изготовляют из сталей 45; 50; 4 0 Х и д р .  
Их подвергают термической обработке д л я  получения необходи
мой твердости рабочих поверхностей.

Г а й к и  я в л я ю т с я  втул ка ми  с внутренней резьбой. Д л я  ум ен ь
шения потерь на трение гайки обычно изготовляют из бронз марок

БрОФ 10-1, БрОЦС6-6-3.  
БрАЖ9-4,  а т а к ж е  из 
антифрикционного чу
гуна,  латуни и пласт
масс.

К и нем ат ика .  В м е 
ханизме ,  показанном 
на рис. 24.15, а ,  пе 
ремещение h гайки 
при повороте винта на 

у го л  ф о п р е д е л я е т с я  соотношением Л =  S<?/(2ir). Скорость гайки 
v  =  5u>/(2it), г д е  5 — ша г  виитоной 'линии; ш— углоная  скорость 
винта.

В дифференциальном механизме (см.  рис. 24.15, и,) относи
тельное пе рем ещ ени е  г а ек  при повороте випта на угол ср б у д е т  
h — (5 ,  - S,) ф/(2^) и скорость v =  (S ,  — S 2) ш/(2г).

В механизме,  по казанном  на рис. 24.15, в, относительные пере
мещения и скорости г а е к  определяют по формулам

h == ( S ,  +  S,) ср (2~); -в =  (S ,  +  S , )  ш/(2Т.).
Точность винтовых механизмов обеспечивается,  во-первых,  н а 

значением соответствующих допусков на изготовление винтов 
и гаек  и, во-вторых,  устранением мертвого хода,  появляющегося 
из-за зазоров м е ж д у  по
верхностями винта  и гайки 
и износа резьбы.  Д л я  л и к 
видации зазоров применяют 
состоящие из д в у х  частей 
гайки,  конструкция которых 
позволяет р е г у л и р о в а т ь  
осевой зазор м е ж д у  винтом 
и гайкой. На  рис. 24.17,а 
показана  ко нс тр укци я гай- Рис. 24.17
ки, позволяющая рег улиро
вать  зазор при сборке ,  а на рис. 24 .17 ,6  конструкция с пружин
ным устройством,  создающим дополнительное давление на боко
вые поверхности резьбы.

Износостойкость винтовой пары обеспечивается правильным 
выбором м атер и ал о в  винта и гайки по значению допустимого д а в 
ления на поверхности резьбы,  определяемого по формуле

- 7 = 4 / 7 [/ / * (d 2 - d i ) | < M ,  (24.19)
г д е  F — осевое  у с и л и е  на винте; d — наруж н ы й  диаметр резьбы;  
d | — внутренний д и а м е т р  резьбы;  6 — расчетное число вит
ков  гайки.

Рис. 24.16
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Допустимые да влени я  в винтовой паре по 8 . . .  11 к в а лн т ет у  
точности принимают: д л я  стали и бронзы \q\ =  7 . . .  9 МПа,  дл я  
закаленной стали и бронзы \q\ =  10 . . .  12 M l  la.

Из формулы (24 .19)  определяют высоту  г ай ки ,  учит ывая ,  что 
c l ,  =  ( r f ,  j -  d )  2 :

/ / = 4 FS \r.(d>-d\)\q\z\,
где z — число заходов.

Расчет на прочность проводится для  сильно на груж ен н ых  вин
тов. Вращающий момент на винте при осевой н а г р у з к е  F опреде
л яется  по формуле (см.  гл. 7)

7’ =  [ Fd, tg (<р ! р') | 2.

Напряжение кручения можно уч и ты вать  коэффициентом 
А’ = 1 , 3  для  трапецеидальной резьбы и & = 1 , 3 5  д л я  метрической. 
Пз условия прочности на сж а т и е  (или р а стя ж ен и е )

kF <  r.d\ | а] 4 ,

о ткуд а  получают формулу д л я  внутреннего д и а м е т р а  резьбы

dt =  1 4kF (г. |о|).

Допустимая  длина винта L определяется  из условия  устойчи
вости его на продольный изгиб по формуле

L =  г V F Jmi„k,!(Fk,),

где  Ут1п =  ~d{ 64 — момент инерции сечения винта ;  =  2.5 . . .  4 — 
коэффициент, учитывающий конструкцию опор винта;  k , ^ ? > — 
коэффициент запаса устойчивости.  Обычно принимают А <  
< ( 1 5  . . .  20 ) d,.

ГЛАВА 25. КУЛАЧКОВЫЕ МЕХАНИЗМЫ 

§ 25.1. Общие сведения о к у ла ч к о вы х  механ изм ах

Кулачковым н аз ывает ся  механизм с высшей кинемати
ческой парой, в состав которого входит кулач ок .  К у л а ч к о м  н а 
зы вае тс я  профильное звено высшей кинематической пары, форма 
которого (рабочий профиль) определяется за ко н о м  движ ения  вто
рого звена,  входящего в э т у  кинематическую п ар у ,— ш т а н г и .  
Кулачковый механизм отличается от других  механ и зм ов  с высшей 
парой, например зубчатых,  тем,  что в нем все  вр емя  соприкаса 
ются одни и те ж е  профили, а в зубчатых м е х а н и з м а х  профили 
входят  в контакт последовательно один за  дру гим .

Штанга  может  совершать  возвратно-поступательное или воз- 
вратно-качательное движение .  Если штанга  со верш ае т  возвратио-
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Рис. 25.1

поступательное движение ,  то ее называю т т о л к а т е л е м ,  а если 
штанга  с о ве р ш а е т  качательное движение ,  то ее называют к о р о 
м ы с л о м .  Очерта ние  элемента  высшей пары на штанге  может  
быть в виде  острия  (рис. 2 5 .1 , а ) ,  грибка  (рис. 25 . 1 ,6 ) ,  плоскости

(рис. 25.1, в) или ролика 
(рис. 25.1, г).

Кулачковые механизмы 
могут  быть плоскими (рис. 
25.2) и пространственными 
(рис. 25.3).

Если обратный ход тол 
к а теля  происходит за  счет 
веса или силы пружины,  то 
за мыкани е высшей пары 
называется  с и л о в ы м  
(рис. 25.2, а, б). Если пря 
мой и обратный ходы тол
ка теля  обеспечиваются про
филем кулачка  (пазовый 
кулач ок ) ,  то замы кани е  на 
зы вается  г е о м е т р и ч е 
с к и м  (рис. 25.2, в, г ) .

Схемы наиболее р а с 
пространенных трехзвенных 
кулачковых механизмов по
ка заны на рис. 25.2: к у л а ч 
ковые механизмы с в р а щ а 
ющимся кулачком с роли
ковым поступательно д в и 
ж у щ и мся  толкателем или 
роликовым коромыслом 

Рис. 25.2 (рис. 25.2, а ) ;  кулачковые
механизмы с вращающимся 
кулачком,  плоским поступа
тельно движущ им ся  т о л к а 
телем или плоским коро
мыслом (рис. 25.2, б ) ;  к у 
лачковые пазовые механиз 
мы с поступательно д в и ж у 
щимся роликовым то л ка т е 
лем или роликовым коро
мыслом (рис. 25.2, в ) ;  к у 
лачковый пазовый механизм 

‘ пу- с поступательно д в и ж у щ и м 
ся кулачком и поступатель

но д в и ж у щ и м с я  толкателем (рис. 25 . 2 , г ) .  Применяются т а к ж е  к у 
лачки со с л о ж н ы м  движением штанги (пазовые двухроликовые ,  
с рамочным то л кател ем  и др . ) .
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П р о ф и л е м  ку л а ч к а  плоского ку лач кового  механизма  н а з ы 
вают кривую, получаемую ка к  границу сечения к у лач ка  пло
скостью, параллельной плоскости движен ия к у л а ч к а .

На  рис. 25.3, а  показан пространственный цилиндрический п а 
зовый кулачковый механизм с роликовым то л кате л е м  или роли
ковым коромыслом,  а на рис. 25 . 3 , 6  — торцовый кулачковый м е х а 
низм с роликовым толкателем  или роликовым коромыслом.  Кроме 
таких ку лачковых механизмов применяются  пространственные к о 
нические и коноидные кулачковые механизмы.

С помощью кулачковых механизмов ,  имеющих одну степень 
свободы,  можно получить закон движ ения  штанги в виде некото
рой функции одного независимого переменного.  Так ,  механизм  
с вращающимся ку лачком  и поступательно д ви ж ущ и м с я  т о л к а т е 
лем воспроизводит закон движения :

s =  +  .S'('f),

где  s  — перемещение толкателя ;  .<>„— н ач ал ьн ое значение п е 
ремещения ;  ® — у г о л  поворота к у л а ч к а .  М е хан и зм  с вр а щ а ю 
щимся к у лачком  н коромыслом воспроизводит закон д в и ж е н и я :

Р = Р о  +  Р ( ? ) ,

где  р — угол поворота коромысла ;  — на чальный угол поворота;  
® — угол  поворота к у ла ч к а .  Соответственно  к у л а ч к о в ы е  м е х а 
низмы с поступательно д в и ж у щ и м с я  к у л а ч к о м  воспроизводят  
законы движ ен ия :

$ =  •'>о +  -s' (•*);

Р =  Ри +  Р ( * ) ,

где х — перемещение кулачка .
Основным достоинством ку лачковых  м ех ан и зм ов  явл яетс я  в о з 

можность с их помощью воспроизвести широкий класс  з ак о н о в  
движения ,  удовлетворяющих определенным условиям,  в том числе  
движение с остановками.  Кулачковые м ехан и зм ы  просты по ко н 
струкции и имеют сравнительно высокий кпд.  Бл аг ода ря  э т о м у  
кулачковые механизмы широко применяются  в автоматических м а 
шинах в качестве  механизмов ,  выполняющих функции упр ав ления .

К недостаткам ку лачковых механи змов относятся:  большие 
давления в месте ко нтакта  высшей пары,  из- за  чего механизм м о 
ж е т  передавать  лишь сравнительно м а л ы е  усилия ;  большие д и н а 
мические нагрузки при больших скоростях ;  в ы с о к а я  труд оем ко сть  
изготовления ку лач ков со сложным профилем.

§ 25.2. Проектирование к у л а ч к о вы х  механизмов

Проектирование кулачкового м е х а н и з м а  производится  
в определенной последовательности:

1) выбирают схем у  механизма ;

19 2747 289



2) выбирают за кон  движ ен ия ведомого звена  (штанги) ;
3) определяют основные параметры звеньев механизма ;
4) р ассч иты ваю т профиль ку лачка ;
5) рас сч иты ваю т звенья  на прочность и долговечность;
6 ) рассчит ывают привод.
Выбор схем!Ы ку лачково го  механизма и способа зам ы кани я  вы с 

шей пары обусловливаетс я  целым рядом  условий. Так  к а к  к у л а ч 
ковый механизм  вы полняет  определенную операцию рабочего про
цесса,  то д ви ж ен и е  исполнительного органа,  выполняющего эту 
операцию, д о л ж н о  быть известно. Это движение может  быть по
ступательным,  вр ащ ательн ым  или сложным.  Выбира я  схем у м е х а 
низма,  нам еч аю т относительное расположение осей к у лач ка  и ис
полнительного о р г ан а  машины,  после чего определяют кинемати
ческую цепь м ехан и зм а ,  выполняющего операцию, частью которой 
может  быть ку л а ч к о вы й  механизм.  Часто  эта  кинематическая  цепь 
может  состоять то лько из звеньев кулачкового механизма.

Конструкция м ех ан и зм а  при силовом замыкании  получается 
проще, чем при геометрическом.  Геометрическое зам ыкани е пары 
обычно применяют,  ко гда  при обратном ходе штанги необходимо 
преодолевать  значи тельные нагрузки.

Закон движения ведомого звена (штанги)  кулачкового м е х а 
низма вы бир ается  в соответствии с требованиями рабочего процес
са.  Чаще всего  кинематический цикл кулачкового механизма

состоит из четырех фаз 
дви ж ен и я  (рис. 25.4) :  пер
вая фаза с пр одолжитель
ностью /„ и углом поворо
та к у л а ч к а  срп соответствует  
прям ому,  или рабочему ,  х о 
д у  то лкателя ;  вторая фаза 
с продолжительностью /и.„ 
и уг лом  поворота к у л а ч к а  ср„.|, соответствует  паузе  
(выстою) толкателя  после 
рабочего хода  в состоянии 
наибольшего удаления  Л; 
тр е ть я  фаза с продолж и
тельностью t0 и углом  по
ворота к у л а ч к а  <?0 соответ

ст в у е т  обратному х о д у  толкате ля ;  четвертая фаза с пр о до л жи 
тельностью /„л. и у г л о м  попорота к у л а ч к а  <р„.„ соответствует  вы с 
тою толкат ел я  в начальном состоянии (рис.  25 .4) .

Полное вр ем я  кинематического цикла  механи зма равно сумме 
фазовых интервалов :

к̂.ц п̂ "Ь ta.a "I-  -|- /ц.в,

а  с ум м а  уг лов  поворота  плоского к у ла ч к а  з а  цикл 

? п  +  <Рв.|>-| ' cPo 1 - ? h.b = = 2 it .
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В некоторых сл у ч а ях  в ци клограм м е  механи зма (п оказ ан но й 
в нижней части рис. 25.4) число вы ст оев  т олкателя  может  не б ы т ь  
равным двум .

Технологическим процессом д л я  к у л а ч к о в о г о  механизма о б ы ч 
но задаются фазовые интервалы t„, /,,.в , t0, t„.в и подъем т о л к а 
теля  h =  sma%. Закон движения в фазах  t„ и t0 над леж ит  в ы б р а т ь  
конструктору .

Выбор за кон а  движения рабочего х о д а  определяется  т р е б о в а 
ниями технологического процесса, а  обратного хода — производи 
тельностью машины и динамикой с а м о г о  механизма .  На  п р а к т и к е  
обычно используют типовые законы д в и ж е н и я ,  которые у д о в л е т в о 
ряют кинематическим и динамическим требован иям  и обеспеч ива
ют простую технологию изготовления профиля кулачка .

По з ад анным ускорениям штанги,  н ач ал ьн ым и конечным у с л о 
виям, интегрируя функцию перемещения штанги,  на к а ж д о м  ин
тервале  движ ения  определяют з акон ы  изменения скоростей и у с 
корений штанги.  При этом обычно оперируют не со скор о ст ям и  
и ускорениями к а к  таковыми,  а  с величинами,  пропорциональными 
нм — аналогами скоростей и ускорений.  Так ,  например,  с к ор о с т ь  
штанги может  быть представлена с ледую щ и м  образом:

v  ^ - d s , clt ----- (d.s'/d®) (d'f/d/) =  wds/d'f,
а ускорение

a =  d-.v d/2 =  (dVd<p2) (dtp/d/)3 — ord-Vd®3,

где  ?  — угол  поворота ку лачка ;  
s — перемещение  штанги;  d.s'/d<? 
ускорения штанги.  Они не за висят  от а б 
солютных значений скорости к у л а ч к а .  Т а 
ким образом,  графики .v(ср), ds/dcp и d-’s/dcp3 
можно рассматривать  как  графики,  п р е д 
ставляющие функции перемещения v (t), 
скорости v (t) и ускорения a (i) штанги.

Некоторые типовые законы д в и ж е н и я  
штанги к у л а ч к о в ы х  механизмов д л я  и н т ер 
вала  прямого хода  показаны на рис.  25 .5 .  

При движении с постоянным уско р ен и -  
при 9 =  0 , 9 =  срп/2  и 
мгновенно м е н яет  св ое  

значение и д ви ж е н и е  штанги с о п р о в о ж д а 
ется динамическим (мя гки м)  ударом .  При 
этом ускорение ,  скорость и п е р ем ещ ен и е  
штанги определяются  по формулам

4h t„\ v =  (4h tn) ( 9 /9 ,,);

со — у г л о в а я  скорость к у л а ч к а ;  
d 3-S'/d9 2 — аналоги скорости и

ем (рис. 25.5,  а) 
9 =  9„ ускорение

а =

где  знак « 
0  <  9 <  срп/2 , 
<Рп/2 <  <Р <  ?„

5' =  2Л (9 /9 П)2,

г » относится к 
а знак « —» — к

и н т е р в а л у
и н т е р в а л у
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При синусоидальном з ако н е  изменения ускорения (рис. 25.5,6)

а  =  2 -  (A/<pS) sin (2и<?/срп);

® =  (Л 'фп) 11 — cos (2rcp/cpn) ] ;  

s  =  h [cp/срп — ( l /2s) sin (2-ф '<?„)].

При косинусоидальном законе  движения (рис. 25.5, в) 

а  =  ( « 2/2) (Л/ср?,) cos ( (̂р/срп);

■у =  (к/2) (Л/срп) sin (-<? '?„);  

s  =  (А 2) 11 — cos (гср/<рп)|.

Ударные инерционные нагрузки необходимо учитывать  при рас 
чете на прочность зв еньев  механизма.  М а кс и м а л ьн а я  ударн а я  
инерционная н а г р у з к а  FH =  та-тп , где  т  — масса  штанги;  а шах— 
максимальное у с к о р е н и е  штанги в момент у д а р а .

Действительные м а к с и м а л ь н ы е  ускорения звеньев  ока зываются  
значительно больше,  чем подсчитанные теоретически.  При мгно
венном приложении н а г р у з к и  к реальному механизму в нем возни
кают упругие кол еб ания ,  из-за которых увеличиваются  ускорения.  
В связи с этим при р асч етах  звеньев мех анизм а на прочность инер
ционную на грузку  подсчитывают  по формуле

F'w ^  ОТЙдш1(2тах,

г д е  k mn — коэффициент динамичности.
Установлены следую щ ие значения коэффициента динамичности: для з ако 

нов с плавным изменением ускорения £дш, 1; для законов с мгновенным 
изменением значения, по не знака ускорения A,lm, 2; для законов с мгновен
ным изменением знака уско р ен и я  Адин 3.

Д л я  быстроходных механизмов рекомендуется  выбирать без 
ударны й закон д в и ж е н и я ,  дл я  механизмов со средней скоростью 
можно выбирать  д в и ж е н и е  с постоянным ускорением и только для  
тихоходных м ех ан и зм ов  допускается  з а д а в а т ь  закон движения 
с u =  const,  при котором ускорение теоретически возрастает  до 
бесконечности в моменты  резкого изменения скорости.

Во многих с л у ч а я х  технологический процесс определяет размер 
х ода  /г исполнительного органа ,  например штанги,  а т а к ж е  мак си 
мально допустимую скорость  Ушах или максимально  допустимое 
ускорение атах. Т о гд а  оценку  и выбор законов движения при з а 
д ан н ых  фазовых у г л а х  можно производить по максимальным 
значениям vmax и атах.

Определение осно вн ых  параметров.  После выбора схемы м е х а 
низма  и закона д в и ж е н и я  штанги задача  проектирования ку лачко
вого механизма  еще не  м о ж е т  быть решена однозначно. Р а с с м а т 
ри ва я  схему м е х а н и з м а  с вращающимся ку лач ко м  и поступатель
но движущ ейся  штангой (см.  рис. 25.2, а), видим,  что он имеет

292



два  парам ет ра  — н а и м е н ь ш и й  р а д и у с  к у л а ч к а  г0 и э к с 
ц е н т р и с и т е т  е. Меняя  величины г0 и е, мы м о ж е м  по луч ат ь  
разные механизмы,  реализующие один и тот ж е  закон д в и ж е н и я  
штанги.  Они будут  различаться по г абари там  и коэффициенту 
полезного действия.  Таким образом,  чтобы выбрать  наилучший 
вариант,  необходимо определить п а р а м е т р ы  г0 и е т а к ,  чтобы м е 
ханизм имел м ал ы е  габариты и достаточно высокий кпд.  Д л я  э то 
го надо провести анализ Сил, действующих в ку лач к о в о м  м е х а 
низме.

Кулачок с поступательно движущимся толкателем. Рассм о тр и м  
с х е м у  к у л а ч к а  па рис. 25.6. На то л ка т е л ь  
действуют сл едующие силы: F — вн е ш н яя  
нагрузка ;  Fn — сила давления к у л а ч к а  на 
толкатель,  направленная по нормали к 
профилю к у л а ч к а ;  Fu /^ — реакции на 
правляющей;  Ffi Fft — силы тр ен ия т о л 
кателя  о направляющие:  Ff{ = f F { и Fn —
— fF ., г де  / — коэффициент трен ия .  Угол  
О м е ж д у  направлением силы Fn и на 
правлением скорости точки прил ожения  
силы называет ся  у  г л о м  д  а в л ен и я.

Д л я  определения силы Fn составим 
уравнения равновесия сил, д е й с т ву ю щ и х  
на толкатель :

2  Fx =  F, — F-i — Fn s in i> =  0;

2  Fy =  Fn cos »  -  F — Ffl — Ff2 =  0;

V  J  =  P ny  s in  j> —  р ф  _  ()_

Здесь момент в з я т  относительно нижней точки напра вл яю щей ,  где  
приложена сила 1\. Решая эти уравнения  относительно Fn, полу 
чаем

Fn =  F, [cos ft — / ( 1  — 2y/b) sin 0] .

Из формулы видно, что если зн а м ен а т е л ь  обратится в нуль ,  то 
сила Fn станет  бесконечно большой,  т. е. наступит с а м о т о р м о ж е 
ние, пли заклинивание механизма ,  и его кпд станет равн ым нулю.  
Угол frKp, при котором наступает  самоторможение ,  опред ел яю т по 
формуле

t g \ -P = / | l  — 2у/Л 1.

Угол &кр называ ется  к р и т и ч е с к и м  у г л о м  д а в л е н и я .
За кл инивания не произойдет, если в любом положении м е х а 

низма

<  йдоп <  \ р ,

г де  л̂оп — 30 . . . 4 0 °  для м ехан и зм а ,  изображенного на этой 
схеме .
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Д о б и т ь ся  того,  чтобы у г о л  давления в проектируемом м е х а 
н и з м е  во всех его  п о л о ж е н и я х  был меньше до п ускаем о го  !К0П, 
м о ж н о  подбирая  па раметры  г0 и е, так как  эти параметры с в я 
з а н ы  с у гло м  дав лен и я .  Чтобы  установить э ту  с в я зь ,  рассмотрим 
рис .  25 .7 .  Из подобия д Л /iZ) и треугольника  скоростей имеем

AD/vт => AB/vK =  Л В (о) - ЛИ) =  1/ш,

о т к у д а
AD  =  Vj/ui =  ds d».

И з  усл овия tg!) - KD\BK =  (AD  — е)!\У r\ — e- - f  s ( ? ) ]  получаем

tgft  =  (ds/dcp — e ) l[V r l — e2 -|- s  ( ? ) ) .

Увелич ивая  наименьший радиус  r0 к улач к а  и увеличивая  э кс 
центриситет е, можно умен ьши ть  угол давлени я .  Если кулачок 
центральный ( е = 0 ) ,  то

t g » =  (ds/dcp)/[rtl-{-s(®)|.

Оп ределение  пар ам ет ров г 0 и е удобно проводить  графически. 
П о ло ж и м ,  что законы д в и ж е н и я  s(cp) и ds/d© известны.  В ряде  
п о ложени й  точки В т о л к а т е л я  перпендикулярно перемещению 
этой точки отложим соответствую щ ее  значение величины ds/d<p = 
=  VjI& (рис.  25.8) .  Получим  график ds/d<p =  f( s ) .  Пусть центр 
в р а щ ен и я  к у л а ч к а  н ах о д и тся  в точке О. Возьмем па получен
ном графике произвольную т о ч к у  i и то чку  В0 нижнего поло
ж е н и я  т о л кател я  и соединим их с центром О. Тогда  отрезок
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OBQ =  r„ б у д е т  наименьшим ради ус о м  к у л а ч к а ,  а у г о л  0 м е ж д у  
лучом OL и линией, параллельной линии ВиВ, б у д е т  ранен у г л у  
давлени я в положении т о л к а т е л я .  Д л я  определения  разм еров 
величин г„ и е к кривой ds/d<p =  / (s) проводят  к а с а т е л ь н у ю  под 
углом 0ДОП к вертикали ВВ0. Если центр вр ащения к у л а ч к а  рас 
положить в заштрихованной зоне ,  то угол  дав ле н и я  б у д е т  вс е гд а  
меньше &доп. Выбирая положение центра вращения к у л а ч к а  в з а 
штрихованной зоне или на е е  границе ,  тем с ам ы м  о п р ед ел яю т  
г 0 и е, чтобы рад иус  г 0 был во зм о ж н о  меньшим.  У ц е н т р а л ь 
ного механизма минимальный р а д и ус  будет  равен г', (рис.  25.8)  
и такой механизм по габаритам б у д е т  больше,  чем м ехани зм  со 
смещением е.

Минимальный радиус  г0 к у л а ч к а  с плоским т о л к а т е л е м  вы би
рают так ,  чтобы радиус  кривизны профиля в точке  к а с а н и я  его
с толкателем  все гда  был больше нуля :

р =  г0 -\- s (<р) +  d-s/d<p'- >  О,
о т ку д а

г» >  — [ s ( ? Н  d-.s'/dr].

С помощью графиков s(cp) и d 2s/d<p“ н ахо дя т  н аи больш ее  по 
абсолютной величине отрицательное значение их с у м м ы  и бер ут  
г„ больше этого значения.

Теперь с л е д у е т  определить вращающий момент на в а л у  к у 
лачка .  С ум ма р н ая  нагрузка  Fy (рис .  25.9) ,  д е й с т в у ю щ а я  со сто 
роны толкат ел я  на кулачок ,  с к л а д ы в а е т с я  из внешней на грузки 
F, веса G, силы инерции F„ т о л к а т е л я ,  сил т р ен и я  Ffx и F,-, 
о направляющие и силы п р уж и н ы  F0:

Fy — F  +  G - f  F„ +  Fn +  Ff  3+  Fa.

Д л я  преодоления этой силы к  в а л у  к у л а ч к а  над о  приложить 
вращающий момент Г, который созда ет  силу  Fn — Fyjcosfr.  Если 
пренебречь силой трения к а ч е н и я  ролика  то л ка т е л я  по профилю 
к у л а ч к а ,  то,  р аскладыва я  с и л у  F,, на верти кальн ую  FB и гори
зонтальную Fr составляющие,  получим формул у д л я  опр ед ел ения  
момента:

T = F r [ г 0 +  s(<p)] +  FBe, 

где  F„ =  Fy\ Fr =  Fy tg » .  Отсюда

_ T= F y ([r» +  s(<p)| t g »  +  <?}•

По этой формуле можно построить график изменения  вр а щ а ю 
щего момента в зависимости от у г л а  <р поворота к у л а ч к а  и опре
делить  среднее и максимальное значения момента ,  по которым сле
дует  выбрать  двигатель.
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Кулачок с качающейся штангой. Основными параметрами 
с х е м ы  (рис .  25.10)  я вл я ю т с я  размеры а к, r 0, L и у го л  р(). М е ж д у  
ними с у щ е с т в у е т  свя зь ,  ко т о р а я  вы ражается  формулой

л Г =  V a't -\- L - -  2aKL cos 3„.

В этом меха ни зме заклинивание не происходит д а ж е  при 
больш их  у г л а х  да влени я 0. Д о п у с к а е м ы е  у глы  давлени я берут  
в п р е д е л а х  &лоп =  6 0 . . .  70°,  но желательно,  чтобы они были

м ен ьш е .  Поэтому определение п арам ет 
ров а к; L; р0 по до п у с к а е м ы м  у глам  
д а в л е н и я  нерационально.

Практически угол  р„ выбирают в 
п р е д е л а х  1 0 . . .  30° при условии,  что 
Ро +  Ржах < 5 0  . . .  60°.

Рис. 25.9 Рис. 25.10

Отношение длин можно принимать в пределах
L\aK=-- 1 . . .  0,8.

М е ж о с ев о е  расстояние а„ выбирают исходя из ж е л а е м ы х  г а б а 
ритов м е х а н и з м а  и удобства  расположения валов системы.

Р а д и у с  р о л и к а  т о л к а т е л я  гр относится к парам етрам  
к у л а ч к о в ы х  механизмов с роликовым толкателем.  Чтобы ум е н ь 
шить конт актны е  н а п ряж ен и я  и износ в высшей паре,  радиус  гР 
д о л ж ен  б ы ть  возможно большим. Однако увеличение радиуса  ро
л и к а  м о ж е т  привести к  тому ,  что практический профиль кулачка  
б удет  иметь  самопересечения.  Рассмотрим теоретический (центро
вой) профиль к у ла ч к а  на рис. 25.11. Предположим,  что минималь
ный р а д и у с  кривизны тео рет ичес ко го  профиля / равен рш1п. Если 
в зя ть  гр <  рш1п, то пр актически й профиль 2  к у л а ч к а  в виде  оги
бающей окр уж н о стей  рад иус ом  г р, центры которых находятся  на 
т еорети чес ком  профиле,  не б у д е т  иметь самопересечений.  Если 
ж е  в з я т ь  Гр >  pmin, то по луч и тся  профиль 3 с самопересечением, 
который не м о ж ет  быть выполнен практически.

Чтобы самопересечение отсутствовало,  должно выполняться 
условие

"̂р 0 ,7 p min.

29G



С другой стороны, радиус  гр должен быть м ен ьш е мини маль
ного радиуса  г0 ку лачка .  Поэтому берут

г,, <  ОМ»-

Из значений радиуса  ролика,  полученных по д в у м  усл овиям ,  выби
рают наименьшее.

Расчет профиля ку лачка .  После  выбора сх емы  м ехан и зм а ,  з а 
кона движения штанги и определения основных п а р а м е т р о в  к у л а ч 
ка  необходимо определить профиль ку лачка .  Э т у  з а д а ч у  можно 
решать  графическим или аналитическим способом. В в и д у  недоста
точной точности графического способа рассмотрим аналитический 
метод расчета профиля к у л а ч к а .

Рассмотрим с х е м у  механизма с вращающимся кулачком 
и поступательно движущимся острим т о л к а т е л е м  (г , ,==0),  
представленную на рис. 25.12.  З а  начальное при мем  нижнее  по
ложен ие толкателя ,  характери зую щ ее ся  точкой Вп. Если кулачок 
повернуть  на угол <р, то на линию движ ен ия т о л к а т е л я  перейдет 
точка  профиля С и точка  т о л ка т е л я ,  пройдя рас стояни е s, зай
мет положение В. Точки профиля к у л а ч к а  б у д е м  опр еделять  
полярными координатами:  радиусом-векто ром  г  и у г л о м  а.  У го л  
называется  углом профиля.  Необходимо иметь в в и д у ,  что а Ф ср. 
Пусть  известны параметры механи зма г 0 и е и за кон  движ ения  
то л кател я  s =  s (ср).

Рад иус -век то р  г профиля к у л а ч к а  о п р е д е л я ет с я  из т р е у г о л ь 
ника ABD:

г -- I (s +  su)~ -j - <?-,

где  s0 =  | г о — е-.
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Угол профиля а  отличается от у гла  поворота к у л а ч к а  ср на угол

BQAB =  arctg |[s0 +  s(<p)]/e) — arctg (.s„ e).

Отсюда им еем

Эти ф орм улы  являю тся  уравнениями профиля к у ла ч к а  и полярных 
координатах .

Д л я  центрального ку лачково го  механизма е = 0  и уравнения 
профиля б у д у т  более простыми:

З а д а в а я  значение у гла  поворота ку лачка  <р, последовательно 
ра ссчи ты ваю т  полярные координаты г н а  профиля ку лач ка .

Если то л ка т ел ь  механизма оканчивается  роликом с радиусом 
гр (см.  рис. 25 .11) ,  то полученный профиль к у лач ка  с острым тол
ка телем  соответствует  центровому профилю. Практический,  или 
конструктивный,  профиль к у л а ч к а  отстоит от центрового на рас
стоянии г Р, т. е. являетс я  эквидистантной кривой.

Рассм отр им  с х е м у  механизма с вращающимся кулачком

У го л  профиля а отличается от угла  поворота к у л а ч к а  на 
уг ол  В()АВ  =  B0AD  — BAD. Согласно теореме синусов можно 
написать:

г  =  г и +  л'(<р); я =  ®.

Ч В

Рис. 25.13

и качающейся штангой с о с т
рием на конце, представленную 
на рис. 25.13. За начальное по
ложение штанги возьмем ее ниж
нее положение,  х ар ак те резую - 
щееся  точкой /У,, и углом р„. 
После поворота к у л а ч к а  на угол 
® точка  С профиля перем е
стится в положение В и штанга 
повернется  на угол 3. Пусть  из
вестны параметры механизма ак, 
L и закон движении штанги
Р =  ?(<р).

Из тр е у г о л ь н и к о в  ABt,D и ABD  имеем:

г =  У al -+- L1 — 2aKL cos | ?0 +  3 (<р) ] ,

r 0=*Val  +  Ll — 2aKLcos %.

отсюда по л уч аем

а =  ф  ±  arc s in ((Л г )  sin |3„ 1 ? ( * )|1  arc s i n \(L r„) sin 3„|.
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З а д а в а я  значения у г л а  поворота к у л а ч к а ,  последовательно р а с 
считывают полярные координаты г и а  профиля ку лач ка .

Если штанга мех анизм а оканчивается  роликом,  то полученный 
профиль будет центровым профилем.

В последней формуле верхние знаки отн осятся  к схеме,  п о к а 
занной на рис. 25.13. Ес
ли направление вращения 
ку лачка  в этой схеме из
менить на обратное или 
центр вращения ш та н
ги D расположить с л е 
вой стороны, то нужно 
брать  нижние знаки.

Рис. 25.1 Г)

Схем а механизма с вращающимся кулачком и плоским толка
телем показана на рис. 25.14. Формулы д л я  рас чета  профиля при
ведем без вывода:

Г =  I \ru +  s (ср)р +  (d.s',d<p)2, 

а =  <р -j a rc lg  |(ds/d<p)/[r0 +  s (<р)]|.
П ример расчет» центрового профиля кул ачка  с качаю щ ейся штангой (см. 

рис 25.13) на ЭНМ. Д а н ы  оснонные параметры схемы  кулачкового  механизма 
« к 1 /• ИХ* мм; 30 20°; ршах 30°; tp„ =  100“; ?  ,|п 30°; <р0 100"; закон дви 
жение штанги для прямого хода:

3 Во +  43,,,ах (<р/<рп)3 ПР» 0 <  <р <  50°;

f* - Ро + Ртах " 4/т ах K’fn —9) ?пР При 50° < <р < 100',
Р а с с ч и т а т ь  полярные координаты центрового профиля кулачка  на интер
вале Расчетные формулы:

г | а\ -f  L- — 2aKL cos [[30 -+- Р (=f)l ; 

а ч -г arc sin {(/./г) sin [{Jo +  & (?)|) — arc sin  ([L/r0) sin 3„].
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Блок-схема для расчета  на ЭВМ показана на рис. 25.15. Результат  вычислений, 
проведенных машиной, д ; е т  следующие значения параметров кулачка :

? г, мм а

0 34,729 0

10° 34,953 9"55'

20" 36,378 19' 2G'
30° 40,283 28°27'

40" 47,482 36г09'

50° (10,141 7 '2 '2Т

00° 72 ,194 49° 1 1'

7 0 J 79,365 56°35'
.SO" S3.002 ()5°25‘
90" 84,333 75°03'

100" 84,523 85"

Профиль к у л а ч к а ,  построенный по этим данным, показан на рис. 25.10.

Расчет на прочность и долговечность.  На рис. 25.17, а, б пока 
заны конструкции кулачковых механизмов с роликовыми т о л ка 
телями.  На  рис. 25.17, в, г показаны толкатели с точечным конт ак 
том, прим еняемые  в механизмах приборов. На рис. 25.17, д пока 
зана  конструкци я сложного пространственного кулачкового м е х а 
низма с цилиндрическим и торцовым кулач кам и  на одном валу .

Наибольшие напря жени я и износ в механизме возникают 
в месте ко н т а к т а  к у л а ч к а  с толкателем.  По результатам расчета

н а  к о н т а к т н у ю  п р о ч 
н о с т ь  определяют размеры 
и подбирают материалы к у 
л а ч ка  и ролика,  обеспечи
вающие надежную работу  
механизма .

Максимальное конт акт 
ное напряжение определя
ется по формуле Герца для  
с ж а т ы х  цилиндров:

а/, = 0 , 4 1 8 |  F„E„ bpn <  [а,,/],

где  Fn — нормальное усилие 
на к у л а ч о к ;  Еп 
+  Ev) — приведенный 
д у л ь  упругости;

соответственно модул и  упругости материалов ку лачка  и ролика;  
Рп =  V  (/"р +  Р) — приведенный радиус  кривизны;  гр — радиус  
ролика;  р — р а д и у с  кривизны профиля ку лачка .

П ос ко л ьку  величины Fn и р я вл яю тся  функциями угла  пово
рота,  то за расчетно е положение к у л а ч к а  нужно брать то, при 
котором отн ош ен ие /•'„ р„ имеет максимальное значение.

9F F KF“ /wK b p, У К

МО-
F, И Е„ —
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Рис. 25 .17

Рабочие поверхности к у лач к о в  и роликов при обраб отке  шли
фуют. Кулачки обычно изготовляют из стали,  ч у г у н а  или бронзы, 
а ролики и толкатели — из стали.  Значения д о п у с к а е м ы х  н ап ря 
жений д л я  к у лач к а  и ролика из углеродистой за кал ен ной  стали 
о// =  1200 ЛИ 1а; для  к у л а ч к а  из бронзы Бр ОФ 6 ,5 -0 ,15  и с тал ь 
ного закаленного ролика [в//| — 570 МПа;  д л я  к у л а ч к а  и ролика  
из цементированной стали 20.Х [о//] =  1600 МП а .  По формуле  
Герца рассчитывают ширину ролика Ь, обеспеч иваю щ ую  не
о бхо ди мую  прочность.

ГЛАВА 26. МЕХАН ИЗМЫ
С ЭЛЕКТРОМАГНИТНЫМИ УСТРОЙСТВАМИ (Э М У )

§ 26.1. Электромагнитные устройства,
их типы и тяговые характеристики

Механизмами с Э М У  будем на з ыва ть  м ех ан и зм ы,  основ
ным элементом которых я в л я е т с я  электромагнит,  предназначенный 
дл я  механического перемещения входного звена  м е х ан и зм а .  Рабо 
т а  по перемещению подвижного элемента  ЭМУ или входного з ве 
на механизма  совершается з а  счет электр омаг нитн ых сил. ЭМУ 
применяют в различного рода  реле,  контакторах ,  пршюдах вы 
ключателей,  электромагнитных муфтах,  тормозах ,  распреде литель
ных устройствах,  шаговых д ви гател ях ,  приводах уп рав лен ия ,  про
грам мн ых  механизмах и т. д.  В приборных ус тр ойст вах  использу
ются преимущественно ЭМУ постоянного тока ,  которые потребля
ют меньшую мощность и способны раз вивать  большие тя говы е
УСИЛИЯ.
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С х е м а  простейшего Э М У по ка зана  на рис. 26.1. Оно состоит из 
д в у х  основных элементов :  одной или нескольких обмоток 2 и м а г 
нитной цепи. С помощью обмотки создается магнитный поток, 
а  м а гн и т н а я  цепь яв ляетс я  его проводником. Магнитный поток 
проходит через воздушные за з о ры  и м а  г и и т о  п р о в о д  из фер
ромаг нитн ых материалов .  Магнитопровод состоит из сердечника / 
с  полюсным наконечником 5, подвижного элемента  — якоря

(плунжера)  3 и я р м а  4. В э л е к 
тромагнитных муфтах непод
вижные части магнитопровода 
называют полумуфтами.

ЭМУ имеет одно по движ
ное вращающееся  или д в и ж у 
щееся поступательно звено- 
якорь.  Д в и ж у щ а я  сила м а г 
нитного поля зависит от 
размера  б рабочего воздушно
го зазора.  Остальные зазоры 
в местах  сочленения элем ен
тов магнитопровода н а з ы ва 
ются нерабочими или паразит
ными зазорами.  Поверхности,  
создающие магнитное поле в 
зазоре,  называются  полюсами.

Часть  п о л н о г о  м а г н и т н о г о  п о т о к а  Ф, п р о хо дящ ая  
чер ез  рабочий зазор 8, н а з ывает ся  р а б о ч и м  м а г н и т н ы м  
п о т о к о м  и обозначается Фа. Этот поток обусловливает  силы, 
под д е й ст ви ем  которых со верш ае тся  перемещение я ко ря .  Часть 
потока  Ф, которая  не з а м ы к а е т с я  через рабочий воздушный з а 
зор,  н а з ы в а е т с я  п о т о к о м  р а с с е я н и я ,  или ут ечки ,  и обозна
чается  Фу (рис.  26.1) .  Значение рабочего потока Ф« зависит от 
конфигурации магнитной цепи и размера 8 зазора.  С л е д о в а т е л ь 
но, поток Фй изменяется  при движении якоря .

Д л я  харак теристи ки магнитного поля вводят  понятие п л о т 
н о с т и  м а г н и т н о г о  п о л я ,  или м а г н и т н о й  и н д у к ц и и ,  
Въ^Ф г'А,  г д е  А — площадь  воздуш ного  зазора в направлении,  
п е р п е н д и кул яр н о м  потоку .

Величина Вг, зависит от материала ,  формы и разм еров с е ч е 
ния магнитопровода  и формы полюсного наконечника.  Пе значе
ние о п р е д е л я е т с я  опытным п утем .

При рас четах  магнитных систем за основной (расчетный) 
принимают магнитный поток Ф* в рабочем воздушном зазоре ,  
а ост ал ьные потоки в ы р а ж а ю т  в до лях  от него.  Отношение 
Ф/Фз =  з наз ыва ют к о э ф ф и ц и е н т о м  р а с с е я н и я .  Оч ев ид 
но, что

о =  (Ф* Н- Фу) Ф« =  I +  Фу/Ф«.

Сила ,  противодействующая движению якоря  под действием 
э лектром агнитны х  сил, обычно з ад а е т с я  или определяется в про-
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цессе проектирования.  Зависимости механической силы сопротив
ления от хода яко ря  (5) или момента от у г л а  поворота я к о р я  
vVfM(a)  называются  м е х а н и ч е с к и м и  х а р а к т е р и с т и к а м и .  
Механические характеристики строят с уч е т о м  коэффициента д о 
п уска  Ад.с по силе или моменту ,  учи ты ваю щ его  отклонения п а р а 
метров противодействующих пружин,  в х о д я щ и х  в устройство ,  
и размеров деталей в сборке ,  при которых ф а кти ч еска я  сила м о 
ж е т  быть больше номинальной:  F„ — £л.с/(8) ,  г д е  клс =  1,3 ... 1,7.

Если м ехан иче ская  характеристика  Э М У известна ,  то оп р е 
дел яе т ся  расчетная т я г о в а я  ( д в и ж у щ а я )  с и л а  F , .р, которая  
д о л ж н а  быть больше некоторого критического  значения F9Kp:

F3. р =  k,Fzэ.кр,

где  k3 — коэффициент запаса по силе,  уч иты ваю щ ий возможность  
снижения нап ряжени я источника питания,  отклонений расчетного 
значения силы, действительного сопротивления ,  влияния мех ан и
ческих перегрузок  и т. д.  Д л я  быст родействую щ их  реле k3 =  
=  4 . . .  5, дл я  слаботочных реле k3= 4  . . .  3,  д л я  реле у п р а в л е 
ния £3 =  2,5 . . .  3, дл я  контактов ,  п уск ател ей  и электр омаг нит
ных муфт =  2 . . .  2,5.

Расчетный размер 3 воздушного  зазора  при постоянной силе  
F„ принимается равным максимальному з а з о р у  6„ в отключенном 
Э М У.  Р е ко м ен д у ется  принимать сл едую щ ие  значения  8„: в с л а 
боточных быстродействующих реле 8„ =  2 . . .  5 мм;  в конт акто 
рах ,  электромагнитных муфтах 8П= 1 0  . . .  20 мм;  в приводных 
и тормозных электромагнитах  80 =  30 . . .  150 мм.

1"

Рис. 26.2

Типы ЭМУ,  определенные тяговыми характери сти кам и ,  можно 
классифицировать:  1) по х а р а к т е р у  д в и ж е н и я  яко ря  — с угло
вым и поступательным перемещением я ко ря ;  2) по р а с п о л о ж е 
н и ю  якоря  — с внутренним втягивающимся я к о ре м  (рис. 26.2, а,  б) 
и с внешним якорем (рис. 26.2, в, г ) ;  3)  по в и д у  тяговой хар ак -
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теристики F3 — f  (8), т.  e.  по зависимости силы электр омаг нит
ного п р и т я ж е н и я  F3, действующей на якорь ,  от воздушного 
зазора  8: к р и в ы е  т я г о в ы х  характеристик дл я  различных конст
рукций Э М У  привод ятся  в специальной литературе  [12] ,  а на 
рис. 26.2,  д пока зан вид этих характеристик дл я  схем,  пр иве
денных на рис.  26.2,  а — г.

Изменяя  форму магнитопровода,  размер хода якоря ,  размеры  
и форму полюсного наконечника,  который может  быть плоским,

о
0,2 o,k о,б д, см

Рис. 26.3
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коническим или иным, можно влиять  на вид т я го во й  харак тери
стики и изменять ее в ж е л а е м о м  направлении.

На рис. 26.3, а—в пока за ны  примеры конс тр укци и некоторых 
ЭМУ,  где ук а з ан ы  их основные размеры и т я г о в ы е  характеристики 
F3 —f ( 8) (сплошные линии),  в ненагретом состоян ии  при раз
личных значениях намагничивающих сил F, а  т а к ж е  кривые 
условной механической работы W — F3.р8 (п у н к т и р н ы е  линии).

Если принять распределение рабочего потока  Фд в воздушном 
зазоре  равномерным,  то с и л у  Fa можно найти по формуле 
М а ксвелла

F3 =  =  Ф?/(2|лЛ),

г д е  А — площадь возд ушного  зазора:  — абсо лю тн ая  магнитная 
проницаемость.  Этой формулой р еко м ен дуется  по льзоваться  при 
малых  зазорах:  дл я  цилиндрического сечения з а з о р а  с ди ам ет 
ром d при d 8 >  5; для  прям оуг оль но го  сеч ен и я  з аз ора  со сто
ронами а и 1> при а 8 >  5 и Ь/Ь >5.

§ 26.2 Определение основных п а р а м ет р о в  ЭМУ

Площадь полюса Ав рабочего в о з д у ш н о г о  зазора  оп
р е д ел яется  по формуле М а ксвел л а :

Ав =  2[>.FЗ.р В1.

Чтобы получить минимальные габариты,  м а с с у ,  потери н ам аг 
ничивающей силы, индукцию рекомендуется пр ини мать  в преде
лах  Вs (0,7 . . .  1,1) 10—4'Г ( д л я  стали марки Э) .

Площадь сечения Л с сердечника  при отсутствии полюсного на 
конечника принимается равной А 0. Тогда д и ам етр  я к о ря

de =  УАА^т. ■-= 17,9 УК„!ВЬ,

г д е  de выражено в мм; /%р -  в II; lit, — в Т.
. В существующих ко н с тр укц и ях  ЭМУ д и ам етр  полюсного на

конечника  (1,1 . . .  1,2) de: чем больше в о з д у ш н ы й  зазор,  тем 
больше должно быть отношение dIUHlde.
' Р а з м е р ы  я р м а  и я к о р я .  Сечения ярма и с е р д е ч н и к а  обычно 

одинаковы.  Площадь сечения якоря  принимают Л я =  Л с а, где  
с — коэффициент рассеяния.

Д л я  площади сечения обмотки катушки и д р у г и х  параметров 
катушки  расчетные формулы приводятся в специальной литера 
туре.

Магнитопровод ЭМУ изготовляют из м а гн и т о м я гки х  м атериа
лов:  низкоуглеродистых электротехнических с т а л е й  мар ок Э, ЭА, 
АА;  низкоуглеродистых сталей марок 10, 20 и др . ,  кремнистой с т а 
ли марки ХВП (Э310) ,  а т а к ж е  из никелевых ст алей  с высокой 
магнитной проницаемостью (д л я  быстродействующих ЭМУ) и др.
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§  26.3 .  Ди на мические  характеристики Э М У

Динам ич ескими характеристиками ЭМУ являю тся :  вре 
мя с р аб аты ван и я  /ср, про шедшее  с момента подачи напряжения 
на к а т у ш к у  д о  полной остановки якоря ,  и время отпускания /от 
с момента  вы кл ючения  н а п ря ж ен и я  до  остановки яко ря .  Время 
ср аб ат ыван ия <ср =  t' -f- г д е  /̂ .р— время от подачи н а п р я ж е 
ния до  на чала  движ ения  я к о р я  и Г  н — время д ви ж ен и я  якоря .  
Аналогично в р ем я  отпускания tOT =  t" t"AB.

Если /С|, и /от меньше 50 мс,  ЭМУ  — быстродействующее .  При 
значениях  /ср и /от в диапазоне 50 . . .  150 мс ЭМУ считается 
с нормальны м временем д ей ст ви я  и при времени срабатывания 
и о т п у с к а н и я  более 150 мс устройство определяют к а к  ЭМУ 
зам ед л ен н о го  действия .

Точное определ ение  периодов /дв и t A„ сложно и тр удоем ко .  
Поэтому при оценке быстродействия  ЭМУ достаточно найти rCf, 
п оск ольку  в большинстве с л у ч а е в  величина /от имеет тот ж е  
порядок значений,  что и /ср. При этом время tjV< определяют 
приближенно ,  полагая ,  что я к о р ь  дв и ж ется  из состояния покоя 
с постоянным ускорением.  Т о гд а  30Т — 8np =  a (tw)- 2, а — у с к о 
рение;  8от; 8||р — размеры рабочего  воздушного зазора соответст
венно при отпущенном и притянутом якоре.  Отсюда оот — 8„р =  
=  vtдВ 2, г д е  v  — скорость я к о р я  в конце дв и ж ен и я .

С др уг ой  стороны кинетическая  энергия якоря  в конце д в и ж е 
ния равн а  работе  сил F3 и Fм, приложенных к якорю, которая  гра

фически равна заштрихованной пло
щади на графиках этих сил (рис .26.4) :

mv-j2 =  .VU/.'U.;,,
г д е  ;ju/-; |x« — масштабные коэффицн- 
енты графиков сил: т  — масса якоря  
и присоединенных к нему приводных 
элементов .

Тогд а  имеем
v  =  V  2spr\iilnt.

П о д ставл яя  значение v  в преды
д у щ у ю  формулу ,  получаем

Рис. 26.4
пр

откуда

^SIV!Л5 ■ tдо - 1

 ̂лв =  ( S 0T  — s .,p) 1  2  m/sprf*.
В рем я  трогания  рассчитывают по формуле

*Тр =  (L Ц) In [ /уст ( / у с т  —  / с р ) ] ,
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г д е  /уст =  U!R — устан овившееся  значение си лы  то ка  ЭМУ;  U — 
напряжение питания;  /̂  — сопротивление обмотки ;  L=  —
индуктивность обмотки ( W — число витков  обмотки;  ^  Ra — 
суммарное  магнитное сопротивление в о з д у ш н ы х  зазоров) ;  /ср — 
сила тока  срабатывания,  определ яетс я  при известном усилии /%,.ср 
в зависимости от типа ЭМУ по формулам ,  приводимым в с п е 
циальной литературе  112, 22] .

§ 26.4. Применение ЭМУ во внешних устройствах  ЭВМ.
Примеры конструкций механизмов с ЭМУ

ЭМУ применяют в перфорирующих, печатающих,  считы
вающих и других устройствах  ввода и вы в о д а  информации ЭВМ. 
В перфорирующих устройствах ЭМУ могут  использоваться ;  д л я  
управления пробивными пуансонами ( у п р авл яю щ и е  эл е кт р о м а г 
ниты),  для  непосредственной пробивки отверстий (пробивные 
электромагниты) ,  в электромагнитных пр иводах  перемещения пер-

Рис. 26.5 Рис. 26.6



фолент, в к а че стве  кодовых электромагнитов наборпо-перфорп- 
рующих устройств .  В электромеханических печатающих устройст
вах ЭМУ  используются  для  управления печатающими молоточка
ми (печатаю щие электромагниты)  и печатающими штырьками 
в знакосинтезирующих устройствах.  В считывающих устройствах 
ЭМУ  могут  использоваться :  при считывании перфокарт в качестве 
толкател я  при вы борке  и иодаче перфокарты;  при считывании 
с перфолент — в электромагнитных приводах  перемещения ( эл ек 
тромагнит сцепления)  и останова (электромагнит тормоза)  перфо
лент.

ЭМУ, п р имен яем ые во внешних устройствах  ЭВМ, ха рактери
зуются  импульсным  режимом работы,  высоким быстродействием,  
м ал ым и  г а б а р и т а м и  и массой, большим сроком сл уж б ы  и высо
кой надежностью.

Н а р я д у  с применением ЭМУ  в составе сложных систем дл я  вы 
полнения самост оятель ны х  функций их используют в качестве 
элементов механи змов ,  которые преобразуют движение якоря  ЭМУ 
в требуемое д в и ж е н и е  выходного звена механизма .

И к .1 честне примеров рассмотрим схему (рис. 26.5, а) и конструкции» ме
ханизма привода переключателя каналов волновода (рис. 26.5, <>) В корпусе 
2, отлитом из алюминиевого сплава, установлены электромагнит постоянного 
тока /, двуплечий ры ч аг  9  с зубчатым сектором установлен на оси 10 
и одним плечом соп рягается  с возвратной пружиной //, а другим плечом — 
с трибкой N и яко р ем  .V электромагнита посредством тя г  4 и t> через пружин
ный демпфер ■>. На вал у  трибки 7 жестко  установлен ротор с полноводным 
каналом 12 и ограничитель 13 с упорами 14. При подаче напряжения на 
электромагнит е го  якорь  посредством зубчато-рычажного  механизма повора
чивает ротор до устан о вки  игр шичители на упор и удерж и вает  его в этом 
положении. После снятия напряжения с электромагнита ротор под действием 
возвратной пруж ины  устанавливается  в первоначальное положение.

На рис. 26.6 показано  шаговое поворотное устройство, построенное на 
базе  электромагнита 3  клапанного типа. Якорь / электромагнита ж естко  сое
динен с подпружиненным рычагом 10, на конце которого на осп S установлена 
подпружиненная собачка 7, упирающаяся в зубец  храпового колеса 5, ж естко  
соединенного с выходным валом в. При подаче напряжения па к а т у ш к у  2 
якорь поворачивается  во кр у г  оси 12. Прн этом рычаг Ю растягивает  возврат
ную пружину 9  и заводи т  собачку 7 за следующий зуб храпового колеса 5. 
После снятия напряжения с электромагнита рычаг 10 под действием пружины 
9  возвращается  в исходное положение до y n o p i  //; собачка 7 поворачивает  
храповое колесо 5  на один дуб. Подпружиненная защелка 4 предотвращает 
обратное вращение храпового колеса. Устройство преобразует возвратно-по
воротное движение якоря  в одностороннее вращательное движение выходного 
вала в с остановками .



РАСЧЕТ Д Е Т А Л Е Й  И СО ЕД И Н Е Н И Й

ГЛАВА 27. ОСИ, ВАЛЫ, ОПОРЫ И Н АПРАВЛЯЮ Щ И Е

§ 27.1. Общие сведения о в ал ах  и опорах

Вращающиеся д е т а л и  механизмов у с т а н а в л и в а ю т  на 
в а л а х  или осях, обеспечивающих постоянное положение осей вр а 
щения деталей.  В а л ы  предназначены для  передачи вращающего 
момента  и дл я  фиксаций расположенных на них деталей .  Валы 
работают на изгиб и кручение, а  в некоторых с л у ч а я х  на растяже
ние или сжатие. О с и  предназначены для  фиксации вращающих ся  
деталей.  Они могут вр ащ аться  вместе с д е т а л я м и  или быть не
подвижными,  в этом случае  на  оси вращаются  д етал и .  В р ащ аю 
щего момента  оси не передают и работают па изгиб. Участки в а 
лов и осей, которыми они опираются на опоры, называются  
ц а п ф а м и ,  а при осевых н а г р у з к а х  — п я т а м и .

Цапфы,  расположенные на  концах вал а  или оси.  на зываются  
ш и п а м и, а промежуточные цапфы — ш е й к а м и .  Д е т а л и ,  охва 
тывающие цапфы, называю тся  п о д ш и п н и к а м и .  Если дет ал ь  
охва тыва ет  пяту,  она н аз ы ва е т с я  п о д п я т н и к о м .  Цапфы и под
шипники представляют собой кинематические пары  или кинема
тические соединения, включающие в себя ряд  д е т а л е й  и выпол
няющие функции кинематической пары,  например опоры на под
шипниках качения.

Разм еры  и форма валов и осей определяются их назначением,  
значением и направлением действующих па них н а г р у з о к  и д р у 
гими факторами.

По конструкции валы и оси раз деляются  на:  г л а д к и е  постоян
ного сечения (рис. 27.1, а, б ) ,  ступенчатые (рис. 27.1,  в. г), валы-  
шестерни (рис. 27.1, д), коленчатые валы (рис. 27.1,  е ) . Часто при
меняют т а к ж е  карданные и гибкие валы,  особенности конструкции 
и расчет которых рассмотрены ниже.

По характеру трения м е ж д у  элементами цапф и подшипников 
различают опоры: с трением качения,  например ш ар и ков ые  под
шипники (рис. 27 .1 , г ) ;  с трением скольжения — цилиндрические 
(рис. 27.1, б, о), конические (рис.  27.1, ж), шар овы е (рис.  27.1, з ) ,  
на центрах (рис. 27 . 1 ,и), на кернах или шпилях (рис. 2 7 . 1 ,к). 
Встречаются т а к ж е  опоры с жидкостны м или во зду ш н ым  трени
ем, опоры упругие и с магнитным подвесом.

Элементы конструкции и м атериал ы  осей и валов .  Цапфы в а 
лов выполняют, как  правило, цилиндрическими,  д л и н а  их в з а в и 
симости от расчетного ди ам етра  цапфы с о с т а в л я е т (0. 3 . . .  2)  й
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при применении подшипников скольжения ;  длина / под подшип
ник ка чен и я  определяется  шириной подшипника.

Конические цапфы (рис. 27.1,  ж) позволяют регулировать  р а 
диальн ый  за зор з а  счет осевого перемещения вала .  Во избежание 
з а к л и н и ва н и я  ус тан авливаю т  регулируемый упор. Шаровые цап
фы (рис.  2 7 .1 , з )  допускают прогибы и перекосы вала .  Диаме тр ы

Рис. 27.1

цапф и посадочных мест под зубчат ые колеса и другие  детали  на 
в а л а х  н а з н а ч а ю т  из ряда  нормальных  линейных размеров в соот
ветствии с ГОСТ 6636—69.

При у с тан о в ке  на в а л у  нескольких деталей,  соединяемых с ним 
с помощью шпонок, шпоночные канавки располагают на одной 
прямой (рис. 27.1, а, в, г).

Пер ех одные участки м е ж д у  ступенями валов и осей чаще всего
выполняют: 1) с галтелью 
постоянного или переменно
го радиуса,  т. е. с плавным 
переходом от одного сече
ния к др угому (рис. 27.2, а) 
с канавкой д л я  выхода  ин 
струмента (рис. 27.2 ,6)  
с коническим переходом от 
одного ди ам етра  к дру гомуРис. 27.2
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(рис. 27.2, в ) .  Галтели и конические переходы выполняют  с целью 
уменьшения концентрации напряжений.

Посадочные поверхности вал о в  и цапф шлифуют д л я  ум ен ьше
ния шероховатости.  Материал осей и валов н аз н ач аю т  с учетом 
условий их работы,  чаще всего используют конструкционные стали 
марок 20, 30, 40, 45, 50, а т а к ж е  стали Ст5,  Стб. При повышенных 
требованиях к несущей способности и долговечности цапф валы  
изготовляют из сталей с улучшением марок 35, 40,  40Х, 4 0 Х Н . Д л я  
увеличения износостойкости цапф в подшипниках ск ольж ения  
применяют стали 20, 20Х, 12ХНЗА с последующей цементацией 
цапф.

§ 27.2. Валы и оси

Основными критериями работоспособности вал ов я в л я 
ются п р о ч н о с т ь  и ж е с т к о с т ь .  При работе в а л ы  испытывают  
сложную деформацию изгиба и кручения (иногда в а л ы  работают 
только на кручение) .  При работе  на изгиб цикл н а гр у зк и  считают 
симметричным (г  =  аП1|п зП1ах — 1), а при круч ен ии  отнулевы м  
( г  =  0)  у нереверсивных механизмов .

Предварительный расчет вал ов .  Д л я  выполнения расчета  в ал а  
необходимо знать его конструкцию (места  приложения на грузки ,  
расположение опор и т. п.).  В то ж е  время р а з р а б о т к а  конструк
ций вал а  невозможна без предварительной оценки его д и а м е т р а  из 
условия прочности вала  на кручение по известному к р у т я щ е м у  
моменту.  Допускаемые нап ря жен и я принимают пониженными,  по
скольку  не учитывается  влияние изгибающего момента  Кр оме 
того, установлено,  что при расчете  валов на же с т ко с т ь  их д и а м е т 
ры получаются больше, чем при расчете на прочность,  и рабочие 
напряжения ока зываются  невысокими.

Условие прочности при кручении [см.  формулу  (12 9 ) ]  имеет  
вид

т = 7 7 Г /, < М ,

гд е  Т крутящий  момент;  Wр — полярный момент со пр оти вле 
ния (для  кру глого  сплошного сечении Wp^ 0 , 2 d l, д л я  вала 
с центральным осевым отверстием W .^ 0,2fiF ( 1 d^/d1), г д е  
d0 — диам ет р  отверстия) .  Величина ;«• = 1 — d \ d x на зывается  
к о э ф ф и ц и е н т о м  с н и ж е н и я  м о м е н т а  с о п р о т и в л е  - 
н и я.  Числовое значение полярно го  момента  сопротивления 
д л я  вала с центральным отверстием

Wp =  OM'W.
Д и а ме тр  вала  в сантиметрах  определяется  по формуле 

d > у Т (0,2 |-| ? г ) =  су/ Р/(п1 г ) ,

г де  Р  пер едаваемая  мощность,  кВт;  п частота вращен ия  вала^ 
об мин: величина с зависит от  материала  вала и о ж и д а е м о г о
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расп о л о жен и я  нагрузки относительно опор. При постоянной на
г р у з к е  и небольших изгибающих моментах (ко роткие  налы из 
сталей  Сто,  Стб и 45 при [~) =  50 МПа)  принимают t  при
переменной н а г р у з к е  и малых  изгибающих моментах  или п о 
стоянной н а г р у з к е  и средних изгибающих моментах ( [ ' 1 —37 МПа)  
принимают с =  11; при переменной н а гр узке  и средних изгиба
ющих момента х  или постоянной на грузке  и значительных из ги 
бающих моментах  ( [ - [  =  28 ,5 М П а)  принимают с =  12.

При наличии шноночного паз а  в опасном сечении вал а  полу
ченные значения увеличивают на 5 . . .  10%, а затем округляют до 
бли жай ш его  стандартного по ГОСТ 6636—69.

Проверочный расчет валов .  После предварительного определе
ния д и а м е т р а  в а л а  обычно вычерчивают эскиз в ал а  с наса женн ы 
ми д е т а л я м и  и уста н а вл и ва ю т  места расположения опор. Затем  со
с т а в л я ю т  расчетную схему ,  в которой вал  рас сматр ивается  к а к  
б а л к а  на д в у х  опорах;  силы от деталей,  посаженных на вал,  у сл ов
но считают сосредоточенными и приложенными посредине шири
ны посадочного места детали,  а реакции в цапфах — посредине 
длины цапфы.  Д а л е е  определяют реакции в опорах вал а  и строят 
эпюры сил, изгибающих и крутя щих  моментов от всех действую
щих нагрузок .

Если силы расположены в различных плоскостях,  то дл я  опре
дел ения  результирующих моментов определяют изгибающие мо
менты во взаимно перпе нд икул ярных плоскостях  Мх и Ми и с к л а 
д ы в а ю т  их геометрически:  М„ — | М } Му .  Построенные эпюры 
используются  д л я  определения расчетных напряжений в любом 
сечении ва л а .

М а к с и м а л ь н ы е  нормальное и касательное напряжения в опас
ном сечении в а л а  определяются  по формулам

а ^ Л 1 н II/,,; 7) (2 U'„), (27.2)

г д е  U7„ — 0 , l d :! момент сопротивления при изгибе д л я  сплош
ного к р у г л о г о  сечения и U/H ~ 0 , l d - ' ; \ r  момент сопротивления 
д л я  вала  с центральным отверстием диаметром dlt.

Если при расчете уч иты вает ся  нормальное напряжение ие толь
ко от изгиба,  но и от р а с т я ж е н и я  или сж ат ия  в а л а  осевой силой 
N, то

o =  M H/U/H± W / ( r ^ , 4 ) ,  (27.3)

где  зн а к  «  +  » соответствует  растягивающей силе, а знак  « —» — 
с жим ающей .

П р о вер ку  прочности производят  по эквивалентному (приведен
ному)  напряжению.  При одновременном действии нормальных 
и к а с а т е л ь н ы х  напряжений,  согласно формуле (15 .7) ,  э квивалент
ное н ап ряж ен и е

°э =  V -|- 3-е- <  [о „ [ .
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По р е з ул ьта там  проверки по формул е (27.4) ,  если необходимо,  
вносят исправления в выбранную конструкцию ва л а .  У осей к а с а 
тельное напряжение отсутствует.  Д и а м е т р  сплошной цилиндриче
ской оси рассчитывают по ф о р м у л е  d =  Ми!(0,\ [ст„]) ,  а д и ам етр  
цилиндрической полой оси по ф о р м у л е  d =  y^уИн/(0,1 [aH|5w).

Д о п у с к а е м ы е  напряжения на изгиб стальных вал ов при си м 
метричном цикле  изменения принимают [о„] ^ sO , l o n д л я  осей 
с отнулевы м циклом нап ряжени я [о„1 ~ 0 , 1 6 о в, а при п о сто ян н ых  
н ап ряжен и ях  [а„] ^ 0 , 3 3 о и, г д е  а в — предел  прочности.

Последовательность  проверочного расчета  в ал ов по пр иведен
ным на п ря жен и ям  покажем на д в у х  примерах.

1. Р <1 с с ч и т л т ь эквивалентное 
напряжение вала прямозубой ци
линдрической передачи, эскиз кото
рого показан на (рис. 27.3, а), пола
гая ,  что известны окружные силы 
колес Ftl и Fv, и радиальные силы 
Fr | и Fr2, а диаметр  вала определен 
но крутящ ему  моменту Т по форму
ле (27.1)

Заданные силы составляют р а 
счетные нагрузки , которые вы зы ва
ют изгиб вала в двух  плоскостях.
Сначала составляю т расчетные схемы 
вала в вертикальной (рис. 27.3, 6)  
н горизонтальной плоскостях (рис.
27.3, в) и из уравнении статики оп
ределяют реакции и опорах для к а ж 
дой расчетной схемы:

Ялверт +

й̂аерт \F,A +  Ftl(l, /,))//;

Яигор (/* +  /з) -FnW\

Яягор- lFnVi +  b ) - r M l l -
Затем строят эпюры изгибающих 

моментов в вертикальной AfBcpr и 
горизонтальной /Игор плоскостях, а 
=  '2Fl J i l , -  2 FtJd». Эпюры показаны на рис. 27.3, 6  — г.

Опасное сечение вала будет там ,  где  суммарный изгибающий момент 

Л1„ у  Aipop +  ^iiepT будет наибольшим. Далее по формулам (27.2) опре
деляют максимальные нормальные и к а с а т ел ь н ы е  напряжения, а по формуле 
(27.4) определяют эквивалентное напряж ение и сравнивают его  с до п ус кае м ы м  
напряжением.

2. О п р е д е л и т ь  эквивалентное напряж ение  вала червяка  (рис .  27.4 , а), 
считая, что известны окружная Ft, р ади альн ая  Fr и осевая  Fa силы , п р и л о 
женные к зуб у  червяка на расстоянии р а д и ус а  делительного цилиндра посре
дине его длины. Эти силы вызывают изгиб вала в горизонтальной и в е р ти 
кальной плоскостях, а сила Fa вы зы вает  сж ат и е  левого участка  вала .  С о с т а в  
ляя расчетные схемы в, ла в вертикальной (рис. 27.4, б )  и горизонтальной  
(рис. 27. 4, в) плоскостях, определяют реакц ии  Ил и R в в опорах вал а  и строит 
эпюры изгибающих моментов, а т. к ж е  продольных сил и к р у т я щ е г о  момента

'1  \ \ А \

-w!

■ й и С -

. ’ 
'

1- 
f-u \ r'

|̂2 \ Frt ■ *

? r „  m .

ГШШШ .......'ir
Рис. 27.3

т а к ж е  эпюру крутящ его  момента Г —
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(ри с .  27.4, ?) 
плоскости

При этом м аксимальны й изгибающий момент в вертикальной

Мвер г
в горизонтальной плоскости

С ум м арн ы й  изгибающий момент
А/гор

FrU 4 +  F M  4; 

Ftll 4.

К ^ьерт  +  -Wfop 0,25 } " ( / у  +  /•>/,)-' +  (//O'- 
Н ап ряж ен и я ,  действующие в опасном сечении:

о„ A/„/0,lrfa; а сж - - Faj0,‘25~d-\ т T/0,2d:i.
Р езул ьти р ую щ ее  нормальное напряж ение  и =  аи — зсж. Подставляя  значение а 
и т в  формулу (27.4), при известном диаметре вала d определяют эквивалентное 
н ап ряж ен и е  оэ и сравнивают его  с допускаемым напряжением.

Расчет  валов и осей на  сопротивление усталости.  При предва 
рительном определении д и а м е т р а  и проверочном расчете валов

и осей па прочность не учи-

1/г L/z

" Т Т Л

5)

Мгг

Mr.

О »  r r i iT t o *  "звП  

Т̂дптхтПШГШТШ
-̂ ггГПТТПТПТГ

Д Щ П Ш Е Ш ^

тываются усталостные х а 
рактеристики материалов и 
концентрация напряжений,  
а т а к ж е  качество поверх
ности. Практикой установ
лено, что основным видом 
разрушения валов я вл я ет 
ся усталостное.  Поэтому для  
валов расчет на сопротивле
ние усталости являетс я  ос
новным. Расчет  обычно про
изводят в форме проверки 
коэффициента за п аса  проч
ности. При расчете намеч а
ют опасные сечения вала ,  
которые п одл еж ат  про
верке,  при этом учитывает 
ся харак те р  эпюр изгибаю
щих и крутящих момен
тов, наличие концентрации 
напряжений в местах  изме
нения сечения ступенчатых 
валов.  Д л я  опасного сече
ния определяют действи
тельный коэффициент п 

з а п а с а  сопротивления ус талости  и сравнивают его с допускаемым 
коэффициентом [ л ] .  Коэффициент запаса  прочности определяют 
по формуле

(27.5)

Рис. 27.4

Кп
п =  n,n. ;\ n- \-rii [ я ]  да 1,5,

коэффициент запаса по нормаль

ным нап ря жени ям ;  /гт = т _ i
К.

"' а +  ' М коэффициент за-
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паса по касательным нап ря жени ям .  Зде сь  o^i и x_i — пред ел ы  
выносливости при изгибе и круч ен ии .  Д р у г и е  велич ины,  в х о д я 
щие в формулы,  определяются  сл едую щ им образо м .

Д л я  рассматриваемого опасного сечения, используя  эпюры из
гибающих и крутящих моментов,  определяют н а п р я ж е н и я  н а р у ж 
ных волокон вала .  Согласно принятому условию а м п л и т у д ы  аа 
и средние напряжения ат  при симметричном цикле

^ a G inax ^ ^ и ш а х  ®т = =

при отнулевом цикле

' «  =  хт =  т шах/2 =  Г тах  (2  W „ ) ,

г д е  W„ =  0 , l d :'£r .
Эффективные коэффициенты концентрации нап ря жени й  при 

изгибе Ка и кручении К-. в зависимости от наличия в сечении 
концентраторов напряжений о п р ед ел яю т  из табл.  27 .1.

'Г а б л и ц  а 27 .1

к 1 к.

Фактор концентрации при <.и МПа

700 1000 7(К) к*ю

Галтель (см. рис. 15.3, (Т) при:

r/d =  0,02 2 5 з,-, 1,8 2,1
г Id —  0,(М) 1,85 2,0 1,4 1,ГЗ

г  Id 0,10 1,0 1,6} 1 ,25 1.35
Выточка (см. рис. 15.3, и )  при:

rid  0,02 1,9 2,35 1,1 1,7

r;d  0,00 1,8 2,0 1,35 1.65
rid  =- 0,10 1,7 1,85 1,25 1.5

Поперечное отверстие (см. рис. 1,9 2,0 1,75 2,0
15.3, я) при d0/d 0 , 0 5 . . . 0,25

Шпоночная канавка  (см. рис. 1,7 2,0 1.1 1.7
15.3, г)

Шлицы При рас |ете но внутреннему  диаметру
К ,” К .=  1

Посадка с натягом при давлении 2,1 3,6 1,8 2,5
Ч > 20 MIU

Резьба 1,8 2,4 1,2 1,5

Масштабные факторы е3; ег , учитывающие влияни е размеров 
детали при изгибе,  зависят  от ди аметра  вала  и мат ер иала .  Учи
ты вая ,  что е, — et , масш табные факторы имеют с л е д у ю щ и е  зна
чения:

Диаметр вала, мм . . .  . 15 20 30 40 50 
Углеродистая сталь . . . 0,95 0,92 0,88 0,85 0,81 
Легированная сталь . . . 0.N7 0,83 0,77 0,73 0,70
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Коэффициенты i), и i|): , учитывающие  влияние средне го на
п р я ж е н и я  цикла  на сопротивление усталости,  обычно принимают:

=  0 ,05 ,  От = 0  — дл я  низкоуглеродистых  сталей;  ф „ = 0 , 1 ,  <]>* =  
=  0 ,05  — д л я  с р е д н е у гл е р о д и с т ы х  сталей;  ^ , = 0 , 1 5 ,  ^  = 0 , 1  — 
д л я  ле ги ров ан н ы х  сталей.

Коэффициенты р, и уч иты ваю т шероховатость поверхности.  
Д л я  шлифованных и полированных поверхностей принимают 
pe =  pt =  l ;  при чистовой обточке  р» =  =  1,05 . . .  1,25; при 
о бдирке  Ра =  Р. =  1,2 . . .  1,5. На значение коэффициента р вли
я е т  упрочнение  поверхности (цементация ,  азотирование и т. д . ) .  
Влияние  этих  факторов подробно излагается в литерат ур е  [26] .

У вр ащ аю щ и х ся  осей напря жение изгиба меняетс я  по сим
метр ичному циклу  (зт  =  0)  и формула  (27.5) имеет  вид

я  =  р , г1з _ 1 (Л" о(() |м|.

У н е п о д в и ж н ы х  осей н а г р у ж е н и е  статическое (з,„ =  зя). Тогда 
фо рмул а  (27 .5 )  имеет вид

«  =  ®т/[°т  (Л '3;Р 3£, -|- ф,)| '• 1 «1 ,

гд е  от -  п р е д ел  т ек уч ести .
Учет с р о ка  служ бы .  В предыдущих расчетах  предполагался  

весьма  длительный срок с л у ж б ы  вала ,  практически весь срок амор
тизации.  Если срок с л у ж б ы  в а л а  ограничен и число циклов N н а 
пряжений  меньше базового числа  циклов Л/0, то расчетный предел 
выносливости можно повысить.  При N<Nо учиты вается  в о зм о ж 
ность повышения д о п ускаем ы х  напряжений дл я  кратковременно 
работающ их механизмов с целью более полного использования 
ресурсов прочности. В этом сл уч а е  расчетный предел выносливо
сти опр еделится  по формуле

а _ 1р (27.6)

г д е  базовое  число циклов jVu= ( 3  . . .  5) 10° д л я  валов небольшой 
площади  сечения и Дг„ = 1 0 7 д л я  валов большой площади с е ч е 
ния; п о ка затель  степени кривой усталости т  =  6 д л я  валов с по
с а д к а м и  с натягом;  т  =  9 д л я  обычных конструкций стальных 
валов .  Число циклов N =  60nt, г де  «  — частота вращения вала,  
об/мин; t — вр ем я  работы,  ч.

Расчет  на изгибную жесткость .  Упругие перемещения валов от
рицательно влияют на работу  свя занных с ними деталей — под
шипников,  з уб чат ых  колес и т. д.  При большом прогибе может  
произойти заклинивание подшипников,  а в зубчаты х зацеплениях 
перекос зу б ь е в  и возникновение концентрации нагрузки по длине 
зуба .  В отсчетиых и дел ите льн ых механизмах упругие  перемеще
ния с н и ж а ю т  точность измерений.
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Значения допуск аемых  упругих перемещений з а в и с я т  от тр е 
бований, пр ед ъявляемых к конструкции,  и у ст а н а вл и ва ю т с я  дл я  
ка ж дого  отдельного случая .  Ориентировочно у г л ы  поворота (в р а 
ди ан ах )  сечения в а л а  в местах  расположения типовых деталей
имеют следующие допустимые значения:

Ш ариковые однорядные подш ипники ....................................0,005

Шариковые сферические подш ипники ................................... 0,05

Роликовые цилиндрические подш ипники ..............................  0,0025I
Роликовые конические п о д ш и п н и к и ........................................0.001 в
Подшипники с к о л ь ж е н и и ................................................................ 0,001

Зубчатые к о л е с а ....................................................................  0,001. . . 0,002

Согласно опытным данным максимальный прогиб валов обычно 
не должен превышать (2. . .3) 10—4 от расстояния м е ж д у  опорами, 
а допустимый прогиб для  валов,  несущих зубчатые колеса,  
в месте крепления колеса составляет  0,01 т  д л я  цилиндрических 
и 0,005 т  для  конических колес,  где т  — модул ь зацепления.

T а б л и ц а 27.2

Fab (1 +  b)l(GEJt) Fclj(6l:J)

Од -  Fab (/ +  a)l(C>EJl) Fclft3EJ)
0 , . ** н Fc (2 1 +  3c)/((i/:V)

ГЬ (I- — b- — 3d-)j(GEJl) Fc (3d- - l-)ftOiEJI)

»/:• — Fa (/*’ — a- — 3e3)l{GEJl)

°А- Fab (b — a)/(3EJl) —

У D Fbd (I- — b- -  d-)l(GEJl) — Fed (I- -  d-)/(6EJI)

Уе Fac (I- — a- - е-)Ц6EJI) —

У к Fa-b-ЦЗЕЛ) —

У<: 0Д с Ft- (I +  c)/(3EJ)

П р п м е ч а м и е. И таблице Я  — модули упругости  материала  пала ;  J  — момент инерции 
Сечения (ДЛЯ круглого нала J  • п*/*/Г>4). Сумм арны е зиа юиин перемещений определяются по фор*
мулам  у  =« у  у^  ; 0 =* Т/ + Ь* где у ОЛ • — прогиб и угол новоро-f иерт гор г „СрХ ' ГОр • •'перт* иерт 1 3 '
та н иертнкалчюй плоскости, а УГОр: 0ГОр — прогиб и угол поворота и горизонтальной плоско

сти на расчетной схеме нала. Эти  деформации получают алгебраическим суммированием дефор
маций от каждой силы, Дейстиуюшей и данной плоскости (согласно принципу наложения дефор
маций).
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Прогибы и у г л ы  наклона упругой линии вал а  определяют,  
решая дифференциальное уравнение упругой линии балки  (см. 
§  11.5).  Д л я  простых случаев  следует  пользоваться готовыми 
формулами д л я  уг лов  поворота 0 и прогибов у, приведенными 
в табл .  27.2. Найденные значения G и у не должны превышать 
д о п ускаем ы х  значений.

Расчет  на крутильную жесткость .  Под действием крутящего  
момента в а л  деформируется  ( з акр уч и вается ) .  Угол закручивания  
цилиндрического уч астка  в а л а  длиной / под действием крутящего 
момента Т определ яетс я  по формуле

? — 77 ((jJp), (27.7)

где  G — м о д у л ь  сдвига ;  /р — полярный момент инерции (для  
круглого сечения /Ря ; 0 ,1  d4) .  Д л я  ступенчатого вала ,  состоящего 
из п цилиндрических участков,

<Р=-2 TilitiGJpt), (27.8)
ь 1

г д е  Zj — длина  /-го участка ;  J pl — полярный момент инерции 
г-го уч а ст к а ;  Tt — вращающий момент,  приложенный к /-му 
у ч а ст к у .  Д о п у с к а е м ы й  уг ол  закруч иван ия зависит от назначе
ния вала ,  от требований и условий работы конструкции и к о 
леб летс я  в шир оких  пределах .  Например,  дл я  длинных валиков 
и хо довы х  винтов до п ускаем ы й  угол  закручивания принимают 
М  5 . . .  Ю'/м (0,015 . . .  0 ,3  рад/м),  в отдельных с л уч а ях  
д о п у с к а е т с я  [< р ]< 2 0 '  м. К валам высокоточных передач п р е д ъ 
я вл яю т осо бые требования в отношении жесткости,  та к  как  
угол з а к р у ч и в а н и я  влияет на мертвый ход механизма (упругий 
мертвый ход ) .

Угол з а к р у ч и в а н и я  вала ф, рад ,  и крутящий момент Г, Н-мм ,  
о п ределяю т  по формулам

<Р =  TJGJp <  |ср | 100t) или TjO,\d*G<:. Ы/1000 ,

где d — д и а м е т р  ва л а ,  мм;  G — модуль сдвига,  МПа.
Д и а м е т р  в а л а ,  необходимый дл я  обеспечения требуемой кр у 

тильной жесткости ,

d > 106 J/ J)(G |«|), (27.9)

где коэффициент /г = 1,1 учитывает  возможные ослабления вала ,  
например,  шпоночным пазом или отверстиями под штифты.

Гибкие в а л ы  применяются д л я  передачи вращающего момен
та  м е ж д у  теми узлам и  машин и приборов, которые в процессе 
работы м ен яю т свое относительное положение.  Эти валы имеют 
криволинейную геометрическую ось и предназначены д л я  пере
дачи сравнительно  небольших мощностей при большой частоте 
вращения .  Гибкий вал  конструктивно состоит из нескольких слоев
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стальной проволоки 2 круглого сечения,  н ав иты х  вокруг  с е р д е ч 
ника 3 (рис. 27.5, а). Соседние слои имеют противоположное н а 
правление навивки.  У вала  правого вр ащ ен ия  наружный слой 
навит в левую сторону,  а у  в ал а  левого вращения — в п р а в у ю .  
Поэтому при передаче  момента н а р уж н ы й  слой уплотняет в н у т 
ренние слои, и в этом случае валы  имеют наибольшую не сущ у ю  
способность.

Д л я  предохранения от загрязнений и повреждений,  с о х р а н е 
ния смазки п безопасности работы гибкие валы  з аклю ч аю тс я  
в оболочку (броню) ,  обычно металлическую,  тканевую или р е з и 
нотканевую. Металличес
к а я  броня 1 состоит из 
стальной лепты фасонного 
сечения. Концы гибких в а 
лов п брони припаивают к 
специальной а р м а т у р е  4 — 
наконечникам в а л а ,  а их в 
свою очередь присоединяют 
к жестким в а л а м  узлов,  
м е ж д у  которыми гибкий 
вал  передает движение 
(рис. 27.5, б, в).

Гибкие валы нормально
го типа В1 и усиленного ти
па ВУ предназначены для  
приводов управления и кон
троля,  а валы типа В2-А — 
д л я  автомобильных прибо
ров. При работе в а л а  радиус R кривизны его оси не должен б ы т ь  
меньше радиуса  /?тш. указанного в табл .  27.3.  Кпд гибких в а л о в  
определяется опытным путем. Он равен 0,93 . . .  0,89. Наибольший 
угол закручивания ф<20°/м.

Т а б.л и ц а 27 .3

Рис. 27.5
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§ 27.3 .  О пор ы качения

Опоры каче ния валов и осей выполняют чаще всего 
в  виде подшипников качения.  Конструкции подшипников 
(рис. 27.6) состоят  из наружного кольца /, внутреннего кольца 2, 
м е ж д у  д о р о ж к а м и  каче ния 3 которых помещаются тела  к а ч е 
ния 4 (шарики или ролики) .  Тела  качения распределяются р а в 
номерно по д о р о ж к а м  качения с помощью сепаратора 5. На 
рис. 27.7 пока за ны  различные виды тел качения:  шарики ( а ) ,  ци

линдрические ролики короткие (б) 
и длинные (в), цилиндрические витые 
ролики (г), конические (д), бочкооб
разные (е), игольчатые (ж) тела  в р а 
щения.

Шариковые подшипники более быстроходны,  чем роликовые,  
могут фиксировать в а л  в осевом направлении,  менее чувствитель
ны к прогибам в а л а .  Роликовые подшипники с цилиндрическими 
роликами не воспринимают осевую нагрузку ,  но имеют более 
высокую (на 70 . . .  9 0 % )  несущую способность, чем шариковые 
подшипники тех  ж е  размеров.

Достоинствами подшипников качения являются :  а) мал ые  мо
менты трения ;  б) м а л а я  ширина;  
в) простота ух ода  и малый расход с м а 
зочных материалов ;  г) высокая  с те 
пень стандартизации,  вз аимозамен яе 
мость и невысокая  стоимость при м а с 
совом производстве.  К основным недо-
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ст аткам  подшипников качения относятся :  а )  значительные д и а м е т 
ральные габариты ,  б) ограниченный срок сл уж бы  при больш ой 
частоте вращения .

По направлению действия воспринимаемых нагрузок п о д ш и п 
ники качения д е л я т с я  на: р а д и а л ь н ы е  (см.  рис. 27.6) ,  с п о с о б 
ные воспринимать в основном р а д и а ль н у ю  на грузку  ( ш а р и к о в ы е  
радиальные подшипники могут воспри нимать  и осевую н а г р у з к у ,  
достигающую по значению 70% от недоиспользованной р а д и а л ь 
ной н аг рузки ) ;  р а д и а л ь н о - у п о р н ы е  (рис. 27.8, а, б ) ,  с п о 
собные воспринимать радиальную и осевую нагрузку ;  у п о р н ы е  
(рис. 27.8, в), способные воспринимать осевую нагрузку .

По способности самоустанавливаться подшипники д е л я т  н а  
н е с а м о у с т а н а в л и в а ю щ и е с я  и с а м о у с т а и а в л и -  
в а ю щ и е с я  (сферические) (рис. 27 . 9 ) .  По габаритным размерам 
все подшипники разделяют на серии. В зависимости от р а з м е р а  
наружного кольца бывают серии: с в е р х л е г к и е ,  о с о б о  л е г 
к и е ,  л е г к и е ,  с р е д н и е  и т я ж е л ы е .  В зависимости от ши
рины кольца подшипники де лят  на у з к и е ,  н о р м а л ь н ы е ,  ш и 
р о к и е  и о с о б о  ш и р о к и е .

Подшипники качения маркируют нанесением на торец к о л ь ц а  
цифр, условно обозначающих внутренний диаметр d, серию, тип 
подшипника и класс  точности изготовления .  Подшипники в ы п у с 
каются следующих классов точности в порядке повышения т о ч 
ности: 0 (нормальн ый) ;  6 (повышенный) ,  5 (высокий) ,  4 (особо  
высокий),  2 (сверхвысокий).

Кольца и тела  качения изготовляют из шарикоподшипниковых 
высокоуглеродистых хромистых ста лей ,  например Ш Х 1 5  
и 111Х15СГ и др. ,  сепа раторы— из м ягко й  углеродистой с т а л и ,  
а сепараторы высокоскоростных подшипников — из бронзы,  т е к 
столита,  нейлона.

В приборах применяются миниатюрные шарикоподшипники 
с наружны м диаметром от 1,0 до 8 мм,  конструкция ко т о р ы х  
показана на рис. 27.10. Применяют т а к ж е  нестандартные н а с ы п 
ные шарикоподшипники (рис. 27 .11) ,  у  которых отсутствует с е п а 
ратор. Роль внутреннего и нар уж ного  колец выполняют сам  в а л  
и неподвижная  чашка ,  которые в этом  сл уч ае  изготовляют из 
высококачественных сталей и з а к а л и в а ю т  до твердости H R C  
55 . . .  60. Эти подшипники позволяют точно центрировать в а л  
и обладают м ал ы м  моментом трения.

Выбор посадок колец подшипников качения па вал  и в к о р 
пус зависит от значения,  направления и хар актер а  нагрузок ,  т и п а  
н размеров подшипника,  условий эксп луата ции,  метода  р е г у л и 
рования зазоров и условии сборки. Р азл и ч аю т  местное, ц и р к у л я ц и 
онное и колебательное нагружения неподвижны х колец: м е с т н а я  
нагрузка  воспринимается ограниченным уч астком  дорожки к а ч е 
ния и передается на ограниченный у ч а с т о к  корпуса;  ц и р к у л я 
ц и о н н а я  н а гр узк а  воспринимается всей окружностью д о р о ж к и  
качения;  к о л е б а т е л ь н а я  н а г р у з к а  распределяется  на о п р е д е 
ленный уч асток  кольца.
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Рис. 27.10

т
щ щ 3

Рис. 27.11

Посадка  подшипников на вал  осуществляется по системе от
верстия ,  а в корпус — по системе вала .  В зависимости от вида 
на груж ения  дл я  р а д и а л ь н ы х  подшипников рекомендуются  следую
щие посадки [8 ] :

Вид иагружспия

М е с т н о е ...................

Циркуляционное . . 

Колебательное . . .

Внутреннее кольцо 
на нал

Л 5 ; Л5; Лб; g&, f i

п5; т 5; £5; j s5; нб; тб ; 
*6 ;  j s 6

Л5; УдС

Н аружное кольцо 
на нал

/s6; Уу7; //G; /У7; Л/8; 
/У9; G7
Л:6; Л?0; /\6; Л'7; /И7; /(7 

Л6; Л 7

Установку  неподв ижны х  колец подшипников осуществляют,  
к а к  правило,  по более свободной посадке,  чем вращающихся .  При 
этом чем больше н а г р у з к а  и меньше частота вращения,  тем плот
нее до лжн а  быть п о сад к а .  На рис. 27.12, а показано крепление 
внутреннего кольца на  в а л у  посредством посадки с натягом,  на 
рис. 27.12, б — крепление концевыми шайбами,  на рис. 27,12, в — 
гайкой.  На ружны е  ко л ьц а  закрепляют м е ж д у  упорным выступом 
корпуса  и выступом кр ышки  (рис. 27.13, а), м е ж д у  выступом
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крышки и упорным пружинным кольцом 1 (рис  27.13, б), а в р а з ъ 
емных корпусах наруж ны е кольца крепят  цельными кольцами 3 
большого сечения и врезными крышками  2 (рис. 27.13, в). В о з 
можны и другие  варианты крепления колец,  которые приводятся  
в справочной литературе  [1,  25, 34] .

Необходимо отметить,  что конструкции и размеры  торцовых 
крышек дл я  осевой фиксации подшинпиков,  восприятия о севы х  
нагрузок  и герметизации стандартизированы (ГОСТ 18511—73 . . .  
18513—73).  В зависимости от ди ам ет ра  н а р у ж н ы х  колец подшип
ников параметры крышек,  а т а к ж е  п а р а м е т р ы  установочных 
гаек,  пружинных стопорных колец пр ивод ятся  в справочниках  
[1, 34] .  Применение стандартных деталей в подшипниковых у з л а х  
упрощает их проектирование и уд еш ев ляе т  изготовление.

© _ ) -

Рис. 27.14

При установке  в а л а  в д в у х  подшипниках применяют разл и ч 
ные конструкции подшипниковых узлов,  например конструкцию,  
где радиально-упориые подшипники ус та новлены  в общей с к в о з 
ной расточке корпуса,  а размер осевого з а з о р а  регулируют наб о 

ром прокладок м е ж д у  
крышками и торцами кор
пуса (рис. 27.14, а ) .  I Ia 
рис. 27.14, б показана  
конструкция,  в которой 
м е ж д у  неподвижным н а 
руж ным кольцом подшип
ника и крышкой имеется 
осевой зазор А =  0,02 . . .
0,1 мм.  Така я  конструкция д ает  возможность  подшипнику перем е
щаться  в корпусе,  компенсируя  температурное удлинение вала ,  что 
важ н о  особенно при длинных валах .  Д р у г и е  типовые конструктив
ные решения приводятся в справочной л и т е р а т у р е  [1, 34] .

Чтобы защитить подшипниковые у зл ы  от загрязнения и пре
дупредить вытекание смазки,  их сн абж аю т  уплотняющими устрой 
ствами.  При мал ых и средних скоростях применяют контактные  
манжетные  уплотнения в виде п ластм ассовых  ( и < 1 0  м/с) или 
войлочных ( и < 5  м/с) колец (рис. 27.15, а, б). При высоких с к о 
ростях применяют лабиринтные уплотнения (рис.  27.15, в ) ,  и зв и 
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л и сты»  зазор которых  заполняют консистентной смазкой.  Бывают 
уплотнения и д р у г и х  конструкций.

С м а з к у  подшипников качения производят пластическими (кон
систентными) с м а з к а м и ,  жидкими маслами п твердыми смазками.  
К о н с и с т е н т н о й  с м а з к о й  заполняют корпус подшипника на 
'/з ••• '/г о бъем а  свободного пространства корпуса и меняют ее 
один раз в 6 . . .  8 месяцев.  К а л ь ц и е в ы е  с м а з к и  (солидолы) 
применяют при длительной работе со скоростью вала  и < 1 0  м/с 
при тем пер ат уре  не выше 6 0 ° С. Н а т р и е в ы е  с м а з к и  (кон- 
сталины)  применяют при тех ж е  условиях ,  по при температуре  не 
выше 120° С.

В качестве  ж и дкой  смазки используют н е ф т я п ы е м а е  л а 
при температ уре  до 120° С и с и н т е т и ч е с к и е  м а с л а  при бо
лее  высоких т е м п ер ату ра х .  В зависимости от условий работы при
меняют различные способы подачи жидкой смазки.  При мал ых 
скоростях  с м а з к а  поступает при окунании тел качения в м а с л я 
ную ванну.  При горизонтальном расположении оси подшипников 
з ал и вк а  м асл а  в корпус производится до уровня ,  соответствующе
го положению центра  тела  качения,  находящегося  в нижней ч а с 
ти подшипника.  Част о  с м а з к у  подают разбрызгиванием из общей 
масляной ванны погруженным в нее на 10 . . .  15 мм зубчаты м 
колесом. При значительных скоростях применяется с м а з к а  м а с 
ляным ту ман ом ,  получающимся в результате  разбрызгивания 
масл а  зубчат ыми  колесами,  или распыления масл а  специальными 
распылителями.  Тум ан  проникает в подшипники н обеспечивает 
их смазку .

С м а з к у  в мал огабар и тн ые подшипники, вращающиеся со ск о 
ростью у с 5 0  м/с, подают фитилями или дозирующей масленкой,  
отрегулированной на подачу нескольких капель  масла  в час.  Ф е т 
ровые фитили при работе выполняют и роль фильтра. Т в е р д ы е  
с м а з к и  ( графит,  дисульфид молибдена и др.) используют в у з 
лах ,  работающих в в акуум е ,  при низких ( К  — 100° С) или вы со 
ких (/> 300°  С)  температ ура х .  В этом случ ае  сепараторы подшип
ников изготовляют из самосмазы вающихся  материалов.  Тела  к а 
чения, соприкасаяс ь  со стенками гнезд сепаратора,  снимают с них 
топкую пленку  твердой смазки и переносят се на поверхность 
качения колец подшипника.

§  27.4.  Выбор подшипников качения

Число типоразмеров подшипников качения ограничено 
стандартом.  Д л я  ка ж д о го  типоразмера рассчитана или экспери
ментально ус тан овлена  грузоподъемность (работоспособность) .  
При проектировании сами подшипники качения не конструируют 
и не рассчитывают,  а подбирают из числа  стандартных.  Методика  
подбора т а к ж е  стандартизирована  (см.  ГОСТ 18854—73 и 
18855—73) .

Подшипники подбирают по д о п у с т и м о й  с т а т и ч е с к о й  
н а г р у з к е ,  чтобы не возникали остаточные деформации, и по
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д и н а м и ч е с к о й ,  н а г р у з о ч н о й  с п о с о б н о с т и ,  чтобы  
не происходили усталостные разрушения .

Подбор подшипников по ст атической  н а г р у з к е  выпо лняют,  
если частота вращения п <  1 об/мин или вал совершает  к а ч а -  
тельное дв и ж ен и е .  Условия работы д о л ж н ы  удо вл е т во р я т ь  н е 
равенству

У о < С , „  (27 .10)
гд е  С„ д о пусти мая  статическая  н а г р у з к а  (е е  значения п р и 
водятся  в ка т алогах  дл я  к а ж д о г о  ти пораз мера  подшипника ) ;  
Q,, =  X0R -\- У,tA  — приведенная с т а т и че ска я  нагрузка .  З д е с ь  
R и А — соответственно радиальная  и о с е ва я  нагрузки на п о д 
шипник;  Х и и К0 коэффициенты радиальной и осевой н а г р у з к и .  
Например: д л я  однорядных шариковых  рад иаль ных подшипников  
Х„ — 0,6;  К„ =  0,5;  дл я  шариковых радиаль но -упо рны х п о д ш и п 
ников А'о =  0,5;  К,| 0,47 при р =  12° и . ,̂> =  0,5,  К„ =  0,37 при 
р =  24° (см. рис. 27,8,  а). В любом с л у ч а е  принимают Q > R .

В миниатюрных насыпных подшипниках число шариков б ы в а е т  
от 3 до 6, поэтому считают, что вся  н а г р у з к а  воспринимается 
одним шариком.  В этом сл учае  в подш ипнике с цилиндрической 
или конической цапфой диаметр ш ар и ка  в миллиметрах  м о ж е т  
быть определен по формуле d , „ ~ 0,7 V  R, г д е  R радиальная  н а 
грузка ,  Н.

Если расчетная  частота вращения вал а  б у д е т  я > 1  об/мин, 
то подшипник подбирают по дина миче ской нагрузочной с п о 
собности. Условия подбора:

^•расчетная ^- 'номинально-каталожная* ( 2 7 . 1 1)

Номинальная динамическая  на грузо чная  способность — это п о 
стоянная ради а льн ая  нагрузка ,  которую подшипник (с н е п о д в и ж 
ным на руж ны м кольцом) может в ы д е р ж а т ь ,  совершив один м и л 
лион оборотов внутреннего кольца ,  без появления пр изнаков 
усталостного разрушения не менее чем у  90% подшипников, п о д 
вергающихся испытаниям.  Значения номинальной динамической  
нагрузочной способности приводятся в к а т а л о г а х  для  к а ж д о г о  
типоразмера подшипника.

Д л я  подбора подшипников используют эмпирическую з а в и с и 
мость

Lh — (10 ,!/60л) (C / Q )\  (27 .12)
где  /.А — до лговечность ,  ч; «  — частота вращения ,  о б ми н ;  С — 
динамическая на грузочная  способность,  II; Q приведенная  н а 
г рузка ,  Н; 1  — 3 д л я  шарикоподшипников ;  а =  3,3 дл я  р о л и к о 
подшипников.

Подшипники качения часто работают прн совместном дейст вии 
радиальной и осевой нагрузки,  которая  м о ж ет  быть постоянной 
или сопровождаться толчками и у д а р а м и ;  вр ащ аться  может  к а к  
наружное,  т а к  и внутреннее кольцо;  в широких пределах м о ж е т  
изменяться тем перат ура  окружающей ср ед ы  — все эти ф акторы
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влияют на работоспособность подшипников и учитываются  при 
выборе приведенной (расчетной) нагрузки.

Приведенную р ад и а ль н ую  наг рузк у  Q д л я  радиальных и ра
диально-упорных ш ариковых  и роликовых подшипников опреде 
ляю т по формуле

Q =  (XkKR +  YA) kikT\ (27.13)
д л я  упорных подшипников

Q =  AkbkT, (27.14)

г д е  R — рад иаль ная  н а гр узк а ;  Л — осевая  наг рузка ;  Л' и К — 
соответственно коэффициенты радиальной и осевой нагрузок ,  
приведенные в табл .  27 .4;  kK коэффициент вращения (при вр а
щении внутреннего  кольца Ак = 1 ;  при вращении наруж ного  
кольца кк=\,2)\ к? ,— коэффициент безопасности,  учитывающий 
динамичность н а г р у з к и  (при постоянной на гр узке  кг. =  1; при 
на гр узке  с толчкам и  и с перегрузкой до 125"» As =  1,3 . . .  1,8; 
при наг рузк е  с сильными ударами к,: - 2 . . . 3) ;  кг — темпер а
турны й коэффициент,  вводимый при / 100 С.

Коэффициент Y зависит от так называемого  п а р а м е т р а  
о с е в о г о  н а г р у ж е н и я  е, который в свою очередь  зависит 
от отношения осевой на грузки А подшипника к его допустимой 
статической н а г р у з к е  С„ и хар актер изует  неравномерность рас
пределения н а г р у з к и  по телам качения.

Д л я  радиаль ных  подшипников по отношению А С,„ пользуясь  
табл .  27.4,  о п р е д е л я ю т  е, и в зависимости от значения отноше
ния A (kKR) о п р е д е л я ю т  коэффициенты X  и Y.

Т а б л и ц а  27.4

Тип
шарикоподшипником

Относи-
тс л ьн ая

н а г р у зк а
л

л А
е

■V | 1- А )•

Радиальные 0,014 0,56 2,30 0,19

однорядные 0,056 0,56 1,71 0,26

0,11
1 0 0,56 1,45 0,30

0,28 0,56 1,15 0,38

0,56 0,56 1,00 0,44

Радиально- 0,014 0,46 1,81 0,30

упорные 0,05(5 0,46 1,46 0,37

3 -  12’ 0,11 1 0 0,46 1 22 0,45

0,28 0,46 1,04 0,52

0,56 0,46 1,00 0,54

( 18 J — 0,43 1,00 0,57

24» — 1 0 0,41 0,87 0,68

[ 3 0 ’ — 0,39 0,76 0,80
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Д л я  радиально-упорных подшипников осевую на грузку  о п р е д е 
ляют с учетом осевых составляющих S ,  возникающих от р а д и а л ь 
ных нагрузок  из-за у г л а  р. Принимают  д л я  шарикоподшипников 
S = e R ;  для  конического роликоподшипников 5  =  0,83е/?. Осевы е  н а 
грузки в этом случае  будут зависеть  от расположения подшип-  
ков на валу .  Например,  для  одного из подшипников на рис. 27 .1 6  
имеем д л я  другого подшипника S 2 =  e2/?2- Полная  о с е в а я
сила в правом подшипнике будет  Л + S i —S 2. Эту силу и н у ж н о  
принимать за осевую в формуле (27 .13) .  Т а к  к а к  параметр е з а 
висит от отношения А/С0, а величину А определяют с учетом с о 
ставляющей от радиальной на 
грузки,  зависящей  от е, то при-

ляют эквивалентную динамиче
скую нагрузку .

Найденное по формулам (27.13) и (27.14) значение р а д и а л ь 
ной нагрузки Q подставляют в ф ормул у (27.12) и определяю т 
долговечность выбранного по динамической  нагрузочной с пособ
ности подшипника или по заданной долговечности находят  д о п у с 
тимую динамическую нагрузку ,  которую должен в ы д е р ж и в а т ь  
подшипник. Сопоставляя  расчетное значение нагрузочной с пособ
ностью со значением в каталоге ,  подбирают соответствующий т и 
поразмер подшипника так,  чтобы выполнялось  условие ( 2 7 .1 1 ) .  
Если типоразмер подшипника выбран по конструктивным с о о б р а 
жениям,  то по ка т а л о г у  определяют его  динамическую н а г р у з о ч 
ную способность С, затем находят  приведенную наг рузк у  Q по 
формуле (27.13)  по известным дейст вующим  наг рузкам  и п а р а 
метру н аг руж ения е. Тогда по формуле (27.12) находят  его д о л 
говечность и сравнивают с заданной долговечностью.

Цилиндрические опоры — подшипники — имеют цилиндричес
кую рабочую поверхность большой площади,  значительный м о 
мент трения,  надежно  работают при больших нагрузках .  О д н а к о  
эти опоры из-за невозможности рег ул и ровать  зазор м е ж д у  ц а п 
фой п подшипником не обеспечивают высокой точности ц ен тр и 
рования ва ла .  Конструкции цилиндрических опор скольж ения  по
ка заны на рис. 27.17. В мал о н агру жен н ы х  конструкциях п р и м е н я 
ют неразъемные подшипники в виде  втулок ,  з ап ре ссованн ых 
в корпусе (а, б), или фланцев, прикрепленных к  корпусу в и н т а 
ми (в). При действии радиальных сил R и небольших о с е вы х  
сил Q используют шипы со сферической поверхностью, у п и р а ю 
щейся в шарик или в стальную п ласти ну (г). При действии зн а -

ходится сн а ч а ла  приближенно 
определить е без учета  влияния 
радиальной нагрузки и т а к ж е  
приближенно определить коэф
фициент У. За тем  уточняют все 
величины и окончательно опрсде-

А

Рис. 27.16

§  27.5. Опоры скольжения ,  упр уг ие  и магнитные опоры
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чительных осевых сил подшипник выполняют с кольцевой пя
той (д), а при больших радиальных н а г р у з к а х  и дл я  удобства 
сборки применяют р азъ ем н ые  подшипники ( е ) ,  состоящие из 
корпу са  1, крышки 2, в к л а д ы ш а  4 и крепежных  винтов 3.

Материа лы в а л а  и втулки  подшипника д о л ж н ы  обладать м а 
л ы м  коэффициентом трения ,  высокой износостойкостью и хорошей 
прирабатываемостью,  т. е. антифрикционными свойствами.  Поэто
м у  материалом цапфы с л у ж а т  стали 45, 50, 40Х, закаленные до 
твердости HRC 50 . . .  55. Д л я  втулок или вкладыш ей  в зависи
мости от условий раб оты  применяют следующие материалы:  1) при 
больших дав лен и ях  и средних скоростях бронзы типа БрОФЮ-1, 
БрОСЮ-Ю и др. ;  2) при мал ых  давлениях — металлокерамичес
кие материалы,  п л астм ассы ,  полиамиды и др.

Рис. 27.17

При малых  и средних скоростях в опорах скольжения имеет 
место полужидкостное или полусухое трение. Чтобы уменьшить 
трение и износ, поверхности цапф и подшипников должны иметь 
мал ую  шероховатость (/?а = 1 ,25  . . .  0,08 мкм )  и надежную смазку .  
Д л я  сопряжения цапф с подшипником назначаются  посадки но 
системе отверстия.  П о с а д к а  определяется скоростью и требуемой 
точностью. При средних и мал ых  скоростях скольжения применя
ются посадки #7/f7; H9/f8\ Н8/е9\ при высоких скоростях — по
садк и  Н7/<?8; при м а л ы х  скоростях и высокой точности сопр яж е
н и я — посадки H6fg5\ H7/g9.

Расчет  подшипников скольжения сводится к определению не
обходимого д и ам е тр а  цапфы d и ее длины /. Расчет  основывает
ся  на экспериментальных данных и носит условный характер .  
Ди а м е т р  цапфы d (рис.  27.17, а) и длина / д о л ж н ы  быть такими,
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чтобы не происходило вы д авл и ва н и я  смазки и подшипник не н а 
гревался .  Необходимо, чтобы среднее  давлени е не превосходило 
допускаемого :

q =  R fd l< [ q \ t (27.15)
где R — наг рузка  на цапфу; d — диаметр  и / — д л и н а  цапфы. 
Значения \q\ устанавлены экспер им ента льно .  Например,  при т р е 
нии стали по стали |</] =  15 . . .  18 МПа,  стали по баббиту  [<7] =  
=  6 . . .  9 МПа,  стали по бронзе  \q\ =  6 . . .  9 МПа.

Д л я  нормальной работы подшипника необходимо т а к ж е ,  что
бы его температура  не п р е в ы ш а л а  некоторого м акси ма льного  
значения (обычно 75°С) .  Повышение температуры  происходит от 
работы сил трения,  мощность которых можно определить по фор
муле

Pf =  fR v ,  (27.16)
где у — о к р у ж н а я  скорость; R — реакция в подшипнике;  f  — ко
эффициент трения.

Мощность,  приходящаяся на единицу диаметр ального  сечения 
подшипника:

/-*„ - = Pf dl  =  fR v j(d l)  — fqv.
Условие, при котором подшипник не нагревается ,  з ап исы ваю т 
в виде

R Tidn R 11 .  , ,
qV ~dT l i o ' - l o o -  '  1900/ I(,V I ’

откуд а
qv -  Rn (1900/) <  \qv\, (27.17)

где  n частота вращения,  об мин;  d -ди ам етр  цапфы ( в а л а ) ,  мм; 
R р еакция в подшипнике,  Н; / — длина подшипника,  мм.  Д о 
пустимые  значения \qv\ в большинстве  сл у ч а е в  ко леб лю тс я  
в пр еделах  \qv\=2 . . .  10 М П а-м/с  и привод ятся  в справочной 
лите рат ур е  |2 |.

При расчетах  размеры d и / обычно нах одят  в с л е д у ю щ е м  
по рядке :  выбрав  материалы т р у щ е й с я  пары, о п р е д е л я ю т  в еличи
ну \q\, по известной нагрузк е  R по формуле (27 .15)  о п р е д е л яю т  
величину dl. З а д авшись отнош ен ием  k — l\d — 0 , 3 . . .  1,2 по 
формуле  d | Rj(k |<7|) о п р е д е л яю т  d, а затем l  =  kd. После  
этого полученные значения d и / проверяют по ф о р м ул е  (27 .17)  
на нагрев.

Р асч ет  цилиндрических о п о р ,  н а гр уж е н н ы х  о севы м и  силами.  
Опоры ск о л ь ж е н и я ,  воспринимающие осевые н а г р у з к и ,  н а з ы в а 
ются подпятниками или уп о р н ы м и  подшипниками.  Д а в л е н и е  
в кольцевой пяте  (рис. 27.17, д) определ яю т по ф о р м у л е

<7 =  4Q /[t  (D- — d-)\,
гд е  Q — осева я  нагрузка ;  D  и d — наружны й и внутренний д и а 
метры кольцевой поверхности трен ия .  Значение д а в л е н и я  пр о 
веряют но условию q <  [7 ], к а к  в формуле (27 .15) .
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Р а с ч е т  по произведению qvcp позволяет  проверить подпятнил 
на на грев  и износ:

qvcp <[<70], (27.18)
г д е  ■Uq, =  я (D -\- d) л/1 2 0 ООО — средняя  скорость  ск ол ьж е н и я ,  
м с; D  и d — на руж ны й и внутренний диаметры кольца ,  мм; п 
частота  в ращ ен ия ,  об мин.

К о н и ч е с ки е  опоры  воспринимают большие радиальные и ма
л ы е  о с е вы е  на грузки ,  точно центрируют цапфу,  но имеют боль

шой мом ент  трения.  На рис. 27.18 пока 
зана конструкция ре г ули р уем о й  комиче
ской опоры / с торцовым винтом 3 и ша
риком 2. Д л я  облегчения приработки к о 
нические опоры обычно изготовляют с д в у 
мя  рабочими поясками.  Угол х =  2 . . .  6°. 
Цапфы конических опор изготовляют из 
высокоуглеродисто й стали и закаливают 
до твердости I IRC 50 . . .  60,  втулки д е л а 
ют из фосфористой бронзы или латуни.

Коническую опору можно рассчитывать 
к а к  цилиндрические подшипники. При 
этом нормальная  сила реакции N, возника
ющ ая от осевой силы Q, в ы р а ж а е т с я  к а к

Л1 =  Q sin я.
Конические опоры обычно работают при 
м а л ы х  скоростях,  поэтому их рассчитывают 
только на ограничение давления :

q =  Л^/ЛР <[<?]. (27.19)
Зде сь  Ар — расчетная площадь  опоры, равная  площади рабочих по
ясков ;  значения [<7] принимают тс же ,  что д л я  подшипников 
ск ол ьж ения .

М ом ент  трения скол ьж ен и я  в конической опоре рассчитывают,  
п о л а г а я  силу  Л' равномерно распределенной по всей рабочей по
верхности:

Tq — /vVr ср =  fQd  ср (2 s i n , ) .

Если на опору действует  р ад иальная  сила R, то нормальная  ре
а кция от этой силы будет  N = R/cos а  (см. § 7.4) .  Тогда приведен
ный момент  трения от силы R будет

Tr =  f\Nг =  1 ,27fRdcp/(2 cos я).

При одновременном действии на опору сил Q и R суммарный 
мом ент  трения

П  =  7'q 4- Tr .

Опоры на центрах применяются  преимущественно в прибор
ных мех анизм ах ,  где т р еб уется  высокая точность центрирования 
оси подвижной системы при небольших (до 20 Н) нагрузках
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и мал ых скоростях.  Площади рабочих поверхностей соприкосно
вения цапф и втулок в этих опорах невелики,  б л а г о д а р я  чему они 
имеют небольшой момент трения ,  но и нев ысокую  износостой
кость.  Варианты конструкций опор на цен тра х  показаны на 
рис. 27.19, а—д. Втулки опор на центрах позволяют осуществлять  
регулировку  осевого зазора при сборке.

При назначении размеров элементов опоры можно  использо
вать  следующие рекомендации (рис. 27.19, a): d = 0,5 . . .  1,5 мм; 
П = 2,bd\ L 3d\ I ~  1,5d: 2а =  60 '; 23 = 90 .

Цапфы изготовляют из сталей У8А, У12А,  з ак ал ен н ы х  до 
HRC 50 . . .  60, из цианированной стали,  кобальт- вольфрамовых 
сплавов.  Д л я  втулок применяют углеродистые стали,  фосфорис
тые бронзы, искусственные камни (рубин, а г а т ) .

Рабочие поверхности со пр ягаем ых дет ал ей  о б р аб аты ваю т  до 
шероховатости /?а = 0 , 16 . . .  0,32 мкм.

Расчет  на прочность определяется  видом д е й 
ствующих нагрузок.

1. При действии только осевой нагрузки Q 
(рис. 27.20) нагрузка  уравновешивается  силами 
N нормального давления,  распределенными по 
окружности диаметром d:

JV =  Q sin г.
Момент трения в опоре

Tq =  f N d  2 =  Q/d (2 sin а).
Расчет  на прочность з ак лю чае тся  в проверке 
максимального напряжения по формуле Герца

ац =  0 ,5 9 1 QE jT .dr  s in  i  <  [ о , , ] , ( 2 7 .2 0 )  р ис. 27.20
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где г — р а д и у с  кривизны з акр у гл ен и я  втулки в месте контакта  
центра со втул кой ;  nd — длина контактной окружности.  Если по
л у ч ается  о „ > [ з „ ] ,  то увелич ивают размеры d и г опоры.

2. При действии только радиальной нагрузки F (см. 
рис. 27.19, а) ось прижимается  к одной стороне втулки и на груз
ка  распре деля ется  на обе опоры в виде радиальных сил R i и /?:>. 
Момент трения в левой по рисунку опоре

'Л л =  R J d  (2 cos я).

Момент трения в правой опоре

Tr — R i f  d (2 cos я).

Полный момент трения

Т/ 7'л>, -1 TRi— Ffd  (2 cos я).

По формуле  Герца при ко нт акте  дв ух  поверхностей наибольшее 
нормальное напряжение

а,, =  т  V pi; <  la, , ] .  (27.21)

Здесь N\ =/? i/cosa — наибольшая на грузка ;  Еп — приведенный мо
дуль  упругости;  р„ — приведенная  кривизна поверхностей сопри
косновения втул ки  и цапфы, форма которых определяется главной 
кривизной в д ву х  взаимно перпендикулярных плоскостях;  коэф
фициент т  зависит от соотношений радиусов кривизны поверх
ностен в точке  их соприкосновения.  Способы определения вели
чин р„ п т  и зл агаются  в литературе  [21] .

3. При одновременном действии осевой Q и радиальной F на
грузок с у м м ар н ы й  момент трения определяют по формуле

7\ ,  fd  (F  cos я ! Q sin a) 2. (27.22)

Шаровые опоры применяются тогда,  когда цапфа до лжна 
иметь во зможность  поворачиваться в плоскости, проходящей че
рез ось вращения .  Их конструкции показаны на рис. 27.21, а, б. 
Шаровые опоры воспринимают радиальные и осевые нагрузки 
и обеспечивают высокую точность центрирования (с погреш
ностью до 10 м к м ) ,  но сложны в изготовлении. Обычно угол 
опорного конуса  а  = 45°. В некоторых конструкциях при осевом 
на гружении в качестве  цапфы используется шарик.

М а т е р и а л  цапф — стали 45, 50, У10А, У12А, иногда бронза 
БрАЖ9-4,  м атери ал  шарика  — стали I1IX10, ШХ15. Материал  под
ш и п н и ка— бронзы БрЛЖ9-4,  БрОФЮ-1, иногда сталь  30. Шеро
ховатость рабочих поверхностей /?а = 0,32 . . .  0,08 мкм.

Момент трения в опоре определяется,  к а к  и для  опор на цент
рах. Р а с ч е т  на прочность т а к ж е  совпадает с расчетом опор на 
центрах [см.  формулы (27.20) ,  (27 .21) ] .
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Опоры на кернах (ш пи лях )  применяются,  когда  при незначи
тельной нагрузке  на ось необходимо получить  минимальный 
момент трения,  а сохранение точного расположения оси не о б я 
зательно.  Опоры этого типа применяются в некоторых счетно-ре
шающих, счетно-измерительных,  часовых и др угих  устройствах.  
Опора состоит из цапфы, имеющей на конце сферическую поверх
ность малого рад иус а  г,< (рис. 27.22) .  Ч асто  ось с кернами 
выполняют составной: керны диаметром 0,5 . . .  I мм обычно з а 
прессовывают в ось. Керн опирается на полированную сферическую 
поверхность подушки с радиусом г„, выполняемой из камня или з а 
каленной стали.  Конструкции опор показаны на рис. 27.23, а— д.

Принимают радиус  за кругления керна гн 0,01 . . .  0 ,15 мм ,  
радиус  з ак руглен и я подуш ки л„ 0,04 . . .  0 , 3  мм, осевой з а з ор  
й <  0 ,293  (г„ гк).

Керны изготовляют из инструментальных сталей У10А, У 12А,  
зак аленны х до твердости 1IRC G2. Они им ею т с ледую щ и е  пара 
метры 1241: М = 2 9 0 0  . . .  3900 МПа;  £ - =  2,1 ■ 10:> МПа.  Д л я  
кернов используют т а к ж е  кобальт- вольфрамовый сплав,  у  к о т о 
рого |о/,| — 1950 . . .  3900 МПа;  /: 1,3 - К)1 МПа.  Материалом 
подшипника с л у ж а т  аг ат  ([о/, | 3900 . . . 49(Ю МПа,  Е — 10:’М П а ) ,  
корунд ,  рубин и сапфир (|о/, | -3!МЮ . . .  4900 МПа,  Е — 4 , 5 -  10& 
МПа) ,  а и неответственных кон струкц и я х  применяют т а к ж е  
бронзу и латунь .
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При вер ти кальн ом  положении керна (рис.  27.23,  в — д) под 
действием осевой на грузки Q, выраженной в ныотонах,  наиболь
шие на п ряжен и я с м ят и я  в паскалях  опр ед ел яю т по формуле 
Герца,  кото рая  в данном случ ае  имеет вид

0//=  0 ,017  (1 г к - -  1 г,,)- (1 Ек 1 - М ,  (27.23)

где  г к и гп— р а д и у с ы  за кр угл ен и я  соответственно керна и пяты,  м; 
Ек и Е„ — м о д у л и  упругости  керна и пяты,  Па.

При горизонтальном  расположении оси (см.  рис. 27.22)  наи
большее н ап р я ж е н и е  см яти я  о пред ел яетс я  по той же формуле ,  
г д е  сила Q з а м е н е н а  силой R sin a (R — реакция наиболее на
груженной опоры,  я — уг ол отклонения нормальной реакции от 
направления оси;  этот  уг ол  о пред ел яетс я  в зависимости от с м е 
щения при осевом  зазоре  8 в опоре и м о ж е т  быть определен по 
формуле я =  acrs in  [s (r„ — г к)|, г д е  s =  I (8 2 ) ( 2 r K|(r„ r K) —1 | - 8  2|
— смещение оси в вертикальном направлении от зазора 3).

Если у с л о ви е  прочности (27.23)  не выполняется ,  то ув е л и ч и 
вают радиусы г к и г„. При этом надо иметь  в виду ,  что с у в е 
личением р а д и у с а  г к з акру гл ени я  керна увеличивается  момент 
трения в опоре.

Опоры на н о ж а х  применяются,  когда подвижные части м е х а 
низма совершают колебательные движ ения  в пределах небольшо
го угла ,  например в электромагнитных реле,  весах,  тензометрах 
и др. Эти опоры явл яю т ся  опорами качения и имеют очень малый 
момент трения.

Н о ж е вая  опора состоит из ножа призматической формы 1 
и подушки 2 (рис.  27.24, а, б). Наибольший угол а  отклонения 
ножа огран ич ивается  условием самоторможения (обычно 
а  = 4 . . .  5°).  Ножи и подушки крепятся  запрессовкой или винта 
ми, регулирующими положение ножа.

? у 3 4 S  6

Ножи из готовляют из закаленной стали.  Они имеют угол при 
вершине 30 . . . 90°. Материал  подушек более твердый — з а к а л е н 
ная сталь,  а г а т  или халцедон. Каменные подушки крепят с по
мощью щеллачного л а к а .
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Опоры на ножах рассчитывают 
в п аскал ях  но формуле Герца

на контактные н а п р я ж е н и я

сн =  0,59 (QII) (Еп!р„) <  [в„ ] , (27 .24)

где Q — н а г р у з к а  па нож, Н; /— длина  рабочей кромки н о ж а ,  м; 
Еа — приведенный модуль упругости,  Па ;  р„ — приведенный р а д и 
ус кривизны,  м, в точке ко н т а кт а ,  принимаемый приближенно  
равным рад иус у  закругления н ожа .

Па рис. 27.25 в качестве примера  показана  н о ж евая  опора под
вижной части электромагнитного реле.  Ножом 4 здесь  я в л я е т с я  
верхний конец ярма 6, которое неподвижно закреплено па с е р д е ч 
нике кату ш ки  5 реле. Роль призматической подушки 3 и г р а е т  со
гнутая  часть  якоря  I. Винт 2 с л у ж и т  д л я  предохранения я к о р я  от 
выпадания .  Угол отклонения а = 1 ° .

Упругие опоры применяются в высокочувствительных э л е к т р о 
измерительных приборах, в реле,  где  по движная  система с о в е р ш а 
ет колебательные движения .  Опора пр едставляет  собой п о д в е с  
из упругой проволоки или ленты.  Основным преимуществом т а к и х  
опор являю тс я  мал ые потери на сопротивление,  которые в р а с ч е 
тах  можно не принимать во внимание .  В зависимости от в и д а  д е 
формации упругих элементов опоры бывают кру т и ль н ы е  
(рис. 27.26, а, б) и изгибные (рис. 27.26,  в ) .

Рис. 27.26 Рис. 27 27

В крутильных опорах п одви жная  система может  п о д в е ш и в а т ь 
ся на одной нити или на д в ух  р а с т я ж к а х .  Сечение проволочных 
подвесов и р а с т я ж е к  круглое д и ам етр о м  1 . . .  100 мкм, а л е н т о ч 
н ы х — прямоугольное толщиной 5 . . .  50 мкм и шириной 
50 . . .  400 мкм.  Д л я  предохранения р а с т я ж е к  от обрыва  при с л у 
чайных перегрузках  их крепят к  основанию с помощью у п р у г и х
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э л е м е н т о в  (рессор) .  П одвеск и  и рессоры изготовляют из бронзы, 
пр уж и н н ы х  сталей,  к в а р ц а  и т. д.

В изгибных опорах упругим и элементами явл яю тс я  плоские 
пр уж ины .  Расчет  у п р уги х  опор сводится к расчету момента со
противления,  со зда ваем о го  упругим элементом,  и напряжений,  
возникающих в нем при деформациях .  Расчет  упругих элементов 
и з л а г а е т с я  ниже в гл. 29.

Магнитные  опоры применяют в некоторых измерительных при
борах ,  имеющих мал ый  вес  и вертикальную ось вращения.  Д л я  
у д е р ж а н и я  оси в в ер ти кал ьном  положении в них используются 
маг ни тные силы. На рис. 27.27 показана сх ема магнитной опоры 
д и с к а  электрического счетчика ,  состоящая из д в у х  магнитов / и 2. 
М а гн и т  2 втя гивается  вн у трь  магнита I и под держивает  на весу 
подвижную систему счетчика .  Центрирование вращающейся  части 
о сущ еств ляе тся  тонкими штифтами 4 из нержавеющей стали,  по
мещенными в графитовые втулки 3. Опоры этого типа имеют 
очень м ал ый  момент тр ен ия и не требуют ухода .

§ 27.6. На пр авляю щие  прямолинейного движения

Напр авляю щим и называются  устройства ,  обеспечиваю
щие необходимую траекторию  (обычно прямолинейного) д в и ж е 
ния подвижного звена  (ползуна ,  камня кулисы и т. п.) .  Ра зл ича 
ют направляющие с трением скольжения ,  с трением качения 
и с упругими элемент ам и.  Общим требованием к направляющим 
я в л я е т с я  обеспечение наде жно го  взаимодействия сопрягаемых 
з в ен ьев  с заданной точностью, исключающего самоторможение 
(з акл и н и в а н и е ) .

Направляющие с трением скольжения могут быть призматиче
с ки е  и цилиндрические.  П р и з м а т и ч е с к и е  н а п р а в л я ю 

щ и е  (рис. 27.28) применя
ются при больших на груз 
ках и высокой точности на 
правления движения .  На 
рис. 27.28, а, б показаны н а 
правляющие прямоугольно
го профиля, на рис. 
27.28, в — направляющая 
клинового профиля. Требуе
мый зазор в направляющих 
обеспечивается регулировоч
ными пл анками и н а к л а д к а 
ми. Клиновые направляю
щие обеспечивают большую 
точность центрирования,  но 

в  них и большие потери на трение. Д л я  уменьшения потерь одну 
из направляющих д е л а ю т  прямоугольной, а  дру гую клиновой 
(рис.  27.28, г).

Д л я  снижения вл ияни я  температурного расширения в призма

РегцлироВочнан

Рис. 27.28
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I

тических направляющих иногда применяют пр ужинное з а м ы к а н и е  
(рис. 27.28, д).

Ц и л и н д р и ч е с к и е  н а п р а в л я ю щ и е  проще но конст
рукции, но обеспечивают д в и ж е н и е  с меньшей точностью.  Они 
могут  к а к  допускать  вращение ползуна  (рис. 27.29,  а ) ,  т а к  и пре
д отвращ ать  его (рис. 27.29, б, в) с помощью д в у х  цилиндрических 
направляющих или лыски на ползуне и упорной планки на одном 
из элементов пары.

Д л я  предохранения от за кли нивани я  ползуна при изменении 
температуры материалы тр ущ ихся  деталей д о л ж н ы  иметь  по воз
можности одинаковые тем пературн ые коэффициенты расширения

а) !) ,

г 1 п - 4 | 1
!11 1 <2>|

1 : J 11лj

( ф -

rJ—I-

Т т г

—п
г*

Рис. 27.29 Рис. 27.30

или м е ж д у  направляющей и ползуном оставляют за зор ,  г ар ан ти 
рующий отсутствие заклинивания .  Чтобы и зб еж ать  силового з а 
клинивания,  нагрузку необходимо прикладывать  в з а д а н н ы х  точ
ках  и под определенными у г л а м и .

Расчет  направляющих в основном сводится  к определению 
рациональной длины L на правляю щей,  при которой обеспечи
вается  плавное и л е гко е  д в и ж е н и е  ползуна .  На рис.  27.30 изоб
раж ена расчетная схема ,  в которой наг рузка  в ви де  силы F 
приложена в точке  А с координатами  х н у  под у г л о м  а к на
правлению движения .  В опорах  возникают реакции Rt и R, 
и силы трения /',/?, и f\R-., г д е  }\, п ривед ен ные коэффи
циенты трения .  Нели параметры л', у  и а т ако вы ,  что происходит 
силовое  заклинивание,  то во зн икает  равновесие,  опи сываемое 
уравнениями

R , -  R t F  sin ч =  0;

F c o s a  — f\R\ — fiRz =  0;

Rt (L +  x) -  R,x -  (f\Rx + / 2tf , )  у  =  0.

При составлении уравнения моментов не учтены моменты сил т р е 
ния ввиду  их малости по сравнению с другими величинами.

22 2747 3 3 7



И с кл ю ч а я  из уравнений величины Ri и R2, получаем зависи
мость  м е ж д у  пар ам етрами  в виде

L -  (/! +  А ) у =  t g *  \/,L f  (/;  + М ) \ .  (27.25)

И с с л е д у я  уравнение  (27 .25) ,  можно вывести определенные реко 
мендации по выбору раз мер ов ,  обеспечивающих работу  направ
л я ю щ и х  без  заклинивания .  Необходимо  иметь в виду ,  что приве
д е н н ы е  коэффициенты трения  могут  быть одинаковыми или 
разл ичными ,  например:  д л я  цилиндрических н а п р а в л я ю щ и х / '  — 
=  /'.j= 1 ,27/; дл я  плоских направляющих д л я  кл и
но вых направляющ их / '  =  f  , — / s i n  (3 2),  где  / — коэффициент 
тр ения :  Э— уго л  клина.  О д н а к о  в последних д в у х  случ аях  
п рив еденны й коэффициент трения  будет  зависеть от направления 
реакции ,  т.  е.  от того,  к а ко й  поверхностью ползун прижимается  
к  нап ра вл яю щ ей .

Р ассм отр им  частные сл у ч а и :  1) если сила F  параллельна на
пр авлению д ви ж ен и я  (а =  0 ) , то

Ушах ( / 1 ~ f  ’l ) 1

2) если точка  А находи тся  на оси направляющей ( у  =  0) ,  то

«шах <  ar c i g  I L \/,L  (/ ,' - Ь / j )  х] j ;

3) если точка  А на ходи тся  м е ж д у  опор на оси направляющей,  
то ползу н  прижимается  к одной стороне направляющей,  тогда 
/ '  = / ;  = / '  »

“max O r c t g  ( I / ' ) .

При конструировании направляющих обычно известна точка при
ложения  и направление силы F. Тогда из уравнения (27.25) м о ж 
но определить  минимальное расстояние м ежду  опорами,  или дли
ну направляющ ей

^П,1П =  k [(/, '  -I- /',) ( у  : -V tg а) (1 -/■> t g a ] ,

где  k =  1 . . .  1,5 — коэффициент надежности,  вводимый для  обес
печения высокого кпд. Кпд ползуна  в направляющих можно опре
д е л я т ь  по формуле

7) =  1 —  / '  t g  я .

Д л я  повышения кпд и износостойкости направляющие обычно 
изготовляют  из стали 40, 50, чу гуна  СЧ 12-28, СЧ 15-32, а ползу
н ы — из бронзы БрОЦСЮ-2,  БрОФЮ-1,  латуни JIC 59-1, а т а к ж е  
из текст олита  и капрона.

В направляющих  с трением скольжения давления на поверх
ностях соприкосновения невелики и расчет на прочность можно 
не производить.
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Сопряжении ползуна и цилиндрической нап равл яю щ ей  обычно 
осуществляют с посадками H7/gd\ H7/f7\ И9//8; //8/е9 по системе 
отверстия,  а призматических направляющих с посадкам и  //7/Л6 
и //7/g6.

Направляющие с трением качения о б л а д а ю т  высокой плав 
ностью хода  и потери на трение в них гораздо меньше.  Однако они 
более сложны в изготовлении и по конструкции.  Тела  качения 
в этих направляющих помещаются  м е ж д у  ползуном и нап ра вл яю 
щими.

Р о л и к о в ы е  н а п р а в л я ю щ и е  (рис. 27.31,  а) имеют приз
матические рабочие поверхности,  а оси роликов ук ре пля ю тся  в к а 
ретке или в стойке механи зма .  В качестве  роликов используют 
подшипники качения (рис. 27.31, в) или с т а н д а р т н ы е  шариковые 
подшипники (рис. 27.31, г).

Ш а р и к о в ы е  н а п р а в л я ю щ и е  (рис.  27.31,  б) имеют 
меньшие габариты и обеспечивают более вы со кую  точность дви 
жения каретки.  Д л я  у д е р ж а н и я  шариков 1 на определенном рас
стоянии друг  от д р у г а  с л у ж а т  сепараторы 2. Д л и н а  каретки 
д о л ж н а  быть в 1,5 раз а  больше, чем ее перемещение.

Направляющие с трением качения обычно изготовляют из з а 
каленной стали 50 или 40Х, а каретку  — из ст ал и  40 или 50. 
Дорожки  качения шлифуют и подвергают термической обработке 
до твердости IIRC 58 . . .  63.

Направляющие с упругими элементами (рис.  27.32) пригодны 
при малых  перемещениях (0,1 . . .  3 м м ) .  В ы с о к а я  точность дви 
жения сочетается с простотой конструкции и отсутствием потерь 
на трение. Применяются в точных измерительных приборах,  виб
родатчиках и т. и. Перемещения в них осущ ествляютс я  за счет 
упругой деформации тонких плоских пружин.

Рис. 27.31 Рис. 27.32



Г Л А В А  28. МУ Ф Т Ы

§  28.1.  Основные понятия

Муфтой называет ся  устройство,  предназначенное дл я  
соединения в а л о в  или дл я  соединения валов  с деталями ,  свободно 
вр ащ аю щ имися па них (зубчатыми колесами,  шкивами,  звездоч
ками и т. п.) с целью передачи вращения.  Муфты передают в р а 
щающий момент без его изменения.  Кроме основного своего н а 
з н а че н и я— передачи момента — муфты отдельных типов выпол
няют дополнительные функции, например гасят  вибрацию, предо
храняют м ехани зм  от перегрузок ,  позволяют включать  и отклю
чать механизм  без останова двиг ат ел я .

При передаче  движ ения  м е ж д у  д в у м я  соосными валам и при 
условии, чтобы они работали к а к  один целый вал,  соединение вы 
полняют г л у х и м и  ( ж е с т к и м и )  м у ф т а м и .  Нели требуется 
соединить несоосные валы,  то применяют к о м п е н с и р у ю щ и е  
м у ф т ы ,  кото рые допускают небольшие радиальные,  осевые,  у г 
ловые или комбинированные смещения осей валов.  Д л я  ум еньше
ния дина ми че ских  нагрузок при передаче вращающего момента 
соединения в а л о в  осуществляют у п р у г и м и  м у ф т а м и .  Если 
отдельные участк и  кинематической цепи требуют частого пуска 
н останова ,  то валы  соединяют управ ля ем ыми с ц е п н ы м и  м у ф -  
1 а м и. Во изб еж ан ие поломок деталей механизма от случайных 
перегрузок применяют п р е д о х р а н и т е л ь н ы е  м у ф т ы ,  а при 
передаче д в и ж е н и я  только в одну сторону — о б г о н н ы е  м у ф т ы.

Все муфты по управляемости могут  быть разделены на следую
щие группы:  1) муфты нерасцепляемые,  осуществляющие постоян
ное соединение валов  — жесткие ,  компенсирующие, упругие;  
2) муфты сцепные уп равля емы е  — кулачковые ,  зубчатые,  фрикци
онные, электр омаг ни тные;  3) муфты сцепные самоуправляющиеся ,  
в том числе по моменту (предохранительные) ,  по направлению 
движения (обгонные) ,  по скорости (центробежные) .

Основной характеристикой муфт явл яетс я  передаваемый ими 
вращающий момент.  Наиболее распространенные муфты с т а н д а р 
тизованы п их основные параметры регламентируются  ГОСТами 
или нормалями.  В этом сл учае  муфты подбирают по большему 
диаметру  со един яемых валов и расчетному моменту Tp=kT, где 
Т — действительный передаваемый момент;  k — коэффициент ре
жи м а  работы  муфты;  в приводах от электродвигателя  обычно 
принимают: Л =  1,15 . . .  1,4 при спокойной нагрузке ;  6 = 1 , 5  . . .  2 
при переменной нагрузке ;  6 =  2,5 . . .  4 при ударной нагрузке.

После выбора муфты наиболее сл аб ые звенья ее проверяют 
на прочность по расчетному моменту.  В приборостроении муфты 
часто изготовляют индивидуально,  и их параметры рассчитывают 
по известному моменту  Тр.

При выборе конструкции муфты необходимо учитывать  ее на
значение, особенности компоновки механизма ,  характер  действия  
нагрузки п у сл о ви я  эксплуатации.
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Эти муфты делятся  на глухие и подвижные,  или ко м п ен 
сирующие, которые допускают некоторую неточность сборки. Г л у 
хая  втулочная муфта (рнс. 28.1) состоит из в тул ки  /, соединенной 
с валами коническими штифтами (а) или шпонками (б), а при 
больших моментах  — шлицами. Втул ка  н а д е в а е т с я  на цилиндриче
ские валы с посадкой /У7/£6. Эти муфты подбирают по д и а м е т р у  
вала .  Основные параметры муфт приводятся  в справочной л и т е р а 
туре  [1, 34 ] .  Ориентировочные значения основных размер ов :

§ 28.2.  Постоянные соедини тел ьны е муфты

D=\,5d\ / =  (3 . . .  4) d. Прочность в тул ки  проверяют на к р у ч е 
ние и смятие в местах  контакта  со штифтами или шпонками. В т у 
лочные муфты требуют высокой точности в отношении соосности 
и параллельности соединяемых валов.

Среди подвижных,  или компенсирующих,  муфт встречается р я д  
разновидностей.

Р а с ш и р и т е л ь н ы е  м у ф т ы  (рис. 28.2)  допускают неболь
шие осевые смещения вала ,  но требуют их соосности.  Их рекомен 
дуется  применять при малых нагрузках  и с к о 
ростях.  Обычно принимают l~d\ 6 =  0 , 3 d.

П о в о д к о в ы е  м у ф т ы  различных ко н 
струкций (рис. 28.3, а, б) применяют в при
борах при диам етрах  вала  3 . . .  12 мм.  Эти 
муфты допускают несоосность и перекос осей 
валов.  Они состоят из двух  полумуфт — ф л а н 
цев, закрепленных на валах  штифтами или 
шпонками. На одном из фланцев у с т а н а в л и 
вают неподвижный или утапливаемый палец,  
входящий в паз второго фланца.  К с о ж а л е 
нию, у поводковых муфт всегда с ущ ествует
мертвый ход за счет зазора ,  образуемого посадкой пальца в паз у .  
Размер мертвого хода  в угловых минутах  опр еделяется  по ф орм у
ле Д<р=3420 6/г, где 6 — зазор,  мм;  г — расстояние,  'мм„ м е ж д у  
осями пальца и вала .  Основные размеры и конструкции поводко
вых муфт приводятся в справочной ли т е р а т у р е  [3 4 ] .

Д л я  амортизации ударных нагрузок,  например при изменении 
направления вращения,  применяются у п р у г и е  п о в о д к о в ы е
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м у ф т ы  (рис. 28.3,  в). В этих муфтах м е ж д у  дисками находится 
прокладка  из резины или кожи толщиной 6 . . .  10 мм с отверстия 
ми для  пальцев,  которые попарно закреплены в нолумуфтах.  При 
ди аметр ах  в а л а  больше 25 мм эти муфты применять не рекомен
дуется .

2

Рис. 28.3

У п р у г а я  в т у л о ч н о  - п а л ь ц е  в а я м у ф т а  (рис. 28.4) ,  я в 
ляю щ аяся  разновидностью упругой поводковой муфты, способна 
передавать  большие вращающие моменты (6,3 . . .  16000 Н м) .

Эта  наиболее распростра
ненная муфта имеет не- 
металличсские упругие 
элементы из резины, ко
то рая  обладает  хорошей 
демпфирующей способ
ностью и электроизоляци
онными свойствами.  М у ф 
та  состоит из дв ух  дис 
ковых полумуфт, в одной 
из которых в конических 
отверстиях закреплены 
пальцы / с надетыми на 
них резиновыми в т у л к а 

ми или кольцами 2. Кольца имеют трапециевидное сечение, что 
выравнивает  н а п ря ж ен и я  в них. Число пальцев составляет  
3 . . .  12. ГОСТ 2142 3—75 предусматривает  несколько типоразме
ров муфт дл я  ди а м е т р о в  валов 9 . . .  160 мм. Пальцы проверяют на 
прочность при изгибе,  а резиновые элементы — на смятие в местах 
их соприкосновения с пальцем по формуле

q =  4Tp'XzDJdn) <[q\,  (28.1)

342



где  Гр — расчетный момент (с м .  §  28.1) ;  2 — число пальц ев ;  
d„ — ди ам ет р  пальца ;  / — д л и н а  втул ки  или набора ко л е ц ;  D0 — 
диаметр  окр уж ности  центров п ал ьц ев .  Р е к о м е н д у е м о е  д о п у 
скаемое да влени е  [<71 =  15 . . .  20  МПа.

Пальцы  рассчитывают па прочность при изгибе по фо рмуле

0.1 =  (0 , 1с/,|), (28.2)

где  /И,,■= Гр/ ( г Д , )  — изгибающий момент:  остальные  о б о з н а ч е 
ния, к а к  в формуле (28.1).

В системах автоматики и в конструкциях ЭВМ н а х о д я т  приме
нение у п р у г и е  м у ф т ы

А

/

— 1
h

А~А

4
X

L

Л
Рис. 28.5

с р е з и  п о в о и  з в е з д о ч -  
к о й. Они используются для 
передачи крутящего  момен
та  Т—2,5 . . .  400 Н м при 
диаметре  в а л а  6 . . .  45 мм 
н обладаю т хорошими экс
плуатационными качества
ми. Муфта состоит из двух  
полумуфт 1, 2 фланцевого 
типа (рис. 28.5) с торцовы
ми выступами и резиновой 
звездочки 3, зубья  которой 
расположены м е ж д у  высту
пами. Основные параметры этих муфт в зависимости от момента  
приводятся в справочнике [ 1] .

Муфта д о п ускает  радиальное смещение осей до 0 ,2  мм и п е 
рекос осей до 1 30' .  Соотношение основных разм еров :  D ^ 2 ,b d ,  
L^3d\ h =  (0 ,3  . . .  0 , 2 2 ) D. Работоспособность резиновой з в е з 
дочки о пред ел яетс я  напря жени ем  с м яти я :

°см ~  24DTpl\zh (D3 — d :1) ]  -<  [о см |,

г д е  2 =  4;  6 число зубьев  з в е з д о ч к и :  |зсм) =  2 . . .  2 , 5  МП а .
К р е с т о в а я  м у ф т а  с пл аваю щ им  диском состоит из д в у х  

полумуфт / и 3 с пазами и промежуточного диска  2 с крестооб-

Рис. 28.6
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разно  расположенными вы с т у п а м и  (рис. 28.6, а ) .  Эта  муфта допу 
с к а е т  большие,  чем у поводковых муфт, смещения осей валов 
e < 0 , 0 5 d  и перекос осей до  1°. Кпд муфты в среднем составляет  
0,96.  Полумуфты и ди ск  изготовляют из стали и подвергают 
поверхностной з ак ал ке .  М уф ты  проверяют на износостойкость по 
д а в л е н и ю  q, которое полагаю т  распределенным по закону тре 
у г о л ь н и к а  (рис. 2 8 . 6 ,6 ) :

q = 12Г„ \(2D-\-d)(D ^)Л|<|</|,

где  Тр — расчетный крут ящ ий момент;  [̂ 7] =  15 . . .  30 МПа.
В приборных м ех а н и зм а х  применяются крестовые муфты, ос

новные параметры которых д л я  диаметров валов  d —4 . . .  10 мм 
приведены в справочной л и т е р а т у р е  [34J.  В мех анизм ах  приводов 

с л е д я щ и х  систем д л я  повышения кпд применяют т а к ж е  крестовые 
муфты,  в которых трение скольжения  заменено трением качения.  
Конструкции таких муфт описаны в литературе [2 7 ] .

М е м б р а н н а я  м у ф т а  (рис. 28.7) доп ускает  перекос осей 
в а л о в  до 2°30'  и смещение осей до ±0,7  мм. Муфта  обладает  не
большим упругим мертвым ходом, не превышающим 6 . . .  12'. Эти 
муфты применяют д л я  передачи малых моментов в тихоходных 
и среднескоростных м е х а н и з м а х  приборов. Мембраны изготовляют 
из ст ал и,  фосфористой бронзы,  текстолита и друг их  материалов.  
М о м е н т  передается с одной полумуфты па друг ую  через м ем бра
ну /. Р а зм ер ы  мембранных муфт  в зависимости от д иам ет ра  валов 
(d—4 . . .  12 мм) приводятся  в литературе [34 ] .

Ш а р н и р н а я  ( к а р д а н н а я )  м у ф т а  (рис. 28.8, а) приме
няется  д л я  передачи в р а 
щаю щего  момента м е ж д у  
в а л а м и ,  расположенными 
под углом  б <45°,  или п а 
рал лельн ыми валами.  М у ф 
т а  состоит из двух  универ-

Рис. 28.8

с а л ь н ы х  шарниров Г у ка ,  к а ж д ы й  из которых состоит из двух  ви
лок ,  соединенных крестовиной.  Конструктивное выполнение одного 
из вариантов муфты пока за но  на рис. 28.8, б.

Д л я  осевого смещения в а л о в  во время работы применяют теле
скопический промежуточный вал .

П а р а м е т р ы  мало габ ар и тн ых  шарнирных муфт стандартизованы
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(ГОСТ 5147—69) для  валов ди ам етром d= 8 . . .  40 мм.  В ы б р а н 
ную стандартную муфту проверяют по условию

Гр <  Т cos 8,

г де  6 - у г о л  перекоса валов:  Г — доп ускаем ы й  вр ащ аю щ ий мо
мент д л я  муфты по ГОСТ 5147 — 69 при 8 =  0.

Кпд одного универсального шарнира пр иближенно  м о ж н о  
принимать у\ =  0,95 . . . 0 , 6 1  при 8 =  0  . . .  18°.

§ 28.3. Управляемые  сцепные муфты

Сцепные муфты применяют д л я  временного соединения 
и разъединения валов.  Они д е л я т с я  на к у л а ч к о вы е  и зубчаты е ;  
фрикционные; электромагнитные.

К у л а ч к о в а я  м у ф т а  состоит из двух  полумуфт с к у л а ч к а 
ми на торцовых поверхностях (рис. 28.9) .  Одна п олум уф та  2 з а 
крепляется  жестко на валу /, д р у г а я  полумуфта 7 м о ж е т  свободно 
передвигаться  на шпонке 6 или шлицах по д р у г о м у  обычно ведо
мому ва лу  5 с помощью упр ав ля ющ ег о  устройства  4. При включе
нии кулачки одной полумуфты входят  во впадины другой,  с о з д а 
ва я  же ст ко е  соединение валов.  Муфты ус т а н а вл и ва ю т  на соосных 
в а л а х  с применением центрирующего кольца 3. Включение муфт 
предпочтительно производить при остановке м ех ан и зм а .  При д в и 
жении включение сопровождается  удара ми.

Рис. 28.9

а)

Профили кулачков в р а з в ер т к е  показаны на рис.  28.10. Тре
угольный профиль (рис. 28.10, в) обеспечивает л е гк о с т ь  и быстро
ту включения,  но требует большей силы пр иж атия  полумуфт,  чем
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п рям оуг ольный (рис. 28.10, а) или трапециевидный (рис. 28.10, б) 
профили. Несимметричные профили кулачков (рис. 28.10, г) при
меняю тся  в нереверсивных передачах .  Габаритные размеры муф
ты  обычно принимают конструктивно,  а размеры ку лач ков к а к  
основных элементов муфты проверяют расчетом по моменту Тр на 
ограничение давлени я :

q =  2Tpk (zD{bh) <  [<7],

г д е  D , ;  b\ h — размеры муфты (см.  рис. 28.9) ;  [<?] =  30 . .  . 40 МПа 
д л я  муф т,  вклю чаемых  на х о д у ,  и [<71 =  80 . . . 120 МПа для  
муфт,  в к л ю ч а е м ы х  при неподв ижны х  валах ;  k — 2 . . .  3 — коэф
фициент неравномерности распределения нагрузки  на кулачки;  
z — число к у л а ч к о в .

К у л а ч к и  проверяют на прочность при изгибе у  основания по 
фо рмуле

ан =  2 Tpkh, ( г Д И Г и) < [ « „ ] ,

г д е  W„ =  а гЬ; 6 — момент сопротивления изгибу;  доп ускаем ое  
н ап р я ж е н и е  изгиба [о,,| = 5 0  . . .  70 МПа при включении на малых 
с к о р о с т я х  и [о„] =  35 . .  . 45 М Па при включении на повышен
ных с к о р о с т я х .

Д е т а л и  ку лачковы х муфт изготовляют из сталей 15Х, 20Х 
с последующей цементацией поверхностей кулачков пли з а к а л е н 
ных ст алей  40Х, ЗОХН.

С ц е п н ы е  з у б ч а т ы е  м у ф т ы  (рис. 28 .11, а )  состоят из 
д в у х  по лум уф т в виде з уб ч аты х  колес с зубьями эвольвентного 
профиля с одинаковым числом зубьев.  Одна полумуфта изготов
л я е т с я  с нар уж ными ,  а д р у г а я  — с внутренними зубьями.  Включе
ние и выключение такой муфты осуществляется передвижением 
одной полумуфты вдоль в а л а  с помощью управляющего устройст
ва.  З у б ч а т ы е  муфты имеют м а л ы е  размеры,  т ак  к а к  окр у ж н а я

сила распределяется  на 
большое число зубьев.  
Д л я  удобства  включения 
торцы зубьев  у обеих по
лумуфт закруглены .  При 
расчете на прочность 
зубьев допускаемые на
пряжения принимают т а 
кими же,  к а к  и дл я  к у 
лачковых муфт. На рис. 
2 8 . 1 1 , 6  показан вариант 
конструкции зубчатой 

муфты с подвижной обоймой 2, которая имеет внутренние зубья  
и у п р а в л я е т с я  с помощью отводки.  Д ве  полумуфты с наружными 
з уб ь ям и  соединены с в а л а м и  шпонками 5. Диски / и 3 являются 
ограничителями,  а в т улка  4 центрирует валы и выполняет функ
цию подшипника  при их относительном вращении.
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Ф р и к ц и о н н ы е  м у ф т ы  в отличие от к у л а ч к о в ы х  и з у б ч а 
тых муфт обеспечивают плавное сцепление и расцепление в а л о в  
при любых скоростях.  В этих муф та х  для  соединения в а л о в  ис
пользуются силы трения м е ж д у  поверхностями полумуфт.  П о  фор
ме рабочих поверхностей фрикционные муфты р а з д е л я ю т  на :  а )  
д и с к о в ы е  — однодисковые (рис.  2 8 .1 2 , а )  и многодисковый (рис.  
28.12, 6), у  которых рабочими поверхностями я в л я ю т с я  плоские  
(боковые) поверхности дисков ;  б) к о н у с н ы е  (рис.  28 .12,  в); 
в) ц и л и н д р и ч е с к и е  (рис.  28.12, г ) ,  у  которых раб очие по
верхности имеют цилиндрическую форму (колодочные,  л ен то ч н ы е ) .

Рис. 28.12

Многодисковые муфты применяются при передаче  больш их 
моментов.  В качестве примера на рис. 28.13 показана  к о н с тр укц и я  
многодисковой муфты, которая состоит из двух  соединенных с в а 
лами полумуфт 2 и 7 и дв ух  групп дисков.  Одна группа  д и с к о в  4 
соединена с помощью н ар уж н ы х  зубьев  или шлицев с по лумуф- 
той 2, а д р у г а я  группа дисков  5  соединена с полумуфтой 7. При 
включении муфты диски з а ж и м а 
ются м е ж д у  упорными кольцами 
3 и 6 с помощью рычажного м е 
ханизма включения I. В в ы кл ю 
ченной муфте м е ж д у  дисками по
являю тся  зазоры п передачи д в и 
жения не происходит.

Д л я  облегчения выключения 
конусной муфты и предотвраще
ния заклинивания угол а  (см.  
рис. 28.12, в) не должен быть 
меньше у г л а  трения. Д л я  м е т а л 
лических поверхностей о с »
>8 . . .  15°.

Расчет  фрикционных муфт 
сводится к определению размеров Рис. 28.13
трущихся поверхностей, о стал ь 
ные размеры  обычно назначаются  из конструктивных с о о б р а ж е 
ний. Вращающий момент Т, который может  переда вать  д и с к о в а я  
муфта,  определяется  по формуле

Т =  $QfRcpi =  up (D- -  D l ) [? ]  fR cpil4,
г д е  р = 1 , 2 5  . . .  1,5 — коэффициент запаса сцепления ;  Q — си ла  
прижатия дисков ;  /  — коэффициент трения ;  [<?] — д о п у с к а е м о е
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д а в л е н и е ;  Rcp — (D f  D 0)/4 — средний радиус поверхностей т р е 
н и я ;  i — число поверхностей трения .

Не обх одим ая  сила п р и ж ати я  дисков

Q =  TjRCffi .

М омент ,  передаваемый конусной муфтой:

Т =  PQ/?cp//Sin  а =  2яр/?срЬ [9 ] //sin а.

В ел и ч и н ы  /  и [<7| выбирают из характеристик фрикционных ма 
т е р и а л о в .  Обычно для  стали по металлокерамике  \q\ =  0,3 . . .  0,8 
М П а ,  /  =  0,1 . . .  0,4;  д л я  стали по стали со смазкой \q\ =  
=  0 ,6  . . .  0 , 8  МПа,  / = 0 , 0 8 .

З а д а в а я с ь  средним рад иусом  Rcp, можно определить ширину 
поверхности трения

b 7 ' s ina/2гА^р |</1 /.

Принимают /Ь//?ср > 0 , 3  . . .  0 ,5 .
О с е в а я  сила включения конусной муфты

Э
л я е м

Q =  Т sin <*//?ср/.

л е к т р о м а г н и т н ы е  м у ф т ы  относятся к сцепным управ- 
ым муфтам,  облад аю т высоким быстродействием и во зм ож

ностью регулирования передаваемого мо
мента.  Эти муфты используются т а к ж е  
в качестве  предохранительных муфт и 
тормозных устройств.  Широкое распро
странение получили фрикционные и по
рошковые муфты.

Э л е к т р о м а г н и т н ы е  ф р и к ц и 
о н н ы е  м у ф т ы  отличаются тем,  что 
сила  прижатия дисков  или конусов со
з д а е т с я  электромагнитом,  на обмотку 
которого подастся напряжение через 
скользящие контакты — кольца и щетки. 
В некоторых конструкциях муфту вклю
чают пружины,  а электромагнит исполь
зу етс я  для  выключения муфты.

Многодисковая электромагнитная  
муфта (рис. 28.14) состоит из внутренней 
иолумуфты /, являющейся  корпусом 
электромагнита ,  к а ту ш ки  2, пакета 5 на
р у ж н ы х  и внутренних фрикционных дис
ков, якоря 4; наружной полумуфты 3. 
М уф та  питается постоянным током через 
контактные кольца 6.

Рис. 28.14 Конструкции многодисковых фрикци-
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очных муфт с магнитопроводящими и вынесенными д и с к а м и  д л я  
моментов Г = 0 , 0 4 5  . . .  160 I I • м нормализованы (с м .  М Н  
5658—65 . . .  5660—65) .  Муфты с магнитопроводящими д и с к а м и  
более компактны,  обладают саморегулируемостью при износе  д и с 
ков и работают в масле.

Э л е к т р о м а г н и т н ы е  п о р о ш к о в ы е  м у ф т ы  шир око  
применяются в следящих системах ,  в тормозных д и н а м о м е т р и ч е 
ских устройствах,  приводах д л я  точных перемещений б л а г о д а р я  их 
быстродействию (время с р а б аты ван и я  / =  0,05 . . . .  0,005 с )  и в о з 
можности уп р авля ть  передаваем ым моментом, а т а к ж е  м а л о й  
зависимости передаваемого момен та  от скорости. Ко н с тр укц и и  
электромагнитных порошковых муфт очень разнообразны;  их р а с 
чет приводится в специальной литерат ур е .

В качестве  примера на рис. 28.15 показана ко нстр укция при
борной бесконтактной электромагнитной порошковой м уф ты  Б П М .  
Муфта состоит из трех основных частей — корпуса и д в у х  п о л у 
муфт. Неподвижный корпус состоит из собственно корпуса  3, в к о 
тором разм ещ аетс я  катушка 4 электромагнита ,  кр ы ш е к  I и 10 
и ко ж у х а  17, которые прикрепляются  к корпусу винтами.  В нутри  
корпуса в подшипниках 16 и 14 свободно вр ащ ае тся  п о л у м уф т а ,  
состоящая из магнитопровода 2 с приваренным к нему с т а к а н о м  6 
и прикрепленной к стакану  обоймой 9, с которой с в я з а н о  через

Рис. 28.15

шпонку зубчатое  колесо II. Внутри  ст ак ан а  в под шипниках  12 
и 15 свободно вращается  д р у г а я  полумуфта,  со сто ящая из в а л а  5 
с чашкой, зубчатого колеса 13, магнитной ловушки 8, п р е д н а з н а 
ченной дл я  защиты подшипников от попадания в них порошковой 
смеси 7 из пространства м е ж д у  магпитопроводом и чашкой  нолу-  
муфты. Это пространство через к а н а л ,  за крывающийся винтом  18,
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н ап ол н яе тся  рабочей смссью,  состоящей из карбонильного же леза  
и су хого  наполнителя в ви д е  т а л ь к а  или графита.

При выключенной муф те  зубчатые колеса II ч 13 могут вр а
щ а т ь с я  независимо д р у г  от д р у г а  и являются  входным и выход
ным звеньями муфты. Сцепление полумуфт (чашки и магннтопро- 
в о д а  со ст ак аном)  о сущ еств ляется  изменением вязкости рабочей 
см еси  в зазоре при включении питания кату шки  электромагнита.  
Р а з м е р  заз ора  берется в предел ах  0,5 . . .  2 мм. Конструкции эл е к 
тромаг нитн ых  порошковых муфт нормализованы и подбираются по 
по минал ьн ому моменту на в а л у  и его частоте вращения .

§  28.4. Сам оуправляю щие  сцепные муфты

По хар а к т е р у  работы эти муфты д е л я т с я  па: а)  предо
хр анительные ,  или муфты предельного момента,  выключающиеся 
при перегрузках ;  б) обгонные,  или муфты свободного хода,  пере
д а ю щ и е  момент при вращении только в одном направлении;  
в)  центробежные,  или муфты предельной скорости,  включающиеся 
или выключающиеся  при достижении определенной частоты в р а 
щения .

Предохранительные муфты применяются д л я  ограничения по 
м а к с и м у м у  передаваемого момента.

Ь)
■

m

Л

пТ Ь ш ?г 1яя
Н А щ ,— -л ГГ  л

Bui) Л

Рис. 28.16

М у ф ты  с разрушающимся элементом, например срезным штиф
том (рпс.  18.16, а ) ,  состоят  из двух  фланцевых полумуфт, соеди
ненных штифтом. При перегрузке штифт срезается .  Диаметр 
штифта dm проверяют на срез  по формуле

Т'шах  <  - d l  zRxJA,
г д е  7’max — наибольший передаваемый момент;  z =  1; 2 — число 
штифтов ;  — радиус  центров штифтов; '„ — предел прочности 
м а т е р и а л а  штифта на срез .
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Пружинно-кулачковая муф та (рис. 28.16, б) аналогична по 
принципу действия сцепной кулачковой муфте. П о лум у ф т ы  п р и ж и 
маются пружиной с регулируемой силой Q, а профиль к у л а ч к о в  — 
трапециевидный с углом (5 =  30 . . .  45°. В ряде с л уч а ев  вместо к у 
л ач ко в применяют шарики, частично входящие в отверсти я  
в полумуфтах.

При увеличении вращающего момента вы ш е  у с т а н о в л е н н о г о  
предельного значения 7',пах осе ва я  со ставляющ ая  S  нормальной 
силы vV деформирует  п руж ину ( S  >  Q), и к у л а ч о к  в ы х о д и т  из 
паза.  Расчетная  сила Q приж им а  при предельном моменте  при
ближенно (без учета сил трения)  определяется  по формуле

Q =  T ' . n a x t g P / f l c p -

С ила Q с ж а т и я  пружины в обоих положениях муфты д о л ж н а  быть 
примерно одинаковой, поэтому пруж ина до лж н а  быть нежесткой.

При кратковременных пе регрузк ах  силы трения на к у л а ч к а х  
и в соединении вала  с полумуфтой препятствуют р а з м ы ка н и ю  
муфты.  С учетом трения сила  с ж а т и я  пружины о п р е д е л яе тс я  по 
формуле

Q =  т тм |tg (3 — р) - 2 /?ср/  d\ Rcр,

г де  р =  4 . . .  6° — угол трения ;  /?ср — средний р а д и у с  к у л а ч к о в ;  
d — диаметр  вала;  р — угол наклона ку лачков ;  / ^ 0 , 1 5  — ко э ф 
фициент трения в шлицевом или шпоночном соединении  п о д 
вижной полум уф ты  с валом.

При частых кратковременных перегрузках  и зн а чи тельн ых  
угловых скоростях широко применяются т а к ж е  ф р и к ц и о н н ы е  
п р е д о х р а н и т е л ь н ы е  м у ф т  ы. Они передают вр ащ аю щ и й  
момент з а  счет сил трения. Эти муфты,  к а к  и фрикционные,  м о гу т  
быть дисковыми,  конусными или с цилиндрическими п ове рх ностя
ми трения.  Конструкции предохранительных фрикционных муфт 
отличаются от сцепных тем,  что они не имеют у п р а в л я ю щ е г о  
устройства.  Описания конструкций этих муфт и расчет  их п а р а м е т 
ров приводятся в литературе [1 .3 4 ] .

О б г о н н ы е  м у ф т ы  применяются  дл я  передачи в р а щ а ю щ е г о  
момента в одном направлении. Если у гловая  скорость  ве д у щ е го  
вала  больше, чем ведомого, муфта включена и передаст  момент,  
а если меньше — выключена и позволяет  ведомому в а л у  свободно 
вращаться .  Обгонные муфты по способу включения п о д р а з д е л я ю т  
на фрикционные и храповые.

Р о л и к о в а я  ф р и к ц и о н н а я  о б г о н н а я  м у ф т а  
(рис. 28.17) состоит из двух  полумуфт,  м е ж д у  которыми в кл и н о 
видных заз ора х  помещаются ролики,  которые о т ж и м а ю т с я  п р у ж и 
нами. При передаче момента ролики заклиниваются  м е ж д у  полу-  
муфтами в суживающейся  части зазора ,  образуя  ж е с т к о е  с ц е п л е 
ние. Если скорость ведомого в а л а  превысит скорость ве ду щего ,  то 
под действием сил трения ролики передвинутся в широкую часть  
зазора  и муфта выключится.  Роли ко вы е муфты работают б е с ш у м 
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но, с большой частотой включений.  Муфты выбирают но нормали 
М Н  3 —61, а стальные ролики проверяют на контактную прочность 
по формуле Герца

с„  =  0,418 У Щ Е Щ )  =  850 VQ!(ld)~< М ,
г д е  Q — Tj(zRtg-(l2) — сила ,  действующая на ролик;  2 3 -  
число роликов ;  угол  т ж  7° — угол подъема профиля в точке  
ко н т а кт а  с роликом;  R —р ад и у с  окружности полумуфты;  d, I —

соответственно диаметр 
и длина ролика.

Д л я  стальных роликов 
( H R 0  60) [ « « I  < 1 5 0 0  
МПа.

Х р а п о в ы е  м у ф т ы  
применяют при малых  у г 
ловых скоростях и в р а 
щающих моментах,  так  
к а к  их включение сопро
во жда ется  ударом.  Одна 
из конструкций храповой 
муфты показана  на рис. 
28.18: муфта соединяет 
ведомое зубчатое колесо 
1 и ведущий вал 4 по
средством собачки 2, шар
нирно соединенной с дис
ком 3 и отжимаемой от 
него пружиной.  При в р а 

щении в а л а  4 по часовой ст рел ке  собачка 2, упир аясь  в зуб х р а 
пового колеса  1, вращ ае т  его. При вращении в а л а  4 в обратную 
сторону собачка  скользит по зубьям  храпового колоса и вращение 
не передается .

Ц е н т р о б е ж н ы е  м у ф т ы  автоматически включают или вы 
клю чают  исполнительный механизм при достижении ведущим
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специальных грузов с тормозными колодками и пр им еня ю тся :  для 
повышения плавности ра зб ег а  механи зма ;  д л я  р а з г о н а  дви гателя  
с малым пусковым моментом без нагрузки и посл ед ую щ им плав 
ным включением нагрузки;  д л я  отключения м е х а н и з м а ,  ко гд а  ско
рость вращения двигателя  прев ышает  допустимое значение .

По принципу действия эти муфты являются  фрикционными.  
Муфты,  в которых рабочие элементы  р азж аты  п р у ж и н а м и  п з а 
мыкаются  под действием центробежных сил, н а з ы в а ю т с я  нормаль
но разомкнутыми, а муфты, в которых рабочие э л е м е н т ы  с ж а т ы  
пружинами и размыкаются  центробежными си лам и ,  на зыва ю тся

1 нормально замкнутыми. Нормал ьно  разо м кн утая  м уф та  (рис. 
28.19, а) имеет на ведущей полумуфтс колодки /, способные пово
рачиваться  вокруг  оси 4, и пружины  3, о т ж и м а ю щ и е  силой F 
колодки от рабочей поверхности ведомой полумуфты 2. По мере 
разгона ведущей полумуфты центробежные силы R , пр еодолевая  
силу пружины, прижимают колодки к рабочей поверхности ведо
мой полумуфты.

Нормально зам кнутая  муфта (рис. 28 .19,6 )  имеет  на ведущей 
полумуфтс колодки I, поворачивающиеся вокруг  оси 2. Оии при
жи маю тся  к рабочей поверхности ведомой полумуфты 3 п р у ж и н а 
ми 4. При превышении ведущей полумуфтой з а д а н н о й  угловой 
скорости центробежные силы R, преодолевая силу  при жим  F, п л а в 
но отводят  колодки от рабочей поверхности ведомой полумуфты.

ГЛАВА 29. УПРУГИЕ ЭЛЕМЕНТЫ

§ 29.1. Назначение,  классификация и основные
свойства упругих элементов

В приборах, автоматических  устройствах ,  а п п а р а т а х  
и машинах широко используются пружины и упр уг ие  чувств и тель 
ные элементы различной конструкции.  Их применяют:  в качест ве  
а к кум ул ято р о в  энергии в пружинных  двигателях  разли ч н ы х  с а м о 
пишущих приборов, часовых мех анизм ах ,  фотозатво рах ;  д л я  со
здания противодействующих сил и моментов,  обеспечивающих си
ловое з ам ы кан и е  кинематических цепей, например в к у л а ч к о в ы х  
механизмах ,  муфтах;  в качестве  чувствительных э л е м е н т о в  в и зм е 
рительных системах ;  для  упругого  соединения д е т а л е й  и т. д.

П р у ж и н ы  по назначению подразделяют на: измерительные ,  
которые используются в качестве  упругих из мерительных преобра
зователей усилий и моментов в линейные и у г л о в ы е  перем ещ ения ;  
н атяжные,  предназначенные д л я  силового з а м ы к а н и я  ки н ем ати ч е 
ских цепей; кинематические пружинные устройства ,  вы по лняющие  
роль беззазорных направляющих, гибких связей передач  или у п р у 
гих опор; амортизаторы,  предохраняющие приборы и их элем енты  
от перегрузок  при вибрациях и у д а р а х ;  пружинные д в и г а т е л и ,  ис
пользуемые в малогабаритных автономных приборах ;  электр окон-  
тактные,  которые по назначению близки к н а т я ж н ы м  п р у ж и н а м ,
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но с дополнительными свойствами электропроводности и коррози
онной стойкости.

У пругие  элементы р азделяю т  на винтовые пружины р а с т я ж е 
ния (рис .  29.1,  а) и с ж а т и я  (рис.  29.1, б ) ,  проволока которых при 
де ф о р м а ц и и  пружины ск ру чи вается ;  винтовые пружины кручения 
(рис.  29.1,  в, г), плоские пруж ины (рис. 29.1, д), материал  которых 
и с п ы т ы в а е т  деформацию изгиба ;  упругие оболочки, материал 
ко то рых  испытывает  сл ожную  деформацию. Упругие  оболочки 
пр имен яю т в виде  гофрированных трубок — сильфонов (рис. 29.1, е), 
м е м б р а н  (рис.  29 .1 ,ж )  и мембран ны х  коробок (рис. 29.1, з ) ,  т р уб 
ч атых  п р у ж и н  (рис. 29.1, и). Амортизаторы иногда изготовляют 
в  виде  резиновых  упругих элемент ов (рис. 29.1, к).

Основными показателями упругих элементов являются ;  упруг ая  
х а р а к т е р и с т и к а ,  коэффициент жесткости,  или жесткость ,  коэффи
циент чувствительности,  уп руг ое  последействие и упругий гистере
зис.

 ̂У п р у г о й  х а р а к т е р и с т и к о й  называется  зависимость 
м е ж д у  линейной деформацией /  или угловой деформацией а 
у п р у г о г о  элемента  и силой F  или моментом Т, вызывающими 
эту  деформацию;  f = f { F ) \  ?  =  ? ( 7 ' )  (рис. 29.1,  а —и). Характе
р ист ика  у п р у г о г о  элемента  в зависимости от его  конструкции 
и у п р у г и х  свойств м о ж е т  б ы ть  линейной или нелинейной.

Ж е с т к о с т ь ю  /г у п р у г о г о  элемента называется  предел отно
ш ен ия приращения на гр узки  ±F к приращению прогиба А/, когда
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Л/-> 0.  Если характеристика  у п р у г о г о  элемента  линейна ,  то  его  
ж естко сть  постоянна:  k =  F /f— const .  В этом с л у ч а е  ха р а к т е р и 
стика  б у д е т  вы раж аться  ф орм улам и  Fkf или T = k v .

Ч у в с т в и т е л ь н о с т ь ю  (эластичностью) s  у п р у г о г о  эле
мента называется  величина,  обратная  жесткости :  s  =  d f d F =  \jk 
или s =  dcp d7\

Н есовершенные свойства м ат ер иал ов уп руг их  э л ем е н т о в  вы зы 
вают упругое последействие и упругий гистерезис,  кото рые могут 
быть источником погрешностей в измерительных устройствах .  
У п р у г о е  п о с л е д е й с т в и е  проявляется в з а п а з д ы в а н и и  д е 
формации пружины по сравнению с изменением п р и л аг аем о й  на
грузки.  Г и с т е р е з и с  п рояв ляется  в несовпадении хар а к т ер и с т и к  
пружины при нагружении и снятии нагрузки.  Зн а чен и е  гистерезиса 
зависит от материала  и напряжений в м а т е р и а л е  пружины.  
Вследствие этого для  ряда чувствительных эл ем е н т о в  д о п у с к а е м ы е  
напряжения  определяются не пределом прочности или текучести,  
а допустимым значением гистерезиса.

§ 29.2. Материалы и допускаем ые н а п р я ж е н и я

Упругие элементы д о л ж н ы  обладать  устойчивыми во 
времени высокими упругими свойствами,  значительной прочностью 
при уд арны х  нагрузках ,  стойкостью против коррозии и рядом 
других свойств, обусл овливаем ых  назначением и условиями 
работы.

Д л я  изготовления винтовых пружин,  н а в и в а е м ы х  в холодном 
состоянии, применяются:  1) с т а л ь н а я  уг лероди ст ая  проволока  д и а 
метром d— 0,2 . . .  12 мм. В зависимости от м ех ан и че ски х  свойств 
проволока подразделяется па I, II п III класс.  Д л я  ответственных 
пружин применяется проволока I класса ;  2) п р у ж и н н а я  проволока 
из легированных сталей ди аметром  0,5 . . .  14 м м .  После навив
ки пружины подвергают термообработке  (низкому о т п у с к у ) .

Ра зм еры  сечений, марки и свойства мат ериал ов  д л я  изготовле
ния проволочных пружин приводятся в справочной лите рат ур е  
[1, 34] .

Д л я  изготовления плоских и спиральных п р у ж и н  применяется  
с та льн ая  холоднокатаная термообработанная  л е н т а  толщиной 
h — 0,08 . . .  1,5 мм и шириной в 1,6 . . .  80 мм (Г О С Т  21996—76) .  
Широко используется лента из сталей 65Г, У8Л,  У10А ,  У12А,  а д л я  
ответственных пружин — из ст ал и  60С2А.

Д л я  антимагнитных и коррозионно-стойких п р у ж и н  с хорошей 
электропроводностью применяют бронзы м а р о к  БрОФ6,5-0,4;  
БрОЦ4-3;  БрКМцЗ-1,  а дли ответственных п р уж и н  бериллиевую 
бронзу БрБ2. Д л я  неответственных упругих э л е м е н т о в  применяют 
латуни марок Л62,  Л80.  Вид и режим термической обработки пру
жин зависит от материала  и требований, п р е д ъ я в л я е м ы х  к пру
жине.

Д о п у с к а е м ы е  напряжения принимают: при ра с ч е т е  пружин  
на круч ен ие [ " ] = " „ «  и при расчете на изгиб К , ]  =  ов/я, г д е  тв
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и а,  -  п р е д е л ы  прочности; коэффициенты запаса прочности дл я  
н е о т в е т с т в е н н ы х  пружин при спокойной наг рузк е  и больших 
д е ф о р м а ц и я х  п — 1,5 . . .  2; д л я  пружин с малыми радиусами  из 
гиба или з а в и вки  п =  3 . . .  4;  при высоких требованиях  к с т а 
бильности свойств  пружин в заданном интервале температур ,  при 
м а л ы х  зн а ч е н и я х  остаточных деформаций и строгой линейности 
х а р а к т е р и с т и к и  п 5 . . .  10.

М е х а н и ч е с к и е  свойства некоторых материалов,  применяемых 
д л я  у п р у г и х  элементов,  приведены в табл.  29.1.

Т а б л и ц а  29.1

М а т е р и ал
Тиердосгь

НВ

Предел 
прочности 
аи , МПа

П редел 
упругости 

и МПа У

Предел 
текучести 

от , МПа
•Модуль упругости 

£ ,  МПа

Стали:
65 Г До 580 1400 — 800 2 • 10>

У8А.. .У 12А 620...680 750... 1200 — — 2 • 10>

00С2 460 1600 1400 2 • 10>

50ХФЛ 450 1300 — 1100 2,12 ■ 10-’

Л атун и :

Л 62 140 600 420 500 1,16 • 10''

Л 80 145 640 420 500 1,16 • 10'

Бронзы:

Бр К М ц З -1 180 900 — 540 1,2 ■ 10 '*

Бр О Ц4-3 160 550 — — 1,24 • 10-

Бр ОФ6.5-04 180 750 450 620 1,12 • 10'

Бр Б2 400 1350 960 1280 1,35 • 10 >

§  29.3. Винтовые пружины  растяжения ,  
с ж а т и я  и кручения

Основными размерами пружин растяжения ,  с ж ати я  и 
к р у ч е н и я  явл я ю т с я :  диаметр проволоки d\ наружны й диаметр  D\ 
средний д и а м е т р  витка п р у ж и н ы  Д . р; шаг витков t\ число витков 
п; д л и н а  п р у ж и н ы  в свободном  (ненагруженном)  состоянии Н 
( д л я  п р у ж и н  с ж ати я  и р а с т я ж ен и я ) ;  индекс  пр уж ины c =  Dcpld. 
С у в е л и ч е н и е м  индекса с ж е с т ко с т ь  пружины сниж ается .  Индекс  
п р у ж и н ы  р ек о м е н д у е т с я  принимать с — 16 . . .  8 при d <  0,4 мм; 
с — 12 . . .  6 при d =  0 ,4  . . .  2 мм и с =  10 . . .  4 при d >  2 мм.

Д л я  того чтобы на грузка  на пружину сж а т и я  передавалась  
центрально,  концевые витки поджимают  к  соседним, а торцовые 
поверхности шлифуют перпендикулярно оси пружины. У пружин
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растяжения концы отгибают и выполняют в виде крючков или на 
концах закрепляют специальные детали— пружинодержатели.

Расчет пружины заключается в определении д иаметра  прово
локи d, диаметра пружины D и числа витков п по заданной внеш 
ней нагрузке Г и рабочему ходу / пружины.

Рассмотрим пружину растяж ен ия  (рис. 29.2, а) на которую 
действует  нагрузка F. Под ее  действием материал пруж ин ы  
испытывает сложную деформацию кручения и среза,  в ы зы в а е м у ю  
действием крутящего мо
мента T = F D 2  и перере
зывающей силы F (рис.
29.2, б, в). Наибольшее к а 
сательное напряжение бу 
дет
* =  *кр ■' тср =  Т Wp +  F А =

= 8FDcp'(vd*)+4F (т.#),
где Wp полярный момент 
сопротивления при круче
нии; А  — площадь сече
ния проволоки. Отношение 
"кр тср =  2с. Так как индекс 
пружины с > 4 ,  то напря
жение кручения значитель
но больше напряжения среза, поэтому расчет проводят  только  
на кручение,  учитывая влияние среза и кривизны витков коэф
фициентом к' =  (4с +  2) (Ас — 3).  Тогда расчетная формула при
нимает вид

откуда диаметр проволоки

</=1,6 VFck'l\x\. (29.1)

Допускаемое напряжение кручения  принимают ориентировочно 
при статической нагрузке | " | = 0 ,4 зв; при пульсирующей н а г р у з 
ке [ т ] = 0 , 2 а в, где з„ — предел прочности. Задаваясь  напряжением  
[т] и индексом с по формуле (29.1) ,  определяют д иаметр  про
волоки d, тогда средний и наружный диаметры  пружины 
А р  =  cd; D =  Д „  d.

Число витков п определяют расчетом деформации пружины. 
При определении полного прогиба / пружины будем исходить из 
равенства элементарных работ от действия внешней силы F 
и внутреннего крутящего момента Т. Тогда /ч 1/= 7\1 с?, г д е  d/  — 
элементарное перемещение по оси пружины; cb =  Tdl (G Jр) -  
элементарный угол деформации при кручении; d/ — эле м е н та р 
ный отрезок витка пружины: G — модуль сдвига;  Jp — полярный 
момент инерции. Получаем

FdF =  T-dl (G!р).
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Интегрируя последнее выражение, имеем

/== T2ll(GJpF ).

П одставл яя  в это уравнение значение длины проволоки l  =  -D cpn, 
момента Т =  FDcp 2, индекса пружины c =  Dcpd, получаем

/ =  8Fc'n (Gd).
Через F\ обозначим силу предварительной нагрузки для обеспече
ния устойчивой работы пружины; f 2 — наибольшую рабочую на
гру зку  на пружину. Этим нагрузкам соответствуют прогибы и f2. 
В ы р а ж а я  разность прогибов, получим формулу числа рабочих 
витков пружины

n =  Gd ( f  , —f t) \ 8c H F ,-F t)\. (29.2)

Цилиндрические винтовые пружины сжатия (см. рис. 29.1,6) 
и растяжения  (см. рис. 29.1, а) рассчитывают в такой последова
тельности.

По условиям работы определяется  рабочая нагрузка  на пру
ж и н у  F-,. После этого находят :  наименьшую нагрузку F t ^  
% ( 0 , 3  . . . 0 , 8 ) F-, и предельно допустимую нагрузку ^ ( 1 , 1  . . .
. . .  1,2 ) F 2; рабочий ход пружины //=/.—/, при изменении нагруз
ки от F-, до Ft; средний диаметр пружины Dcp; индекс пружины 
c =  Dcpjd  задается  материалом пружины с допускаемым напря
жением  [х] и модулем сдвига  G (для пружинной стали (/ =  
=  8 • 104 МПа) .

Д и а м е тр  проволоки d определяют по формуле (29.1),  под
с т а вл яя  F  =  F3, и ныбирают по ГОСТу проволоку [ближайшего 
диаметра .  Число рабочих витков п определяют по формуле (29.2). 
Ш аг  пружины растяжения tp — d, для пружин сжатия t,.Md -j-/л п, 
г д е  / 3 — предельный прогиб пружины от силы F3. Полное число 
витков  пружины сжатия пх =  я +  (1,5 . . .  2),  а для пружины 
р ас тяж ен и я  л,  =  л.

У гол  подъема витков а определяется из формулы tgx  =  
=  t/(izDcр); длина развернутой проволоки L =  ~Dcpn J cosa- j-2Z. , ( 
г д е  Z-, — развернутая длина прицепа.

Д ли н а  пружины сжатия при рабочей деформации равна // .=
— Н — / 2, где  Н =  n,tCM — длина пружины в свободном состоянии.

Д ли н а  цилиндрической части пружины растяжения при ра
бочей деформации равна Ff., =  H +  f  ,, где И — п^р =  nxd — дли
на пруж ин ы  в свободном состоянии.

Витые пружины можно подобрать также по справочным таб
л ицам  [ 1] .

В и н т о в ы е  п р уж и н ы  к р у ч е н и я  (см. рис. 29.1, в, г) приме
няю тся  д л я  создания противодействующего момента Т при за
кручиван ии  свободного конца пружины на угол » .  Материал та
к и х  пружин  испытывает в основном напряжения изгиба. Наи-
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большие углы закручивания [ ? ]  пружины при числе витков: 
п =  1 [ ? ]  ^  120°; при п =  3 [®] 162".

Пружины кручения, как  правило, устанавливают на цилиндри
ческую оправку диаметром d0 (рис. 29.3) с зазором,  обеспечиваю
щим свободный поворот витков пружины. Один конец пружины 
соединяется с неподвижной деталью,  другой — с подвижной и на
гружается при этом усилием F на плече а.

По условиям работы пружины определяют наибольший рабо
чий момент пружины Г, =  F-,a; рабочий угол закручивания 

наименьший рабочий момент Г ,=
=  (0,3 . . .  0,8) Т., и предельный допусти
мый момент Тя =  (1,1 . . .  1,2) Т.. Диаметр 
проволоки определяют из условия проч
ности при изгибе:

d =  y 32Т,/(я [о„| V Та:'(0,1 Ы ).
(29.3) 

ближай-

Ш -

I t

м  h

1ТТ
се

Из таблиц ГОСТа выбирается 
шее значение.

Допускаемые напряжения на изгиб при
нимают: при статической нагрузке [о,,'
=  0 ,5зв; при пульсирующей нагрузке [оп 
=  0,33а„. Диаметр пружины D  =  (6 
. . .  12) d. Рабочий угол закручивания 
пружины из круглой проволоки рпс 29.3

ср, =  TJ (EJ) — 64TJ!(Er.d*). (29.4)
Длина проволоки пружины на рабочем участке равна  l = nDcpn0, 
где «о — число витков пружины в свободном состоянии. Тогда.

с =  64 FaD^rioHEd*), (29.5)

где а — размер, показанный на рис. 29.3.
З ад ав ая  угол закручивания, по формуле (29.5) определяют чис

ло витков п0 и длину /. Длина развернутой проволоки пружины 
L =  I а b (рис. 29.3). Шаг пружины в миллиметрах t = d -|- 
+  (0,3 . . .  0,5) ;  t g a  =  / ( rD C|l).

Диаметр пружины прн полном угле закручивания фг
D' да ЬЦт.п +  <с, 2) .

Диаметр оправки, на которую надевают пружину:

d0 =  0,9 {1У — d).

§ 29.4. Плоские пруж ины

Плоские прямые пр уж ины (см. рис. 29.1, д) применяют,  
когда необходимы небольшие перемещения при малых  усилиях,  н а 
пример в реле и переключателях или в качестве упругих подвесов
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и упругих  опор. Плоскую прямую пружину рассчитывают как кон
сольную балку ,  заделанную одним концом и нагруженную сосредо
точенной силой Г на конце (рис. 29.4).

Изгибающий момент достигает максимального значения в сече
нии з аделки :  Mmax = Fl- Наибольшее напряжение изгиба в этом се
чении

=,„ах =  А/,пах W „ =  6 F l  (ЛЛг) < [ « „ [ ,

где  Wn — момент сопротивления сечения пружины при изгибе; b — 
ширина пружины;  /г — толщина пружины. Отсюда можно опреде

лить допускаемую на
гру зку

X- \F \ =  № [,„] (6 /)- (29.6)

Прогиб пр уж ины у  в 
любом сечении х  м о 
же т  быть  найден изфор-  

Рис. 29.4 мул ы  A -y& x-= M (E Jz)
(см. гл . 11).

Изгибающий момент в сечении х будет M = F(l—х). Тогда 

d ’y  d x 2 =  F(l — х) (EJZ).

Д в а ж д ы  интегрируя, получаем:

dy dх — F  (lx  — x-j‘2): (EJZ) +  C, ; 

у  =  F (lx -;2  -  X*I6)I(EJZ) +  C,x +  C,.

В задел ке  при ,v = 0 имеем dy d* =  0 и у =  0, т. е. С, =
=  С2 =  0.

Уравнение изогнутой оси пружины на рис. 29.5 будет 

у  =  F (lx -  2 -  х '  G) (FJZ).

Максимальный прогиб f = F l 3j(SEJz). Д ля  прямоугольного се 
чения Уг =  /;Л:,/12. Тогда

/ =  4 [ F ]  13!(ЕЬН.Я) =  3/-’ [о„| (2Eh). (29.7)

Д л я  создания заданного прогиба / необходимо приложить усилие

F =  fEbhP (4/я).

В некоторых случаях необходимо при большом усилии получить 
малый прогиб. Д ля  этого у  пружины создают предварительное на
тяж ен и е  (рис. 29.5).  Пружина 1 в свободном состоянии имеет изо
гнутую форму (показано пунктиром) с прогибом /0, а при сборке 
упорная  планка 2 выпрямляет пружину и создается предваритель
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ное натяжение с силой F0, с оздавая  предварительный прогиб. Т акая  
пружина начинает прогибаться, если рабочая н агрузка  F > F 0.

Расчет таких пружин можно вести по формулам (29 .6) ,  (29.7),  
где прогиб f= fo + fP\ /Р — рабочий прогиб пружины.

Спиральиые пружины по назначению разделяют па заводные 
в пружинных двигателях и моментные в колебательных системах,  
приборах и т. п.

Существует два  основных вида пружинных двигателей :  с непо
движным и с вращающимся барабаном. На рис. 29.6 показано 
устройство двигателя с вращающимся 
барабаном.  Валик 1 двигателя вра
щают, прикладывая к нему момент Т, 
и закручивают пружину; в другом 
конце пружины, закрепленном на ба 
рабане 4, возникает уравновешиваю
щая сила. Устройство с собачкой 3 и 
храповым колесом фиксирует валик / 
в определенном положении. На бара
бане 4 имеется зубчатое колесо 5, 
передающее движение механизму.  Не
которые способы крепления пружины 
на валике показаны на рис. 29.7.

При расчете спиральной заводной 
пружины определяют се геометриче
ские параметры:  толщину h, ширину 
Ь и длину L, а т акже рациональное

Рис. 29.5 Рис. 29 .G

соотношение между  размерами барабана, пружины и рабочим 
числом оборотов барабана.

М о м е и т и ы с сп  и р а л ь н ы е н р у  ж  и и ы измерительных си
стем применяют в приборах д л я  создания противодействующего мо-

Рис. 29.7
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мента подвижной системы, для  подвода тока к рамкам  электроиз
мерительных приборов, а т а к ж е  для  силового замыкания кинемати
ческих цепей механизмов.На рис. 29.8, а показан пример конструк
ции спиральной моментной пружины (волоска),  а на рис. 29.8, б — 
пример крепления концов моментной пружины с помощью пайки. 
Витки пружины должны располагаться строго концентрично отно
сительно оси вращения.

Моментные пружины обычно имеют малую жесткость.  К ним 
предъявляются требования строгой пропорциональности момента

и угла закручивания ф, 
минимальной остаточной 
деформации, постоянства 
упругих свойств во вре
мени, малого температур
ного коэффициента рас
ширения.

Выполнение этих тре
бований обеспечивается 
правильным выбором ма
териала, расчетом пружи
ны и рациональной тех
нологией изготовления. 
Задачей расчета является 
определение основных 

размеров пружины: толщины h, ширины b и длины L по заданным 
противодействующему моменту Т и углу закручивания ф.

Теория и расчет пружин двигателей и моментных пружин под
робно рассматривается в литературе [19, 21, 23].

§ 29.5. Мембраны, сильфоны 
и трубчатые пружины

М е м б р а н о й  называется круглая плоская (рис. 
29 .9 ,а) или гофрированная (рис. 29.9,6) пластинка, заделанная по 
краям .  Мембраны применяют в качестве чувствительных элемен
тов приборов для измерения давления,  в акустических приборах 
(микрофонах,  телефонах и т. п.).  Гофрированные мембраны допу
скают большие перемещения /, чем плоские. Мембраны изготов
ляют пз высококачественных пружинных сталей, бронз и лату 
ней, а т а к ж е  резины и пластмасс.  Обычно толщина металличе
ских мембран составляет 0,06 . . .  1,5 мм, а неметаллических 
0,1 . . .  5 мм.

Расчет  мембраны по заданной характеристике весьма сложен 
и приводится в специальной литературе. Кроме того, эти расчеты 
недостаточно точны, так  к ак  свойства мембран зависят от. многих 
конструктивных и технологических факторов. Вследствие этого 
характеристики мембран, дающие зависимость прогиба / от давле 
ния р, действующего на мембрану,  часто определяют экспернмен-
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тально. Приведенные на рис. 29.10 характеристики некоторых мем
бран показывают, что они зав исят  от размеров мембраны,  количе
ства и формы гофров.

Для повышения чувствительности и увеличения упругих  дефор
маций применяют элементы в 
виде мембранной коробки 
(рис. 29.11),  внутренняя по
лость которой соединяется с 
объемом, в котором измеряет
ся избыточное давление 
(р—ро) ■ В ряде случаев прн 
проектировании приборов раз-

Нспбрг.нп с крае 
гофром

Мембране. без «рее 
б ого гофр с

Плоская мембрана 
^------------- +•

0,04 0,08 0,12 
0,02 0,06 0,1 р, миа

Рис. 29.9 Рис. 29.10

меры, конструкция и характеристики мембран и мембранных коро
бок могут выбираться из нормалей заводов-изготовптелей.

С и л ь ф о и а м и  называют тонкостенные цилиндрические труб
ки, стенки которых имеют волнообразные с к л ад к и  (гофры) 
(рис. 29.12). Под действием сил F, приложенных к  крайним сече
ниям (а), или внутреннего (внешнего) давления р (б) стенки 
сильфона деформируются п длина сильфона изменяется .

6)

Рис. 29.12

Сильфоны применяют в приборах в качестве упругих  чувстви
тельных элементов для измерении давления, упругого соединения 
труб и т. д.

Конструкции, основные параметры и размеры приборных силь
фонов регламентируются ГОСТами.  Сильфоны изготовляют из
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нержавеющих сталей (для работы в средах, не вызывающих кор
розию, при температурах —200°С . . .  +400°С) или из латуни (для 
работы при температурах — 60° С ... + 1003 С) .  Д л я  изготовления 
сильфонов применяются т а к ж е  бронзы Бр Б2, Бр Б2,5 и др., а для 
работы в агрессивных средах используют сильфоны из сплава 
ЭИ702.

Методика  определения характеристик сильфонов по известным 
геометрическим параметрам приводится в литературе [21 ] .

Рис. 29.13

Т р у б ч а т ы е  м а н о м е т р и ч е с к и е  н р у ж  и и ы применяют 
в качестве чувствительных элементов для измерения избыточного 
давления или вакуума.  Они имеют различные формы сечения. На 
рис. 29.13, а показана трубка манометра, свободный конец / кото
рой з ап аян  и связан с передаточным механизмом, а другой конец 
жестко  закреплен в штуцере 2, соединяемым с измеряемой средой. 
При изменении давления трубка  деформируется, изменяя свой 
радиус кривизны р. Перемещение конца I трубки вызывает откло
нение стрелки прибора.

Широко применяют трубки с овальным или эллнпсным сечени
ем (рис. 29.13, 6). Д ля  измерения высоких давлений применяют 
трубки и других сечений.

В манометрах применяются также многовптковые манометри
ческие пружины (рис. 29.13, в, г ) ,  которые отклоняют стрелку на 
угол более 360° без передаточного механизма, однако они имеют 
большие температурные погрешности п более сложны в изготов
лении.

Подробные данные по расчету и подбору трубчатых пружин 
приводятся в литературе [2 1 ] .

Г Л А В А  30. СОЕДИНЕНИЯ  

§ 30.1. Неразъемные соединения

Неразъемными называются соединения, которые нельзя 
разобрать  без разрушения соединяющих или соединяемых! элемен
тов. Эти соединения получают сваркой, пайкой, склеиванием, с по-
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мощью заклепок,  развальцовкой, заформовкой. К этим соединени
ям относят и соединения с гарантированным натягом (прессовые 
соединения).

Сварные соединения получают за счет совместного сплавления  
или пластического деформирования материала соединяемых д е т а 
лей. Сваривать можно как металлические, т ак  и неметаллические 
детали. Наиболее распространенными способами сварки яв л я ю т ся  
электродуговая и электроконтактпая сварка .  При э л е к т р о д у -  
г о в о й  с в а р к е  (рис. 30.1, а) электрическая дуга ,  возникающая 
между электродом 2 и свариваемыми элементами I, выделяет  теп
лоту, расплавляя металл элементов и электрода и образуя  при 
этом прочный шов.

Э л е к т р о к о н т а к т п а я  с в а р к а  осуществляется з а  счет 
разогрева стыка при прохождении тока через зазор, обладающий 
большим сопротивлением, чем сплошное сечение детали. Этот спо
соб сварки имеет несколько разновидностей. На рис. 3 0 .1 ,6  п о ка 
зана схема с т ы к о в о й  с в а р к и .  Свариваемые детали 1 у к р е п л я 
ются в з аж имах  2, соединенных с источником электрического н а 
пряжения, и сжимаются силой F. Нагрев производится до с п л а в 
ления стыка.  Так сваривают стержни, трубы и подобные им 
детали.

Рис. 30.1
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При т о ч е ч н о й  с в а р к е  (рис. 30.1, в), применяемой для со
единения топких листовых детален, сварные точки образуются 
н местах,  где через электроды,  сжимающие свариваемые' листы, 
проходит ток. Точечную сварку производят на специальных уста 
новках.  На рис. 30.1, г показана шовная с в а р к а ,  с помощью кото
рой изготовляют герметичные швы в тонколистовых конструкциях 
толщиной 1,5 . . .  2 мм. Электродами служат  ролики 1 и* 2, сжи
м аем ы е  силой F.

Р еже  применяют газовую, электронно-лучевую, ультразвуковую 
и холодную сварку.  При г а з о в о й  с в а р к е  оплавление элемен
тов  деталей и присадочного прутка происходит в струе пламени 
специальной горелки, при этом можно сваривать т акж е  изделия 
из пластмасс.

Э л е к т р о н н о - л у ч е в а я с в а р к а  осуществляется в в аку 
у м е  за  счет разогрева свариваемых металлов пучком электронов 
большой энергии. Этот вид сварки отличается отсутствием элек
тродов и флюса, возможностью сварки тонкостенных деталей, 
прочностью шва.

У л ь т р а з в у к о в а я  с в а р к а  основана на создании в месте 
сварки  местных пластических деформаций и позволяет сваривать 
разнородные материалы и детали различных сечений.

Х о л о д н у ю  с в а р к у  осуществляют без нагрева соединяемых 
деталей,  создавая  с помощью пуансонов или роликов давление 
в  месте сварки. Свариваемые поверхности должны быть хорошо 
очищены. Этот вид сварки применяют для соединения пластичных 
материалов (меди, алюминия) при толщине соединяемых деталей, 
не превышающей 3 . . .  4 мм.

С помощью сварки получают соединения, равнопрочные основ
ному материалу;  масса сварных конструкций меньше массы конст
рукций с другими видами соединений. Процесс сварки характери
зуется  высокой производительностью, его можно автоматизировать. 
К  недостаткам сварки относятся:  наличие остаточных напряжений 
в свариваемых элементах,  вызывающих их коробление, а в ряде 
случаев  затруднение контроля качества соединения и повышенная 
чувствительность к вибрациям в связи с концентрацией напряже
нии.

В зависимости от расположения соединяемых элементов разли
чают следующие основные виды сварных соединений: с т ы к о в ы е  
(рис. 30.2, а), и а х л е с т о ч н ы е (рис. 30.2, б),  у г л о в ы е  
(рис. 30.2, в ) ,  т а в р о в ы е  (рис. 30.2, г ) .  По расположению шва 
относительно направления приложения нагрузки F различают 
л о б о в ы е  (рис. 30.2, д), к о с ы е  (рис. 30.2, е) и ф л а н г о в ы е  
швы (рис. 30.2, ж). Стыковые,  угловые и тавровые соедине
ния выполняют как  без скоса,  так  и со скосом (односторонним или 
двусторонним) кромок элементов.

При проектировании сварных соединений основным требовани
ем  является равпопрочность шва и материалов соединяемых дета
лей.  Часто целесообразно назначать все размеры шва по конст
руктивным соображениям,  а затем выполнять проверочный на
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прочность. При расчете на прочность утолщение металла ( у с и л е 
ние) стыковых швов не учитывается.

Расчет на прочность стыкового шва (рис. 30.2, а) производится 
по формуле

о =  Fj(ls) -< [o' ] ,  (30 .1)

где  о — расчетное напряжение в сварном шве; F — сила, д е й с т 
вующая на шов; s-  расчетная толщина более тонкой с в а р и в а е 
мой детали; / — длингшва ;  [o'] — допускаемое напряжение в шве .

Рис. 30.2

Если шов находится т акже  под действием момента М,, то р ас 
четная формула имеет вид

o = £ ( / s ) - | - A f / U / '< [ e ' ] ,  (30.2)

где W — момент сопротивления сечения.
Нахлесточные лобовые и фланговые швы рассчитывают на 

срез по формуле

x =  /?M „ < h '] .  (зо.з)
где х — касательное напряжение; [т' ] — допускаемое напряжение  
в сварном шве;  Л си =  2/А — суммарная площадь сечения сварного  
шва; h =  0,7s — расчетная высота шва; / — длина шва (рис. 30 .2 ,  б).

Для точечной сварки A^u — itdTn  4, гле dT— диаметр сварной 
точки; п — число точек; для  шовной сварки АСВ= Ы , г д е  Ь — 
ширина ролика; / — длина шва.

Угловые (рис. 30.2, в) и тавровые (рис. 30.2, г) швы рассчи 
тывают на срез по формуле (30.3) .  Допускаемые напряжения при 
статической нагрузке для сварных швов назначают в зависимости 
от допускаемого напряжения [ а ]  для основного материала детали  
и в зависимости от материалов электродов. Например, при ручной

367



дугов ой  сварке электродами Э42, Э50 [<з'|=0 ,9 [з] и [V] =  0,6 [о]; 
при автоматической и ручной сварке электродами Э42А и Э50А 
[о' ] =  М ,  К ]  = 0 , 6 5  [о].

При переменных нагрузках  значения допускаемых напряже
ний швов и деталей в зоне швов снижают умножением на эмпи
рический коэффициент 7 <  1, зависящий от характеристики цикла 
нагружения  г =  FmUl Fmax. где  FmM — максимальная сила цикла; 
F, минимальная сила цикла (F >  0 при растяжении,  Z7 < 0 
при сжатии),  и от вида шва и материала свариваемых деталей.

in in

Х арактери сти ка цикла, г
1 . . .  о 

— 0,2 . . .  - 1

С ты ко во е соединение

7 =  0,93 . . . 0,75

Тавровое соединение

7 =  1 . . .  0,75 
7 =  0,71 . . ,  0,0

Подробно выбор коэффициента у изложен в литературе 
[ 11, 26] .

5)
Замыкаю '  

щая гилоИка

Замыкию 
щая гилибка

г)
Цапфа

/А
т

'■АГА 
Л

Зпкгодная гиловка
Рис. 30.3

Заклепочные соединения в связи с широким использованием 
сварных соединений применяют редко (обычно там, где нецелесо
образно применять с в арку ) .  Заклепочные соединения выполняют 
с помощью специальных деталей — заклепок (рис. 30.3, а, б) или 
с помощью цапф па соединяемых деталях (рис. 30.3, в, г). Одна 
головка ,  предварительно выполненная на заклепке,  называется з а 
кладной,  другая,  формируемая ударами инструмента, называется 
замыкающей.  Форма и размеры заклепок стандартизованы 
(рис. 30.4, а—е). Диаметр заклепки в миллиметрах зависит от тол
щины s, мм склепываемых деталей следующим образом: 
d  да s  -\-(2 . . . 10); длина заклепки I =  V s  -+- (1,5 . . .  \,7)d, где
2  s'— суммарная толщина склепываемых деталей.  Диаметр отвер
стия под заклепку на 0,2 . . . 0,5 мм превышает диаметр за
клепки при d =  1 . . .  5 мм. Отверстия под заклепки в деталях 
с в ер л ят  или вырубают на штампах.

Стальные заклепки из сталей Ст2, СтЗ, 10,15 применяют для 
прочных соединений. Латунные заклепки используют обычно для 
соединения деталей из пластмасс,  керамики и гетинакса.  Алюми
ниевые заклепки изготовляют из сплавов АМг5Г, Д18,  АД1 и В65.
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Они имеют меньшее, чем стальные заклепки,  сопротивление сре зу  
п плохо выдерживают знакопеременные нагрузки.

При соединении эластичных материалов не рекомендуется ис
пользовать заклепки с потайной головкой и заклепки малого д и а 
метра. Пустотелые заклепки применяют для соединения д е т ал ей  
из металла с деталями из пластмасс при малых усилиях сд в и га .  
При значительной протяженности соединяемых деталей соедине
ние выполняют в виде заклепочного шва, состоящего из одного или 
нескольких рядов заклепок.

Различают три основных тина заклепочных соединений: в н а 
хлестку (рис. 30.5, а), с одной накладкой (рис. 30.5, б) к' с д в у м я  
накладками (рис. 30.5, « ) .  По назначению различают прочные, 
плотные (герметичные) и прочно-
плитные заклепочные соединения. 
В соединениях внахлестку и с 
одной накладкой заклепки рабо
тают на срез и па изгиб из-за не
симметричного приложения на
грузки Г, а в соединении с двумя  
накладками заклепки работают 
только на срез.

6)

и)
| »

-! ' /

6)
F

В)

tZ 7

F
—- Е

О -

■С7

Л
— 2Z

а)
X
1

z r

(L У

Г

j j  € ) __ I

] 1Ф -  ® -

Рис. 30.4 Рис. 30.!

Расчет заклепочных соединений проводится на срез и смяти е  
боковых поверхностей заклепок по расчетной нагрузке дей ст 
вующей на шов. Этот расчет будет  условным, так  к ак  часть  на
грузки передается за счет сил трения между  соединяемыми д е т а 
лями, что учитывается при назначении допускаемого напряжения.  
При срезе

Т - 4 / 7,, (znr.d-) ■' [xj, (30.4)

где d — диаметр заклепки; п — число заклепок; z — число срезов.  
Расчетная формула на смятие заклепок и соединяемых д еталей

Зсм =  Fp (nsd) <  [о|см, (30.5)

где s — толщина самой тонкой из соединяемых деталей.  Д о п у с к а е 
мые напряжения для стальных заклепок при отверстиях, изготов-

24 2747 3 69



ленных сверлением,  принимают [т] =  140 МПа; [о]см =  280 . . .  320 
МПа;  при отверстиях,  изготовленных штамповкой, [т] =  100МПа;  
[с ]см =  240 . . .  280 МПа.  При переменных нагрузках допускаемые 
напряжения снижаются.

Параметры шва t, I, т  (рис. 30.5, г) выбирают в зависимости 
от диаметра заклепок:  / =  (1,5 . . .  2 , 0 ) с/; t (3 . . .  4 )d\ т  =  
=  (2 . . .  3 )d.

В соединениях элементов приборов, при малых нагрузках 
заклепки обычно не рассчитывают, а выбирают конструктивно. 
При суммарной толщине склепываемых детален ^ 4  =  2 . . .  10мм 
принимают d =  \ — U,5 У  v, где  величины d и v выражают в мил
лиметрах.

s)
.......... т = ........

Рис. 30.6

В механизмах приборов заклепочные соединения с помощью 
цапф применяют для крепления стоек, распорок, ножек, зубчатых 
колес на валиках и т. д. Соединения листовых деталей иногда осу
ществляют,  загибая вставляющиеся в отверстие лапки 
(рис. 30.6, а) или загибая края  пластин (рис. 30.6, б).

Соединение завальцовкой широко применяют при операциях 
сборки. Прн этом одна из деталей имеет па торце дополнительный 
припуск материала, который обжимают но поверхности другой д е 
тали.  Завальцовку применяют для соединения круглых деталей, 
например стекол с оправками (рис. 30.7, а), каменных опор 
с втулками (рис. 30.7, б ) ,  втулок с корпусами (рис. 30.7, в).

Заформовка.  Д л я  закрепления металлических элементов 
в пластмассовых,  стеклянных,  металлических и керамических 
д е т а л я х  применяется заформовка.  Ее проводят, погружая метал-
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лическую деталь  в форму с материалом другой детали,  н ах о дя 
щемся в жидком состоянии. После застывания материала о б разу 
ется неразъемное соединение. Заформовку можно получать 
и в процессе прессования пластмассы,  а для лучшего соединения 
металлической детали придают соответствующую форму (рис. 30 .8) .

Пайкой называют соединение металлических или м еталли зи 
рованных деталей с помощью припоя (расплавленного м етал ла  
или сплава) ,  температура плавления которого ниже температуры  
плавления материала соединяемых деталей. В отличие от сварки  
пайка сохраняет неизменными структуру ,  механические свойства 
и химический состав основного материала .  Пайка вызы вает  зн а 
чительно меньшие остаточные напряжения.  В процессе пайки 
между соединяемыми поверхностями деталей вводится рас п л ав 
ленный припой, который после остывания образует шов, менее 
прочный, чем сварной. Качественный паяный шов можно получить 
только при чистых поверхностях спаиваемых деталей.  Д л я  з а щ и 
ты поверхности от окисления применяют флюсы, которые, з ащ и 
щая поверхности от окисления, повышают текучесть припоя.

Различают легкоплавкие и тугоплавкие припои. К легкоплав
ким припоям с температурой плавления до 300° С относятся оло
вянно-свинцовистые сплавы. Д л я  понижения температуры п лав ле 
ния в эти сплавы вводят висмут и кадмий,  а для увеличения проч
ности добавляют сурьму. Тугоплавкие припои содержат  в своем 
составе медь, цинк, серебро и имеют температуру плавления выше 
500° С.

Пайку менее прочными легкоплавкими припоями применяют 
главным образом для получения надежного электрического кон
такта  при соединении медных токоведущих проводов м е ж д у  собой 
и с радиоэлементами, а также д л я  получения герметичного соеди
нения при незначительных давлениях.

Высокотемпературная пайка обеспечивает высокую механиче
скую прочность шва при температуре свыше 100° С. Д л я  отв етст
венных соединений применяют серебряный припой, который 
устойчив против коррозии, хорошо выдерживает вибрации и у д ар ы .

Способ иагрева деталей зависит от конструкции соединения,  
требуемого количества теплоты и температуры.  Пайкой паяльн и 
ком легкоплавкими припоями соединяют небольшие детали .  П а й 
ка горелкой применяется для массивных деталей, к а к  правило, 
с использованием тугоплавких припоев. Пайку в печи проводят ,  
если детали можно собрать вместе с припоем. Детали перед поме
щением в печь желательно соединить с помощью винтов, з а к л еп о к  
и т. д. Применяются и другие способы пайки, например пайка ин
дукционным нагревом, пайка сопротивлением, пайка в жидкой ср е 
де, пайка ультразвуком.

Качество паяного соединения определяется степенью зап олн е 
ния зазора припоем и прочностью его связи с поверхностью д е т а 
лей. Учитывая малую прочность, особенно легкоплавких припоев, 
при конструировании соединений предусматривают специальные 
меры, например увеличение поверхности спая, устранение воздей 
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ствия нагрузок непосредственно на шов посредством устройства 
загибов и уступов (рис. 30 .9).

Расчет паяных соединений на прочность зависит от вида на
гружения и конструкции шва и может производиться аналогично 
расчету подобного сварного соединения. Допускаемые напряже
ния выбираются в зависимости от механических свойств при
поя.

Соединение склеиванием в приборостроении находит широкое 
применение. С помощью различных клеев можно получить соеди
нения деталей как  из однородных, так  и из неоднородных мате
риалов (металла и пластмассы, стекла и бумаги и т. и.) ) К клее
вым соединениям не предъявляют требований высокой прочности, 
однако они должны хорошо сопротивляться вибрациям, колебани
ям  температур и воздействию высокой влажности.

Рис. 30.9

Прн конструировании деталей следует предусматривать необ
ходимость их сжатия при склеивании, а в некоторых случаях и на
грева ,  необходимых для  получения качественного соединения. 
Желательно,  чтобы поверхности склеивания деталей были шеро
ховатые.  Толщина слоя клея  не должна превышать 0,15 . 0,25 мм.

Клеи делят на три группы:  твердеющие при удалении раство
рителя,  при охлаждении расплава и твердеющие за счет химиче
ских процессов. Процесс склеивания с использованием первой 
группы клеев сводится к нанесению на поверхность деталей раст
вора клея,  сдавливанию деталей и последующему удалению 
растворителя путем его испарения или впитывания в склеиваемый 
материал .  При добавлении растворителя такое соединение разру
шается ,  и его не применяют в тяжелых условиях эксплуатации. 
Клей второй группы перед нанесением разжижают нагреванием, 
за тем  наносят на поверхности, которые сдавливают и выдержива
ют при комнатной температуре.  Эти клеи т ак ж е  обратимы, т. е. 
при нагревании становятся вязкими, и соединение разрушается.  
Клеи третьей группы необратимы, соединение обладает большой
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прочностью, однако процесс склеивания бывает сложным.  Клеи 
обычно твердеют при нагреве соединения.

Для склеивания применяют: 1) животные клеи — казеиновый,  
столярный, альбуминовый; они обладают хорошей адгезией со 
многими материалами,  но невлагостойки; 2) клеи на основе крах
мала (применяются как временные соединители); 3) резиновые 
клеи, представляющие раствор каучука  в бензине или други х  
растворителях, позволяют получат!» хорошие соединения тв ердых  
и эластичных материалов, однако соединение разрушается в бен
зине, керосине и других органических растворителях; 4) синтети
ческие клеи дают прочные швы, выдерживающие большие м ехани
ческие нагрузки, но требуют строгого соблюдения реж има  ск л еи 
вания и подготовки поверхности деталей.

К синтетическим относятся клеи Бф-2, Бф-4, Бф-6 — растворы 
фенолформальдегидных смол в спирте или ацетоне; эпоксидный 
клей Д - 9 — синтетическая эпоксидная смола с добавлением отвер-  
дителя смолы — и ряд других клеев.  Подробные сведения о м а р к а х  
клеев, их характеристики и рекомендации к их применению при
водятся в справочной литературе [1, 34] .

Клеевое соединение обычно работает на сдвиг. Его прочность 
проверяют по формуле

т =  F bl <  |-|, (30.6)

где b и / — соответственно ширина и длина шва; F-— расчетная 
нагрузка.

Допускаемое напряжение [т] для различных видов клеев и со
единяемых материалов приводится в справочной литературе [34 ] .

Соединения деталей с гарантированным натягом.  К этому виду 
соединений относятся соединения с применением посадок /?8//;6; 
//7/н7; /77/гб; //7/рб и др. Они занимают промежуточное положе
ние между неразъемными и разъемными соединениями. Хотя д е т а 
ли могут быть разъединены, но в большинстве случаев соп рягае 
мые поверхности при разборке повреждаются,  что снижает н а д е ж 
ность повторного пх соединения. Поэтому соединения с г ар а н ти 
рованным натягом условно отнесены к неразъемным соединениям.

Эти соединения отличаются хорошим центрированием и про
стотой конструкции. Чем больше натяг и меньше шероховатость 
поверхности, тем выше надежность соединения. Наиболее распро
странены соединения по цилиндрическим поверхностям.

Сборку деталей проводят под прессом, иногда с предваритель 
ным нагревом охватывающей детали или охлаждением о х в а т ы 
ваемой. Д л я  облегчения сборки па деталях выполняют фаски 
(рис. 30.10, а). Чтобы снизить требования к точности изготовле
ния деталей, часто на валике делают накатку и неподвижное со
единение осуществляется за счет выступов накатки (рис. 30.10, 6). 
Подобное соединение целесообразно, если охватывающая д е т а л ь  
изготовлена из пластичного материала (пластмассы, меди, алюмн-
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Рис. 30.10

лию F или крутящему моменту Г, приложенным к элементам 
соединения с номинальными размерами d и /, определяют наи
меньшее давление

q =  F (fr.dl)\ q — 2Т ( f-d 'l) ,  (30.7)

гд е  / — коэффициент трения (для сталей / « 0 , 0 8  . . .  0,1). Из тео
рии расчета толстостенных цилиндров давление на поверхности 
контакта  q связано с натягом N зависимостью

^ =  ^ [ r f ( c , . A - | - c , / £ 2) ] f (30.8)

г д е  с, =  \(d- d\) (d- — di)\ -\ v,; c, =  [ (с/i' - f  d-)i(di — d-)\ f  v,: 
E u E,, v,, v2 — соответственно модули упругости и коэффициенты 
Пуассона материала вала и втулки (для стали / : ^ ( 2 , 1  . . .  2 ,2 )Х  
X  10® МПа,  v - -  0,3; для  бронзы Е  =(1 . . .  1 ,1)10 ’’ Д\Па; v=(j ,33);  
d x — диаметр отверстия охватываемой детали (для сплошного 
вала  с/, === 0 ) ; d, наружный диаметр охватывающей детали 
( в т у л к и ) ;  d — сопрягаемый размер.

Расчетный натяг N  меньше,  чем разность размеров JV„ со
прягаемы х  деталей,  поскольку измерение производится но вер
шинам микронеровностей профиля, которые при запрессовке 
сминаются .  Поэтому полученные значения N корректируют по 
формуле

N — JV„ — \,2(Rzl -I /?«) ,  (30.9)

г д е  Rz{, Rz, — иысоты микронеровностей сопрягаемых деталей.
После этого подбирают ближайшую стандартную посадку 

с натягом,  большим, чем расчетный. Прочность деталей проверя
ют по наибольшему действительному натягу.  Подробный расчет 
прессовых соединении излагается в литературе [11, 26] .

пня ) .  Длина  посадочной части должна в 1,1 . . .  1,5 раза превы
ш ать  диаметр валика.

Размер  натяга определяют потребным давлением q на поса
дочной поверхности, при котором силы трения оказываются боль
ше внешних сдвигающих сил. Исходными данными для расчета 
соединения являются характер и значение нагрузки, номинальные 
размеры ,  ориентировочная точность соединения. По осевому уси-
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Разъемными называют соединения, которые можно 
многократно собрать и разобрать без разрушения соединяющих 
элементов. К этим соединениям относятся резьбовые, шпоночные 
и шлицевые, штифтовые, штыковые.  Во всех случаях  соединения 
должны обеспечивать прочность, надежность и жесткость соеди
нения деталей, а в ряде случаев и герметичность.

Резьбовыми соединениями называются соединения посредством 
р е з ь б ы ,  т. с. образованных на цилиндрическом или коническом 
стержне канавок различного профиля (треугольного, трапецеи
дального и т. д . ) ,  которые 
расположены по винтовой 
линии. Выступы между к а 
навками называются витка
ми резьбы. Паружная1 резь
ба располагается на внеш
ней стороне цилиндра (де
таль с наружной резьбой 
называется в и н т о м ) ;  вит
ки в н у т р е н н е й  р е з ь б ы  
располагаются на внутрен
ней цилиндрической поверх
ности ( такая  деталь назы
вается г а й к о й ) .  Внутренняя резьба может быть нарезана в от
верстиях детали. Достоинствами резьбовых соединении являются 
их высокая надежность, удобство сборки и разборки,  простота 
и малая стоимость изготовления сопрягаемых деталей .  Все это 
достигается благодаря стандартизации параметров резьбы и мас 
совому производству резьбовых деталей.

Па рис. 30.11 показано резьбовое соединение винта и гайки 
с треугольной резьбой. Основными элементами резьбы являются 
d — наружный (номинальный) диаметр резьбы; </, — внутренний 
диаметр резьбы;  </_, - средний диаметр резьбы; р — шаг резьбы;
Э — угол заострения, или угол профиля; п число заходов  резь 
бы; а =  acrtg \пр (~d-.)\ — угол подъема винтовой линии. По на
правлению витков резьбы д е л я т с я  на п р а в ы е  и л е в ы е ;  по 
числу заходов п различают резьбы о д н о  з а х о д  н м е  и м н о г о -  
з а х о д  и ы е .  По назначению резьбы делятся на к р е п е ж н ы е ,  
которые применяются для соединения деталей, и с п е ц и а л ь 
н ы е ,  применяемые в основном для  элементов передаточных м е 
ханизмов.

Крепежные резьбы, как правило, выполняют с треугольным 
профилем с притупленными вершинами и дном впадин д л я  предо
хранения резьбы от повреждений и уменьшения концентрации 
напряжений. Крепежная резьба может быть метрической, дюймо
вой, трубной и конической.

М е т р и ч е с к а я  р е з ь б а  является  основной крепежной резь
бой и имеет угол профиля р =  60°. Рабочая высота треугольного

§ 30.2. Разъемные соединения
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профиля А = 0,541 р, где р — шаг резьбы (рис. 30.11). При одном 
и том ж е  номинальном диаметре  d стандартом (СТ СЭВ 182—75) 
предусмотрены резьбы с разным шагом. Максимальный шаг для 
данного диаметра называется  к р у п н ы м ,  остальные — м е л к и 
м и. Резьбы с мелким шагом отличаются от резьбы с крупным ша
гом к ак  высотой резьбы Л, так  и шагом р\ они меньше ослабляют 
тело пинта и обеспечивают лучшее самоторможение, поэтому при
меняются для  тонкостенных деталей, в соединениях, подвержен
ных вибрационным нагрузкам,  и в устройствах для точной регу
лировки.

С п е ц и а л ь н ы е  р е з ь б ы  используются в передаточных ме
ханизмах ,  ходовых н регулировочных винтах; их выполняют с тра

пецеидальным, прямоугольным, пи
* лообразным (упорная резьба) и

круглым профилями. Из специаль
ных резьб наибольшее распростра
нение имеет т р а п е ц е и д а л ь н а я  
р е з ь б а  с углом профиля р =  30э, 
/г =  0,5 р.

Параметры и обозначения 
резьб приводятся в справочниках

Т Г Т Т ...................................  [ * >34]•
ч==!' Для изготовления винтов п гаек

К  используются самые различные
р зп |2 металлы: стали, латуни и дюралю

миний и др.
Резьбовые соединения осуществляются с помощью специаль

ных деталей — болтов, винтов и шпилек. Б о л т  — стержень с ше
стигранной головкой на одном конце и с резьбой на другом 
(рис. 30.12, а ) ;  в и н т  — стержень с головкой па одном конце 
и резьбой на другом (рис. 32.12 б ) ;  ш п и л ь к а — стержень с резь
бой на обоих концах: одним ввинчивается в деталь,  а па другой 
конец навинчивается гайка  (рис. 30.12 в); г а й к а — деталь 
с внутренней резьбой (рис. 30.12, а, а). Гайки, винты и болты по 
точности делятся  па три класса .

p i n  С Р

Щ
Рис. 30.13

э - 1>
Рис. 30.14

Головки винтов могут иметь различную форму (рис. 30.13). 
Д л я  фиксирования положения деталей на валах в ряде слу

чаев применяют у с т а н о в о ч н ы е  в п и т ы  с резьбой но всей дли
не стержн я  и наконечником определенной формы (рис. 30.14). 
Виды г а е к  различной формы показаны на рис. 30.15.
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Д ля  предохранения резьбового соединения от саморазвинчива-  
ния нарезка производится с углом подъема резьбы а = 1 , 5  . . .  2,5° 
(при угле трения р = 5  . . .  6°),  чем обеспечивается условие са м о 
торможения. Однако в условиях динамических нагрузок  это не 
гарантирует самоотвинчивания. Поэтому применяют различные 
средства стопорения: установку контргаек (рис. 30.16, а), пружин
ных шайб (рис. 30.16, б), шплинтов (рис. 30.16, в), стопорных 
шайб (рис. 30.16, г ) ,  скручивание проволокой (рис. 30.16, д) и др. 
Стопорение винтов наглухо производят керпеиием или расклепы
ванием винтов. В приборах п радиоаппаратуре широко применяет
ся стопорение винтов с помощью краски или клея,  которые нано
сят или на резьбу, или между  головкой винта и деталью.  Обозна
чения, размеры и форма болтов, шпилек, гаек,  шайб и( других 
крепежных деталей стандартизованы.  Данные по мим приводятся 
в справочной литературе [1, 34] .

Ш Ш

USD
Рис. 30.

Рис. 30.16

Расчет резьбовых соединений. Так как параметры элементов 
резьбовых соединений стандартизованы,  то расчет производится 
по одному параметру — номинальному диаметру й\ резьбы,  ос
тальные размеры определяются ГОСТом.

Расчет болта, растягиваемого осевой силой. При отсутствии 
предварительной затяжки расчетная формула при расчете с т е р ж 
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ня, растягиваемого осевой силой F (см. рис. 30.12 а), имеет вид

0 =  4/7 ( -d J )  С  [а],
откуда имеем

d, =  | 4F  ( -  |з|) =  Ы З К / ^ Н -  (30.10)

При статической нагрузке для  незакаленных болтов можно при
нимать [о] 0,86а,., а для  закаленных [ з ] < 0 , 6 з т, где  от — предел 
текучести .

Если материал гайки менее прочей, чем материал винта, то 
может произойти срез витков гайки. В этом случае необходима 
проверка на прочность элементов резьбы или выбор числа витков 
резьбы гайки или высоты Н гайки (см. рис. 30.15).

Условие прочности резьбы гайки на срез

т =  Fj(v.dkH) <[-.], (30.11)

где  d — наружный диаметр резьбы; k — коэффициент полноты 
резьбы (/г ~  0,87 для треугольной и £ ^ 0 , 6 5  для трепецеидаль- 
ной резьбы) ;  I ' ]  — допускаемое напряжение на срез материала 
гайки.  Условие прочности резьбы винта на срез

,  =  / = 7 М , £ Я ) < Ь | ,  (30.12)

где d\ — внутренний диаметр резьбы. Резьба проверяется также 
на смятие:

=см =  4Рр/[к (d- -  d\) Н\ <  |о]см, (30.13)

где р — шаг резьбы. Проверку резьбы на срез и смятие необходи
мо д ел ать  в том случае, если стальной винт пли шпилька ввинчи
вается  в корпус, изготовленный, например, из алюминиевого спла
ва и т. II.

В большинстве случаев резьбовые соединения являются пред
варительно затянутыми, т. е. до приложения рабочей нагрузки 
к  соединению винт затягивается  и подвергается растяжению уси
лием предварительной затяжки ,  при этом на винт действует кру
тящий момент, создаваемый с помощью ключа и равный моменту 
трения в резьбе винта.

В теле винта возникают растягивающие и сдвигающие напря
жения:

о =  4 Fl(r.d]) и т =  T/Wp =  0,5d2F\g(* +  p')/(0,2rfj),

где р' — приведенный угол трения в треугольной нарезке; F — 
осевая  сила (рабочей и предварительной затяжки ) ,  растягиваю
щ ая  болт. Болт рассчитывается по эквивалентному напряжению
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Необходимое усилие предварительной з а т я ж к и  может быть 
определено из условия сохранения плотности (н ераскрытая )  сты
ка после приложения рабочей нагрузки из-за удлинения стержня 
винта.

Обозначив отношение аэ з =  'i, расчет болта с предваритель
ной затяжкой можно вести по формуле

(30.14)

Из условия нераскрытая стыка для метрической резьбы  можно' 
принять р » 1 , 3 .  Для  винтов малого диаметра (d <  6 мм)  имеется 
опасность перенапряжения от 
затяжки .  Поэтому допускае
мое напряжение снижают: для  
винтов из углеродистой стали 
в этом случае принимают 
[а] =  (0,25 . . .  0,4) от.

Расчет резьбового соедине
ния, нагруженного поперечной 
силой. При установке болта в 
отверстие с зазором (рис.
30.17, а) применяется пред
варительная затяжка ,  и поперечная сила F уравновешивается  си
лами трения. Необходимую силу затяжки  определяют из условия

F  <  F:f =  F0fi ,

где Ff — сила трения; / = 0 , 1 5  . . .  0,2 — коэффициент трения;  
F0 — сила затяжки;  i — число плоскостей трения соединяемых 
деталей. Отсюда /г0 >  Fi(fi).

Принимая i = l ;  / = 0,2, получаем F0 = 5F. Соединение, в кото
ром нагрузка на болт в 5 раз  превышает полезную нагрузку на 
соединение, нерационально. Поэтому с целью уменьшения разм е 
ров болта применяют конструкции, в которых поперечная сила 
воспринимается специальными деталями — штифтами,  втулками 
и т. п., которые работают на срез и смятие и ра з г р уж аю т  болт.

При установке болта в отверстие без зазора (рис. 30.17, б) 
болт рассчитывают на срез и проверяют на смятие по формулам

т =  4 Fl(vd*) F (fid)

где  Л — длина сминаемой части болта. Д л я  стальн ых  болтов 
[и] =  (0,2 . . .  0,3) зт; [асм] <  (0 ,3  . . . 0,4) ат. Отсюда

d = V 4 F/(k [т J) =  1,13 |//71" (30.15)

Клеммовыми соединениями (зажимами)  называются устройст
ва, передающие действующие силы и моменты з а  счет трения 
между зажимом и валиком. В этих соединениях используются д е 
тали с резьбой. Они позволяют разъединять, передвигать и снова
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закреп лять  детали соединения. Передаваемые усилия зависят от 
силы з а т я ж к и  винта. Примеры клеммовых соединений показаны 
на рис. 30.18.

Шпоночное соединение обеспечивает соединение валов и уста 
новленных на них ступиц колес. Оно передает вращающий момент

с помощью специальной де-

Т 77 7 7 7 Ш  

С

"3...... У. ■

Рис. 30.19

тали — ш п о н к и ,  з аклады 
ваемой в пазы соединяемых 
деталей. Различают следу
ющие типы шпонок (рис. 
30.19): к л и н о в а я  в р е з 
н а я  (а) создает напряжен
ное состояние по широким 
граням и передает вращаю
щий момент за счет сил 
трения (применяется ред
ко) ; п р и з м а т и ч е с к а я  
шпонка со скругленными 
концами (б) воспринимает 
нагрузку боковыми граня
ми; п р и з м а т и ч е с к а я  
н а п р а в л я ю щ а я  шпон
ка, дополнительно крепя
щаяся винтами (в), допу
скает перемещение детали 
вдоль вала ;  с е г м е н т н а я  
шпонка (г) работает как  
призматическая, но более 
удобна в изготовлении; 
к р у г л а я  ц и л и н д р и ч е 
с к а я  (д). Основные раз
меры шпонок стандартизо
ваны.

Расчет призматических 
шпонок обычно проводится 
в виде проверочного расче
та на срез шпонки и смятие 
ее боковых граней.

Рис. 30.18
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Допускаемое усилие на смятие боковых граней
[F] -< hi [о]см 2, (30 .16)

где / — расчетная длина шпонки; /г — высота шпонки. Р а з м е р ы  
поперечного сечения шпонки (b и /г) подбираются из числа с т а н 
дартных в зависимости от диаметра вала .

Если соединение передаст вращающий момент Т при д и а м е тр е  
вала (/, то длина шпонки / определяется из расчета на смятие по 
формуле

/ =  4 Г ( Ы [ з ] см) (30 .17)

и из расчета на срез по формуле

I =  2Т (db [" ]С()). (30 .18)

Из двух значений / выбирают большее.
Шпонки изготовляют обычно из сталей 40 и 45 и Стб. Доп\г- 

скаемое напряжение смятия при стальной втулке  [з]см =  8 0 . . .  100 
МПа, при чугунной втулке |о]см =  45 . . .  55 МПа.  Д о п у с к а е м ы е  
напряжения среза принимаются при спокойной нагрузке [х]ср =  
120 МПа, при нагрузке с толчками [-с]ср =  85 МПа и при у д а р 
ной нагрузке [ - )ср =  50 МПа.

Шлицевые (зубчатые)  соединения сл уж ат  для передачи в р а 
щающего момента между валами и установленными на них д е т а 
лями и обеспечивают центровку деталей.  Соединение д ет ал ей  
в осевом направлении может быть подвижным и неподвижным.  
В зависимости от формы выступов (шлицев) различают соедине
ния: с прямобочным профилем (рис. 30.20, а ) ;  с эвольвеитным

Рис. 30.20

(рис. 30.20, б) и с треугольным (рис. 30.20, в) профилем. В ш л и 
цевых соединениях центрирование втулки на валу может о сущ ест 
вляться по наружному диаметру вала D, по внутреннему д и а м е т р у  
вала d или по боковым граням.

Соединения п р я м о б о ч н о г о  п р о ф и л я  стандартом разбиты  
на три серии — легкую, среднюю и тяжелую и характеризуются 
размерами D, d, b (рис. 30.20, а) и числом шлиц 2 =  6; 8 и 10 
в легкой и средней сериях для наружных диаметров 14 . . .  125 мм .
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Элементы шлицевых соединений э в о л ь в е н т н о г о  п р о ф и 
л я центрируются в основном по боковым граням,  число зубьев 
в соединении 2 =  11 . . .  50; их модуль колеблется от 1 до 10 мм; 
угол исходного контура а  =  30°.

Размеры соединений т р е у г о л ь н о г о  п р о ф и л я  выбираются 
из нормалей, угол впадин вала принимается равным 30, 36 и 45°. 
Центрирование элементов производится по боковым сторонам 
шлиц. Эти соединения применяются при тонкостенных втулках 
и сравнительно малых моментах. Число шлиц г = 20 . . .  70.

Шлицевые соединения проверяют на смятие боковых поверхно
стей шлиц. При выбранных размерах величин D, d, г и длине со
единения I проверочная формула на смятие имеет вид

aCM =  8 7 7 [ z / ( D - - c T ) * l < M c (30.19)

где  Т — передаваемый момент; 0 — коэффициент, учитывающий 
неравномерность распределения нагрузки по шлицам (для пря- 
мобочных шлиц ф == 0,75 при z — 4; 6 и 0 ==0,7 при 2 = 1 0 ;  для 
зубьев  с эвольнентным и треугольным профилем 0 =- 0,5).  Д оп у 
скаемые  напряжения выбираются в пределах [о]см =  80 . . .  2 0 0 МПа.

Штифтовые соединения обеспечивают точное расположение д е 
талей, штифты т а к ж е  служ ат  в качестве звена, предохраняющего 
от перегрузок (предохранительные штифты). Основные типы их 
приведены в табл.  30.1. На рис. 30.21, а—в показаны примеры 
штифтовых соединений.

T а б л н ц а 30 .1

Наименоианис штифтом Формы штифтов

Цилиндрический

Конический

Конический разводный

Пружинный

Цилиндрический, насеченный с конца

Цилиндрический, насеченный посреди

I

о-
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Ц и л и н д р и ч е с к и е  ш т и ф т ы  фиксируются в отверстии на
тягом или силой трения. Однако при повторной сборке х арактер  
посадки может меняться. Штифты с насеченными к ан авк ам и  име
ют меньшую вероятность выпадения из-за повышенной прочности 
сцепления. С этой целью проводят т а к ж е  кернение концов штифта
после установки 
(рис. 30.21, а).

или использование пружинящих колец

8)

?При передаче штифтом вращающего момента Т (рис. 30.21,<?) 
шрифт срезается  по двум сечениям площадью A =  r.d~j4 силой 
F =  2T d B, где  du — диаметр вала;  d — диаметр штифта. Тогда  
проверочная формула на срез

т =  Fj(2A) =  4 Tt (~dBd2) 
откуда диаметр штифта

м ср»

d >  \/2Ti(dllr. [т]ср).

ц - 0 — I
в) 6)

№

' п 

5  ii
1 . . □

(30.20)

Рис. 30.22
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Материалом штифтов сл уж ат  стали марок 30 . . .  50; У8Л. 
Допускаемые  напряжения на срез принимают [т] ср =  
=  5 0 . . .  80 МПа.

Штыковые (байонетные) соединения применяют для крепления 
часто снимаемых деталей. Они обеспечивают легкую сборку и раз
борку соединения без применения инструмента путем введения од
ной детали в другую с последующим поворотом. При этом штифты 
или винты, закрепленные п одной детали, входят в пазы другой 
детали.  Д ля  предохранения от самопроизвольного разведения при
меняются пружинные защелки или стопорные винты. Типовые 
штыковые соединения показаны па рис. 30.22, а—0.

§ 30.3. Фиксаторы

Фиксаторами называются механические устройства, 
предназначенные для точной установки и удержания  подвижного 
звена механизма в определенном заданном положении. Различают 
фиксаторы с жесткой и упругой фиксацией.

Фиксаторы с ж е с т к о й  ф и к с а ц и е й  надежно закрепляют 
звено в заданном положении (рис. 30.23, а), но в ряде случаев 
срабатывают недостаточно быстро. Фиксаторы с у п р у г о й  ф и к -

m ----  ПП п л  .ЕаП
1 V Г 7 Т Г 1 . , 1

' 1 1 мV.................... 1 '  1 Ч

384

Рис. 30.23



j

с а ц и e й, примеры которых показаны на рис. 30.23, б— е, с р а б а 
тывают автоматически и удерживают звено под действием пру
жины.

Основными элементами фиксатора являются фиксирующий эле 
мент (з ащелка) ,  пружина и элемент с пазами. Наибольшее рас 
пространение имеют фиксаторы с защелкой в виде ш ари ка  или 
в виде поворотного рычага с роликом.

Д ля  вывода шарика из фиксированного положения н еобходи
ма сила F =  Qtg (а -|- р), где а угол  наклона нормальной реакции 
./V гнезда:  р — угол трения м е ж д у  гнездом и шариком;  Q — сила 
пружины (рис. 30.23, ж). Обычно а =  45 . . .  50 ; р =  5 . . .  8 й.
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Д И Н А М И К А  МЕХАН ИЗМОВ

ГЛАВА 31. Д ВИ Ж Е Н И Е  МЕХАНИЗМА 
ПОД ДЕЙСТВИЕМ  СИЛ

§ 31.1. Кинетическая энергия механизма

Кинетической энергией Ек материальной точки массой 
т  называется  величина mv-j2, где г» — скорость движения точки. 
Кинетическая  энергия является  скалярной и положительной в е 
личиной и имеет размерность работы L-MT-. Кинетической энер
гией системы (тела) называется  скалярная величина, равная с у м 
ме кинетических энергий всех точек системы.

Если тело движется поступательно, то скорости всех его точек 
одинаковы и равны скорости центра масс. Тогда

Ек =  2  мрЦ 2 =  (v?;/2) v  mt =  mvf:,'2, (31.1)

гд е  vc — скорость центра масс тела, а /те — масса тела.
Если тело вращается в о кр у г  оси (например, вокруг  оси z), 

то скорость любой точки тела V i—wri\ где г, — радиус враще
ния точки. Кинетическая энергия вращающегося тела

Ек =  2  пц (и.Г;)2/2 =  (<о2/2) v  пцп =  jy - ,2 ,  (31.2)

где  J z — момент инерции тела относительно оси вращения.
Если тело совершает сложное движение в плоскости, то это 

движение в каждый момент времени можно представить как  по
ступательное движение тела со скоростью его центра масс vc. 
и вращательное движение вокруг оси, проходящей через центр 
масс  с угловой скоростью со. Тогда кинетическая энергия тела 
в этом движении будет суммой кинетической энергии поступатель
ного и вращательного движения относительно центра масс:

Ек =  mv?;/2 +  Ус ш2/2. (31.3)

Механизм является системой нескольких движущихся звеньев 
( тел ) .  Кинетическая энергия механизма является суммой кинети

ческих энергий всех его звеньев и может быть выражена в виде

£ к « с х = 2 " ^ Ь / 2  +  '2iJa">H 2, (31.4)

гд е  nil — масса /-го звена ;  Vca — скорость центра масс i -го звена; 
Jc i — момент инерции звена относительно оси, проходящей через 
центр масс звена; «>/ — угловая  скорость i- го звена.
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Д ля  определения движения механизма под действием сил  ис
пользуют следующий закон: изменение кинетической энергии ме
ханизма за некоторый промежуток времени равно сумме работ 
всех приложенных к механизму внешних сил на соответствующем 
перемещении:

\ЕК =  ЕК- Е Ко =  W , -  W„ (31.5)

где Wд — работа движущих сил; U7C — работа сил сопротивления.
Д ля  бесконечно малого перемещения формула (31.5) прини

мает вид
d£K =  d We =  d Wx -  d M/c, (31.6)

где величиной dWc обозначена элементарная работа всех прило
женных к механизму внешних сил.

§ 31.2. Приведение масс

При исследовании динамики механизмов удобно дейст 
вительные массы и моменты инерции звеньев механизма з ам енять  
эквивалентными им условной массой т„, сосредоточенной на звене 
приведения, и моментом инерции ] П звена приведения. Эти вели
чины называются соответственно п р и в е д е н н о й  м а с с о й  
и п р и в е д е н н ы м  м о м е н т о м  и н е р ц и и  механизма.

Условием эквивалентности является  равенство кинетической 
энергии тела приведенной массы и кинетической энергии механиз 
ма, т. е. законы движения звена приведения в составе механизма 
и звена приведения с массой т„  под действием приведенной силы 
одинаковы. Приведение сил рассматривалось в § 7.4.

Обозначая через v скорость точки приведения массой т„ , полу
чаем выражение кинетической энергии приведенной массы' в виде 
mnv2/2. Из условия эквивалентности

m„v- 2 - ^  m/Vlil2 - f  ^ 7 r ,  (o//2,
откуда

m„ =  v  m. (Vf:i d)-  v  j , :l(in,/®)2. (31 .7)

Выражая кинетическую энергию через приведенный момент 
инерции EK =  J nor 2, где ш — угл овая  скорость звена приведения,  
получаем

Л  =  2  rn, (Vc i  До)2 +  ^  Л л ((|>,/со)2. (31.8)

Из формул (31.7) и (31.8) следует,  что приведенная масса  
и приведенный момент инерции механизма являются функциями 
положения звена приведения, т а к  как  отношения скоростей не з а 
висят от скорости ведущего звена механизма. Если ведущим зве 
ном является  кривошип, положение которого определяется углом 
поворота ф, то, взяв его за звено приведения, получим

Л  =  Л(®)-
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Отсюда следует ,  что функции т п(<а) и Уп(« )  можно определить, 
не зная закона движения  механизма. Отношения скоростей для 
к а ж д о г о  положения звена приведения можно определять с по
мощью планов скоростей,

П р и м е р .  Для синусного механизма насоса (рнс. 31.1, « )  даны т , — масса 
кр и во ш и п а ,  т л -м а с с а  кули сы ; масса  ползуна т., я  0; г  — длина кривошипа; 
J  г , — момент инерции криношипа относительно оси, проходящей через его 
Иентр т я ж ести .  Сила F  д е й ст ву е т ,  когда кулиса двигается  влево, а при обрат
ном движ ении F  0. О п р е д е л и т ь  приведенный момент Тп на кривошипе 
А В  от силы F — const, приложенной к кулисе, и приведенный момент инерции 
механ и зм а  J„. В ы ч е р т и т ь  графики изменения Уп и Та.

Из формулы (31.8) для данного  механизма 

Jn пii (^ci/“ <)2 + JC\
И з плана скоростей (рис. 31.1, а)

VC, Pv ■ Рсь vc3 = f1» ' Pc'i< "'i = vtslr — V-v ' Pb!r-
О тсю да

Л. “  j c i +  ( - ^ - )  r 2 +  m-> ( ^ г )  m'1ЛС, +  Sin»«p,

т а к  i к ' и з  плана скоростей

p ^ tp b  =  s in  pcjpb  =  /л с /г.

Вид граф ика  J n (ср) показан на рис. 31.1, (7.
Приведенный момент У,, о п редел яется  из равенства работ или мощностей. 

В соответстви и  с формулой (7.7) мощность приведенного момента Р\\ — T̂nmi =  
=  F v r  , о тк уд а  Т„ /ч>с  /ш, =  — F r  sin <?.
Вид  гр аф и ка  Тп (у) при постоянной силе У7 показан на рис. 31.1, «.
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§ 31.3. Уравнение движения м е х а н и з м а

Уравнение (31.6) изменения кинетической энергии п оз 
воляет получить уравнение движения механизма.  Если кинети 
ческую энергию Ек механизма выразить через  приведенный м о 
мент инерции ./„ н скорость w звена приведения, то получим 
Е =  /,,<■>- 2. В § 6.3 введено понятие приведенного момента сил,  
работа которого на элементарном перемещении звена приведения 
равна работе приводимых сил. Элементарная работа приведен 
ного момента движущ их сил d \Vл /'„,d'f, элементарная работа 
при. еденного момента сил сопротивления d ll/c =  r ,Kd'y.

Работа всех внешних сил, приложенных к механизму, м о ж е т  
быть выражена через положительную работу приведенного момен
та движущих сил н отрицательную работу приведенного момента 
сил сопротивления (7\,д—7,пс)(1<г. Формула (31.6) примет вид

d (/„10-72 ) -  (Г„д — Гпс) d'.
или

Т -  Г' i n  1 lie*
Дифференцируя левую часть уравнения, получаем

- < « 3/2> ( • $ - ) + / , ( £ ) ■

'Гак как
/ Cl"i 1 _ /dm \ d/ \ _ ". ill,, _  фп
' "dv* J 10 1W ) j  — TT"d7 — ~1Г'

d-

(31 .9)

Уравнение (31.9) называется дифференциальным уравнением дви
жения механизма в форме уравнения моментов. Если за звено при
ведения взято звено, движущееся поступательно, то удобнее полу
чить дифференциальное уравнение движения механизма в форме 
уравнения сил:

///„ ( ^ - )  (v- 2) =  Fa i-  F,K. (31 .10)

Таким образом, оперируя понятием приведенной массы м е х а 
низма п приведенными силами, задачу 
механизма иод действием сил мож
но свести к задаче исследования 
движения ио окружности приведен
ной массы /н„ под действием при
веденной движущей силы Г„д и 
приведенной силы сопротивлений 
Fпс (рис. 31.2, а), если звеном при
ведения является кривошип. Опе
рируя понятием приведенного мо-

исслсдовапия движения

Тле
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мента инерции механизма и приведенными моментами движущих 
сил и сил сопротивления, задачу о движении механизма можно 
свести к задаче вращения звена приведения с переменным момен
том инерции / п ( ф )  под действием приведенных моментов дви ж у
щих сил ТПд и сил сопротивлений Т„с (рис. 31.2, б).

§ 31.4. Определение скорости звена приведения

Д л я  определения скорости звена приведения необходимо 
проинтегрировать уравнение движения. Это уравнение может быть 
решено в квадратурах ,  если приведенные моменты сил являются 
функциями только у гла  поворота или постоянны. Тогда уравнение
(31.9) может быть представлено в виде

с1(Упи,2/2) =  [Гпд( ? ) - 7 ' пс(? )](1? .

Интегрируя его  от <р0 до ®, получим

Jjq L  _  JjifL  =  I [ тп: (.р) -  тпс (? )l d? ,
«Ро

откуда

“ =  l /  (2/Л)!' [Гпд(?) - r nc(r)]d? +  (JnJ J„ )< .  (3111 )
f ?о

Если заданы функции Tnx (а) ,  T„c(z), •/„(») и начальная у гло 
вая скорость С1>0, то с помощью формулы (31.11) можно опреде
лить значения угловой скорости ш в функции угла поворота 
ш =  (о(в).  Отсюда можно получить закон движения звена приве
дения.  Из равенства о>(ср) =  dcp/dtf имеем d< =  d»>>(®). Интегрируя 
это уравнение, получаем

При известном графике функции 1 «>(<?) значение интеграла мо
ж е т  быть получено графически. Тогда получим график t =  t ( ri) .

Уравнение (31.9) т а к ж е  может быть решено в квадратурах 
в частном случае,  когда момент инерции /n =  const, а приведен
ные моменты сил являются функциями скорости о  или постоянны. 
Тогда уравнение принимает вид

/п (dco/d/) =  Тпл (ю) — Tnz (ш),

откуда
г dw _ . ,
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* =  *и +  Л,| у„д (,„) _  тпс (ш) ■ (31 .12 )
ш0

В общем случае приведенные моменты могут  быть ф у н к ц и я 
ми переменных ср, ш, t. Задачу интегрирования тогда реш аю т  
приближенными методами, чаще всего с использованием ЭВМ.

§ 31.5. Режимы движения механизма

Процесс движения механизма от пуска до остановки у с 
ловно разбивают на три части: 1) время разбега ;  2) время у с т а н о 
вившегося движения;  3) время выбега ,  или останова. Н а  
рис. 31.3 показана кривая 
изменения угловой скорости 
ведущего звена от времени.
Режим р а з б е г а  характе- 

\ ризуется возрастанием ско
рости от нуля до рабочего 
значения соСр. Кинетиче
ская  энергия механизма 
также возрастает. Следова
тельно, из уравнения (31.6) 
изменения кинетической 
энергии получаем l?/A>U"c.

При у с т а н о в и в ш е м 
с я  д в и ж  е н и и угловая скорость ведущего звена циклически и з 
меняется и работа движущих сил равна работе сил сопротивления 
Wa= W c. При в ы б е г е  механизма после отключения питания 
двигателя угловая скорость уменьшается до нуля. Движение при 
выбеге происходит до тех пор, пока вся кинетическая энергия м е 
ханизма не израсходуется на работу сил сопротивления.

Время разбега характеризует быстродействие механизмов и з а 
дается подбором необходимого пускового момента д вигателя .  
Режим установившегося движения характеризуется  тем, что у г л о 
вая скорость ведущего звена изменяется периодически. Изменения 
угловой скорости ведущего звена за цикл принято оценивать коэф 
фициентом неравномерности движения

 ̂ ( l,,max wmin). 0Jcp* (31 .13)
где шср =  (u)max -j- u>raln) 2 (рис. 31.3).  Д л я  механизмов приборов 
и машин практикой установлены определенные допустимые к о эф 
фициенты неравномерности. При заданных значениях шср и 8 
максимальная и минимальная скорости вед шего звена опре д ел я 
ются из формул

(ишах =  шср (1 4" ^/2); I0mln =  (|>ср ( 1 й/2). 1 14)

Интегрируя,  получаем
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Задачу обеспечения заданного коэффициента 6 можно решить 
двумя  способами: а) приближая закон изменения приведенных мо
ментов движущих сил к закону изменения приведенных моментов 
сил сопротивления выбором рациональных схемы механизма 
и режима его работы;  б) увеличивая приведенный момент инерции 
механизма с помощью маховика с большим моментом инерции, з а 
крепленного на ведущем валу.

Задачу обеспечения постоянной средней скорости о)ср механиз
ма прн случайных или непериодических изменениях сил сопротив
ления или движущих  сил решают, применяя автоматические регу
ляторы скорости, которые при нарушении установившегося режи
ма движения изменяют движущую силу или силу сопротивления 
и восстанавливают равенство работ этих сил в пределах цикла.

Время выбега  обычно стараются сократить, например, путем 
торможения, т. е. увеличением работы сил вредного сопротивления.

§ 31.6. Расчет момента инерции маховика

Как  сказано в § 31.5, маховик на валу ведущего звена 
увеличивает приведенный момент инерции механизма и уменьшает 
колебания угловой скорости 6. В механизмах приборных и вычис
лительных систем этот способ стабилизации угловой скорости при
меняется редко, поэтому здесь рассмотрим лишь один приближен

ный способ расчета махо
вика, когда приведенные 
моменты движущих сил и 
сил сопротивлений зави
сят от угла поворота зве
на приведения. Для рас
чета необходимо иметь 
приведенные моменты 
движущих СИЛ ТД и сил 
сопротивлении Тс за 
цикл установившегося 
движения (рис. 31.4, а). 
Заштрихованные площа
ди на этом графике х а 
рактеризуют работу мо
ментов сил, которая в со
ответствии с уравнением 
(31.6) характеризует из
менение кинетической 

энергии Ек механизма, график изменения которой показан на 
рис. 31.4, б, где Е1<0— кинетическая энергия механизма в начале 
цикла.

На участках Оа, be, de кинетическая энергия убывает,  а на 
участках ab, cd — возрастает.  Это возрастание или убывание кине
тической энергии будет тем больше, чем больше заштрихованные 
площади на рис. 31.4, а, которые выражают сумму  работ движу-

Рис. 31.4
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щих сил н сил сопротивления. Наибольшее и наименьшее значения  
кинетической энергии будут соответствовать точкам а и b ц и к ла .  
На интервале ab будет произведена максимальная работа м о м е н 
тов сил, которая равна заштрихованной площади /тах графика,  
умноженной на масштабные коэффициенты цт и

U ’/ Q b  1 у  7 ( I  Ь  Г
л " с  -  “ J  niax!Ar|l f  •

Максимальной и минимальной кинетической энергии соответству 
ет максимальная сошах и минимальная wmin угловая скорость з в е н а  
приведения.

Приведенный момент инерции механизма /п можно рассм атри 
вать состоящим из трех слагаемых:

I I “  У ч  - Г  У<) ”Т~ А У ц .

где  Ум -  момент инерции маховика;  У,, — момент инерции з в ен а  
приведения и тех вращающихся звеньев механизма,  которы е  
связаны со звеном приведения постоянным передаточным о тн о 
шением; AJn переменная часть приведенного момента инерции 
от звеньев, связанных со звеном приведения переменным пере-  

■ даточным отношением. Значение величйны АУП зависит от у г л а  
поворота с звена приведения. Если изменение А/п незначительно,  
то можно положить У„ А,/п ^  ./„ ср = const.
Тогда

Уп Ум +  Уц.ср —  COnst.

Следовательно,  для интервала ab графиков Г, (о),  Тс 
Ек(г) (рис. 31.4) но уравнению (31.6) можно написать

У|1(,)шах “ У„-п,1„ 2 =  _/niax!A7'!i f ,
ИЛИ

У|| (‘"max -  wmln), 2 ==./niax!A7'!1f  
Преобразуя выражение в скобках, получаем

( с,,т . .х  —  14m ln ) 2  =  ( i ') nlax —  «> „„„ ) ( ю т а х  -| -  « ) , ,„ „ )  2  =  10ср8 ,

откуда

( Л ,  ‘ Г  Уп.ср) 0)ср г‘  —  У ш ах !АГ I1 ; ,

или

У\1 =/niax!1/!Af/l,'cp& Уц.ср* (31 .15)

Формула (31.15) позволяет определить момент инерции м а х о 
вика, необходимый для обеспечения заданного коэффициента 
неравномерности движении о при известной угловой скорости 
<|>ср. Если известны приведенный момент инерции механизма Уп 
и средняя у гловая  скорость шср, то, используя  графики п ри в е 
денных моментов, можно определить по формуле (31.15) коэф 
фициент 3, а по формулам (31.14) максимальную и минималь
ную угловую скорость ведущего звена механизма.
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Расчет механизма на быстродействие сводится к опре
делению времени его разгона или определению п о с т о я н н о й  
в р е м е н и ,  которая характеризует поведение механизма в дина
мическом режиме. Если переменная часть приведенного момента 
инерции механизма Д/„ мала по сравнению со значением приве
денного момента, то, полагая  Л/п =  0, получаем

/п =  /л "I- У о== const.

где Уд — момент инерции якоря двигателя ;  У0 — момент инерции 
механизма, приведенный к валу двигателя.

Согласно уравнению (31.9) уравнение движения вала двигателя 
имеет вид

J n (dio/d/) =  Тх — Гс,

где Тд — текущий момент двигателя;  Тс — момент сил сопротивле
ния, приведенный к в алу  двигателя.

Время,  в течение которого угловая скорость ш достигает но
минального значения ш,, =  шср, будет временем разгона.

Д ля  ряда наиболее распространенных электродвигателей при
ближенно можно допустить ,  что при изменении и> от нуля до шн 
момент Тл меняется  линейно и механическая характеристика 
может быть представлена графиком, показанным на рис. 31.5, 
где  Тпуск — пусковой момент двигателя;  Т„ — номинальный мо
мент двигателя в рабочем режиме; Тс — момент сил сопротив
ления.

§  31.7.  Расч ет  быстродействия механ изм а

Для угловой скорости ш < (о,, имеем

( Гпуск — Тл)1(Тпуск -  Г») =  и> ш,„ 

откуда Тл =  Тпуск ( ТПуСК — Ти) и>/ши.
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J п (dio/dO +  (Тпуск - Г,,) 0)/0)н =  ТПуСК Т„,

или
d u > l d t  -f- с» ( Т Пу СК Г н)/ (У пш„) =  ( Груск Г и)/У„.

Решением этого уравнения будет  функция о>=о)н [ 1 — exp ( — t В)], 
где  величина B=JJu>H(Tâ K—T„) называется  постоянной времени .

График изменения угловой скорости ш в процессе разгона 
показан на рис. 31.6. Время tp, в течение которого достигается  
значение шн, теоретически бесконечно велико.  Практически с ч и 
тают, что tp =  3B, по истечении которого отношения (со,, — io)/u)„< 
< 0 , 0 5 .  Постоянная времени В — это время,  в течение которого 
угловая скорость ш достигла бы значения о»,,, если бы она н а 
растала по линейному закону: и> =  (ш,,/В) t .

Величина В определяет динамические свойства механизма.  Чем  
она больше, тем медленнее протекает переходный процесс./

§ 31.8. Регуляторы скорости

В процессе установившегося движения механизма м огут  
происходить нарушения режима движения из-за изменения у с л о 
вий работы, например при изменении нагрузки.  Когда н аруш ается  
равенство WA= W C, механизм переходит в режим разбега или в ы 
бега, т. е. средняя угловая скорость ведущего звена соср начинает 
меняться. В этом случае маховик не может обеспечить с т а б и л и з а 
цию среднего значения угловой скорости ведущего звена. П о д д е р 
живать постоянство угловой скорости соСр можно, приводя в со о т 
ветствие движущие силы и силы сопротивления, восстанавливая  
таким образом равенство работ этих сил за  цикл движения м е х а 
низма.

Устройства, автоматически регулирующие нагрузку или подачу 
энергии в двигатель для обеспечения постоянной средней скорости 
механизма, называются р е г у л я т о р а м и  с к о р о с т и .  Основным 
элементом каждого регулятора является  датчик,  который р е а г и 
рует на изменение скорости движения.  Датчиками  могут бы ть ,  
например, вращающиеся грузы, центробежная сила которых п ро 
порциональна квадрату  угловой скорости; тахогенераторы, в ы р а 
батывающие электрический ток, напряжение которого пропорцио
нально угловой скорости; спусковые устройства, осуществляющие 
периодическую остановку и пуск в ход регулируемого механизма .

По принципу действия все регуляторы разделяются на группы.
Тормозные регуляторы, в которых излишек энергии д в и г а т е л я  

поглощается тормозным устройством. Эти регуляторы применяют
ся в маломощных приборных механизмах,  где потери энергии на 
трение не оказывают влияния на работу механизма.  В зависимости 
от вида сил сопротивления различают регуляторы:  а) с трением  
между твердыми телами;  б) с трением о среду — воздушные и ж и д -

Уравнение (31.9) принимает вид
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костные; в) с торможением вихревыми токами — магнитонндукци- 
онные.

Д л я  установившегося движения механизма при постоянной 
средней скорости соблюдается равенство средних приведенных мо
ментов движущих  сил и сил сопротивления: 7’ , , =  7’||С. При на
личии тормозного регулятора момент сопротивления 7',|С Гс +

Тр, где Гс — приведенный момент 
сил сопротивления от нагрузки и тре
ния в механизме; Г, ,- момент от сил 
сопротивления регулятора.  Таким об
разом, чтобы поддерживать заданную 
скорость, необходимо выполнить у с 
ловие

Тл= Т пх- Т е. (31.16)

График изменения тормозного мо
мента Гр регулятора показан на рис. 
31.7, где шо— критическая скорость, 
т. е. значение угловой скорости, соот- 

Рмс. 31.7 ветствующее началу действия тор
моза.

В качестве примера рассмотрим расчет характеристики регуля
тора радиального действия (рис. 31.8), применяемого в электриче
ских счетных машинах и других устройствах. На валике 7 элек
тродвигателя закреплен диск 2 с двумя грузиками 3, которые мо
гут поворачиваться вокруг  осей б. При уменьшении нагрузки 
частота вращения двигателя увеличивается и центробежная сила 
F lt возрастает. Преодолевая силу F, сопротивления пружин 5, 
грузики 3  с силой N  прижимаются к внутренней цилиндриче
ской поверхности стакана /, закрепленного на корпусе двигателя .  
При этом возникают силы трения F, -/N, создающие тормозной 
момент регулятора Гр =  2 Ff!{.

/ V
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Сила инерции одного грузика
/•'„ =  теш2

где т  — масса грузика;  с — расстояние центра тяжести г р у з и к а  
от оси вращения. Уравнение равновесия грузика 3 относительно 
его оси вращения имеет вид (рис. 31.8)

Г fa -| - Nb
Отсюда находим силу трения

Е Л - F„h =  0.

/„л — /* С1
b if  -I- и (31 .17)

и тормозной момент регулятора
. л  пс .JlM-mchRТр =  2h,R b -f— 2 F CIR

bif (31 .18)

где /' — коэффициент трения.
Пусть теперь известна характеристика двигателя ш =  <и(7'д) 

(рис. 31.9), а т акж е  коэффициент неравномерности о и с р е д н я я
шср. Тогда максимальная и ми
нимальная угловые  скорости 
валика равны:

“ ' m a x  =  ‘ " с р  (  1 +  8  2 ) ;  

w m i n  ~  0 , ср ( 1  ® —)■

CJ

О)., —
Отложив на оси ординат (рис.
31.9) эти значения и проведя 
горизонтальные линии до пе
ресечения с кривой to =  <•» ( 7'л), 
на оси абсцисс найдем соот
ветствующие им значения мо
мента двигателя 7',, и Тп. Вы
читая из этих значений соот
ветствующие моменты сопро
тивления Гсп,ах И T’cmin, находим 
по чертежу наибольший и 
наименьший моменты сопротивления 
Из уравнения (31.18) получаем:

и’ = со (Т .)

со со(Тр)

С/
СОщах ~~т------ ~Л т—• р т а х У  ' с m t г  \- / ~\~ -1 в/СОп\'щ — — ■------ \\ 1с mui I

Т —1 р mln

2с»2 me HR-  max"*

Рис. 31.9

регулятора

2/у Л?

и Тр mln*

b if

2<,,2,|м mchR
b jf  +  а

b jf  +  а

2 Fcl R 
b j f  -Ь a

(31 .19)

где in, с, h, R, a, b, / — постоянные параметры регулятора (см.  
рис. 31.8);  Fс — сила натяжения пружины,  постоянная в рабочем 
положении; / — коэффициент трения, который в заданном диапазо -

к’

ПК

./



не скоростей может считаться постоянным и зависит от выбранных 
материалов.

Задаваясь конструктивно радиусом А? стакана,  размерами с, 
h, a, b, I и выбрав материалы стакана и грузиков, получаем 
д ва  уравнения для  определения массы грузиков т  и силы пру
жины Fc. Д алее  по уравнению (31.18) можно построить харак 
теристику регулятора ш =  ш (Ур), которая будет  проходить через 
точки В и С (рис. 31.9) .  Точка D, соответствующая пересечению 
характеристик,  д ает  у гловую  скорость ш0, при которой р ег уля 
тор начинает торможение.

Р е г у л я т о р ы  с т р е н и е м  о в о з д у х  могут быть с перемен
ным и постоянным размахом крыльев. На рис. 31.10 показана кон
струкция регулятора с переменным размахом крыльев, в котором 
пара сил инерции F,t создает  момент, который, преодолевая момент 
спиральной пружины 3, поворачивает крыло 2 вокруг его оси 
и увеличивает тормозной момент регулятора, который можно опре
делить по эмпирической формуле

Г,, =  (kizbh'j2250) A2 sin а, (31.20)
где b, h — ширина и длина лопасти крыла,  мм;  а. — угол, между 
осью вращения валика  1 и осью симметрии крыла;  k — аэродина

мический коэффициент, определяе
мый экспериментально.

Р е г у л я т о р  с т о р м о ж е н и 
е м  в и х р е в ы м и  т о к а м и  пока
зан на рис. 31.11. Он представляет 
собой металлический диск 1, вра
щающийся в постоянном магнит
ном поле. При вращении диска 
в нем возникают вихревые токи, 
создающие магнитное поле, кото-
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рое, взаимодействуя с полем постоянного магнита 2, п репятствует  
вращению диска .

Тормозной момент регулятора в Н м находят по формуле

Tp =  wpB*b*rUR,

где  В — магнитная индукция постоянного магнита, Т; г 0 — р а с 
стояние от центра диска до полюсов магнита (центра следа п о л ю 
са),  м; Af — сопротивление вихревым токам в диске, ом; b — 
ширина полюса магнита, м; шр — угловая  скорость диска,  с - 1 .

Момент Гр можно изменять, изменяя г„ перемещением м а г 
нита. Наибольший тормозной момент может быть при г 0 =  
=  (0,7 . . .  0,8) г,  где г — радиус диска .  Воздушный зазор м агн ита  
выбирается в пределах 2 . . .  3 мм. Эти регуляторы применяю т 
в случаях,  когда необходима строгая линейная зависимость м е ж 
д у  тормозным моментом и угловой скоростью вала р е г у л я т о р а .

Спусковые регуляторы действуют периодически и применяются 
при малой частоте вращения оси, угловая  скорость которой р е г у 
лируется. На рис. 31.12 показан спусковой регулятор с а в т о к о л е 
бательной системой, состоящий из маятника-регулятора 7 и ж е с т 
ко связанного с ним анкера 3. Анкер вместе с маятником с о в е р 
шает колебания вокруг неподвижной оси 2. На анкере укреплены 
палетты 1 и 4, которые удерживают ходовое колесо 5 от вращ ения.  
Движущий момент на валу 6 колеса создается  силой т яж ес ти  G 
гири. При переходе через среднее положение 
палетты позволяют колесу повернуться на 
один зуб. При повороте зуб толкает анкер и 
сообщает колебательной системе импульс, не
обходимый для поддержания ее непрерывных 
колебаний, затем в крайнем положении м а я т 
ника происходит остановка ходового колеса,  
после чего этот процесс повторяется. Период 
собственных колебаний маятника 7'м связан 
с параметрами регулятора формулой

Ты =  2rV Jim g l  (1 +  r ’/52 520), (31.21)

где  У — момент инерции маятника; m — масса 
маятника; I — расстояние от точки подвеса 
до центра тяжести  маятника; g  — ускорение 
свободного падения;  ts — угол отклонения Рис. 31.12
маятника, град.

Частота вращения колеса в оборотах в минуту п =  60/ Тыг, 
где  г — число зубьев колеса.

Для  изменения скорости ходового колеса изменяют длину м а 
ятника I. Рассмотренный спусковой регулятор может применяться 
лишь в стационарных приборах. В переносных приборах п ри м ен я 
ют регуляторы с балансом. Баланс, заменяющий маятник, у р а в н о 
вешен и его работа не зависит от положения в пространстве.
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Электроконтактные регулято
ры применяются в двигателях м а 
лой мощности. На рис. 31.13 пока
зан электроконтактный регулятор 
вибрационного действия. В момент 
включения двигателя ток проходит 
через замкнутые контакты 3 регу
лятора и подается в цепь питания 
двигателя. При увеличении частоты 
вращения сила инерции груза 2 
преодолевает силы сопротивления 
пружин / и 4, отклоняет груз 2 
и размыкает контакты 3. Частота 
вращения якоря уменьшается, 
вследствие чего контакты вновь 
замыкаются,  и процесс повторяет

ся .  Непрерывное замыкание  п размыкание контактов дают воз
можность автоматически поддерживать угловую скорость ыСр, 
близкую к постоянной. Изменение задаваемой угловой скорости 
в этих регуляторах осуществляется подбором элементов электри
ческой схемы.

Вопросы конструирования и расчета регуляторов скорости 
подробно изложены в литературе [3, 13,21].

ГЛАВА 32. УРАВНОВЕШИВАНИЕ МЕХАНИЗМОВ

§ 32.1. З ад ач а  уравновешивания и условия
уравновешивания звеньев

Если звено механизма движется с переменной скоростью 
или траектории его точек иеирямолниейны, то из-за возникающих 
при этом ускорений появляются силы инерции звена, которые до
полнительно нагружаю т связанные с ним звенья. Силы инерции 
вызывают динамические давления в кинематических парах, увели
чивают силы трения, вызывают дополнительные напряжения 
н материале звеньев, вибрации механизма и нарушения плавности 
движения.  Массы звеньев,  силы инерции которых вызывают допол
нительные давления на опоры, называются неуравновешенными 
массами. Устранение или уменьшение дополнительных нагрузок, 
вызываемых силами инерции, называется у р а в н о в е ш и в а н и е м  
м а с с.

Многие механизмы приборов и периферийных устройств ЭВМ 
работают с большими скоростями и уравновешивание звеньев этих 
механизмов имеет очень важное значение. При уравновешивании 
сил инерции звеньев механизма решаются две задачи: 1) уравно
вешивание динамических нагрузок в кинематических парах меха
низма;  2) уравновешивание динамических нагрузок на фундамент.

Решеине первой задачи для звеньев, совершающих сложное 
и колебательное движение,  представляет значительные трудности,
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поэтому здесь мы ограничиваемся примером вращающихся 
звеньев.

Рассмотрим тело на рис. 31.1. Пусть центр тяжести тела н ахо 
дится в точке С. Построим оси координат так,  чтобы плоскость 
хОу проходила через центр тяжести С, а начало координат О н а 
ходилось па оси вращения г. Систему координат xyz жестко с в я 
жем с вращающимся телом. Каждой элементарной массе т „  р а с 
положенной на расстоянии 
г, от оси z, соответствует 
направленная по радиусу 
сила инерции Fi =  пц ш'-г, , 
где о) — постоянная угло
вая скорость вращения тела 
вокруг  оси z.

Любая система сил мо
жет быть заменена одной 
силой — главным вектором и 
одной парой с моментом, 
равным главному моменту 
сил. Главный вектор сил 
инерции равен векторной 
сумме сил системы

F

Момент силы инерции массы пи относительно осп .v будет:

Т,х =  — F,xZt =  — Fl sin 'f tZ{ =  — m-ntf, Sin '■?,£, = —т-/п,у& . 
Момент сил инерции тела относительно оси л*

Тпх =  2  Tix 3 -  ш~ 2  ">1УА -o» V  ,
/ i

а момент сил инерции относительно оси у

Т „  =  = 2  /’ /у =  W" 2  'H i X i  Zi -  - <•>-./„, 
t i

где  J y t  =  2 n , i У i z i < •!xi 2 n ,i x i Zt называются  ц е н т р о б е ж -  
i

и ы м и м о м е и т а м и т е л  а относительно плоскостей yOz и xO z. 
Тело б у д е т  полностью уравновешено,  если главный в е к т о р  сил  
инерции и главный момент б у д у т  равны нулю,  т.  е.  F„ =*= О; 
Гпг =  (); Г „ „ = 0 .  Это возможно в том с л у ч а е ,  если r> =  О.

Учитывая ,  что радиус-вектор центра  т яжести  тела опр еделяем ся  
по формуле

г , ;  =  //// Г I ///,
I

заключаем,  что /’„ — 0, если г,. =(),  т .  е.

JCc = = 0  И у/; —  0 .  (32 .1)
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Центр тяжести тела должен находиться на оси вращения, и она 
в этом случае называется  ц е н т р а л ь н о й .

Равенство нулю проекций главного момента возможно, если 
центробежные моменты обращаются в нуль:

J „  =  0; Jyi =  0. (32.2)

Ось вращения г, относительно которой выполняются условия
(32.1) ,  называется г л а в н о й о с ь ю  и н е р ц и и .

Таким образом, д л я  полной уравновешенности вращающегося 
звена необходимо, чтобы ось вращения была центральной и глав
ной осью инерции тела. Тело считается уравновешенным статиче
ски, если выполняется только условие (32.1) .  Тело считается 
уравновешенным динамически, если выполняется только условие
(32.2) .

§ 32.2. Статическое и динамическое 
уравновешивание вращающихся масс

Статическое уравновешивание проводят для звеньев, 
имеющих малую толщину по сравнению с размером диаметра 
(зубчатые колеса, шкивы и т. п.) и вращающихся с малой угло
вой скоростью. Операцию уравновешивания осуществляют, уста 
навливая на детали дополнительные корректирующие м а с с ы  — 
противовесы. Пусть, например, на вращающемся кулачке неурав
новешенная масса Ш\ имеет центр тяжести (рис. 32.2) на рас
стоянии г, от оси вращения.  Сила инерции этой мдссы F„ =  
=  m,u>2r l . Чтобы ее  уравновесить, надо создать силу F0 =  FU, 
направленную в противоположную сторону. Д л я  этого с проти

воположной стороны от оси вращения 
помещают противовес массой т 0 на рас
стоянии г„ от оси вращения. Из условия 
равенства F„ =  F,I получаем

mu =  mtr il r l}.
Если на одном вращающемся звене 

имеется несколько неуравновешенных масс, 
центры тяжести которых расположены в 
одной плоскости, то, определив силы инер
ции каждой массы, определяют их равно
действующую. Затем подбирают, как  и в 
предыдущем случае, один противовес, сила 
инерции которого уравновесит найденную 
равнодействующую. Такой метод уравнове
шивания применяется, когда известны зна
чения и расположение масс, силы инерции 

которых надо уравновесить,  например, когда конструкция звена 
или ее форма является  причиной неуравновешенности (форма ку 
лачка ,  кривошипа и т. п.).
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Если на вращающемся звене имеется несколько неуравнове 
шенных масс, вращающихся в разных плоскостях, то звено б уд ет  
неуравновешено статически и динамически.  В этом случае  все 
неуравновешенные силы инерции приводят к главному вектору  
сил инерции F„ и главному моменту сил инерции Т„, которые 
нужно уравновесить. Следовательно, з ад ача  сводится к у р а в н о в е 
шиванию силы и момента, приложенных к звену.

Рассмотрим вращающееся звено,  к которому приложена сила 
F„ и момент Т„, как показано на рис. 32.3.  Значение и н ап р а в 
ление силы F„ ц момента Г„ будем  считать известными, а оси 
координат возьмем так,  чтобы плоскость хОу проходила через  
точку С центра тяжести тела. Выберем произвольно две  п л о с 
кости /7, и /7а, в которых будем  устанавливать противовесы.  
Пусть эти плоскости будут торцовыми плоскостями звена.

Силу F„ заменим двумя силами Fcl и Fc,, расположенными 
в плоскостях /7, и П2 так, чтобы сила F„ была их равнодейст 
вующей. Д л я  этого составим два уравнения

г» =  +  />,;

F j t =  f c, i2i

откуда Fct =  F J ,  (/, +  /,); Fc, =  F„lt/(lt +  /,).

Момент T„ заменим парой, силы Fx которой расположены 
в * плоскостях /7, и Л,. Значение сил пары определяют из у р а в 
нения

=  +  /3),
а направление сил Fx показано на рис. 32.3. Силы Fci\ F c.,; F x 
можно сложить по правилу параллелограмма и получить их 
равнодействующие /•', и F,.

‘ Таким образом, сила F„ и момент Т„ заменены силами F x 
и F.,, расположенными в плоскостях /7, и Пг. Чтобы их у р а в н о 
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весить,  достаточно с противоположной стороны поместить про
тивовесы массой щ| и т ,  на расстояниях г, и г-, так,  чтобы их 
силы инерции уравновесили известные силы и F,.

Статическая и динамическая уравновешенность вращающегося 
тела может быть достигнута установкой двух противовесов, цент
ры масс которых л е ж а т  в двух произвольно выбранных плоско
стях.  Это положение учитывается при конструировании устройств, 
с помощью которых уравновешивают вращающиеся детали. Такие 
детали могут иметь небольшую неуравновешенность из-за неточно
сти изготовления, неоднородности материала и т. д. Процесс 
устранения небольшой неуравновешенности деталей называется 
балансировкой, его проводят на специальных балансировочных 
машинах. Конструкции балансировочных машин разнообразны, но 
в большинстве случаев  балансируемую деталь  устанавливают на 
упругое основание (подшипники па упругом основании или люль
ку на пружинах) и сообщают детали частоту вращения, близкую 
к резонансной. Силы инерции создают колебания с большой 
амплитудой.

Схема установки с качающейся рамой (люлькой) показана на 
рис. 32.4. Люлька 2 к ачается  па шарнире О, находящемся на осно
вании /. Пружина 5 заменяет вторую опору люльки 2. Баланси
руемую деталь 4 устанавливают в подшипниках 3 люльки. Д ля  
размещения уравновешивающих масс выбираем плоскости /7i и /7г- 
Д ета л ь  устанавливают в люльке так, чтобы одна из этих плоско
стей проходила через шарнир О. Деталь приводится во вращение 
от специального электродвигателя и разгоняется до большой угло
вой скорости м. После этого двигатель отключается п деталь на
чинает выбег. Прн некоторой частоте вращения, которую называ
ют критической, колебания люльки происходят с наибольшей амп

литудой, пропорциональной 
значению статического мо
мента неуравновешенной 
массы т | в плоскости П\.

С помощью индикатора 
пли шкалы 6 фиксируют 
размер максимальной амп
литуды. Специальным уст
ройством можно отметить 
угол а ,  определяющий по
ложение неуравновешенной 
массы т  |, когда стрелка 
оказывается в верхнем по

ложении.  После определения значения и положения массы т\ 
в плоскости /7j с противоположной стороны на расстоянии г\ от 
оси вращения устанавливают противовес тп,. Затем деталь снова 
приводят во вращение. Если противовес установлен правильно, то 
колебаний люльки не будет.  Переставив деталь  в подшипниках 
так ,  чтобы плоскость Пi проходила через ось О, повторяют испы
тание и находят массу тп , п положение г2 второго противовеса.
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§ 32.3. Понятие об уравновешивании  механизмов

В кинематических парах движущегося механизма силы 
инерции звеньев вызывают дополнительные динамические н а г р у з 
ки. Возникают эти нагрузки и в кинематических парах,  с в я з ы в а ю 
щих механизм со стопкой или фундаментом механизма.  У р а в н о в е 
шивание динамических нагрузок па фундамент рассмотрим на при
мере плоского механизма. Если все силы инерции звеньев приве
сти к центру масс механизма, то в соответствии с формулой (7.3) 
получим главный вектор сил инерции /•'„ =  — mac, г д е  т  — 
масса механизма,  а а(:— вектор ускорения центра масс С, и в е к 
тор главного момента сил инерции Условием ур ав н о в е ш е н 
ности механизма на фундаменте б уд ет  равенство нулю проекций 
этих векторов на оси координат: =  С); Flly =  0; Т„х =  0; Т„ =  
=  0. Первые два  условия говорят о том, что д ( = 0 ,  или

ay =  const,  у с  =  const,  (32 .3)

т. е. иснтр тяжести механизма в процессе работы должен быть  
неподвижным.

Проекции момента 7'„у на осп координат вы раж аю тся  
через центробежные моменты инерции:

Тих =  — ^  F„yiZ М,У;2,- —
/ i

d- v  d-
ч г - ш‘У‘г‘ =  —  v  =  ,,;

T„v =  —  F »x.z, n iiX fa  =
4 I

d- v  d-=  m,xtz, «= —j— / _  ncl/- ■“  i i i  t |f . j  x y  • v l.

В плоском механизме 2 , = const, если ось z перпендикулярна плос
кости движения.  Поэтому равенство нулю проекций центробежных 
моментов инерции удовлетворяется,  если положить, что

JyZ — const; Jху — const.  (32.4)

Уравнения (32.4) характеризуют динамическую уравновешенность 
механизма, или отсутствие колебаний вокруг осей х и у. Если 
плоский механизм изготовить так,  чтобы его звенья по форме бы 
ли симметричны относительно плоскости движения хОу (рис. 32 .5 ) ,  
то каждой точке любого звена с координатой 2 ,- будет соответство
вать точка того же звена с координатой — г*. В в ы раж ени ях  
центробежных моментов J y: и J KZ б уд ет  одинаковое количество  
положительных н отрицательных членов Jхг — J yt =  0, т. е.  б у 
дет удовлетворено условие динамической уравновешенности
(32.4)'.
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В этом случае остается  удовлетворить условиям статической 
уравновешенности механизма (32.3).  Эту зад ачу решают подбором 
противовесов, устанавливаемых на некоторых звеньях механизма 
т ак ,  чтобы центр тяжести механизма вместе с противовесами при 
его движении был неподвижным.  Покажем решение этой задачи 
на примере плоского шарнирного четырехзвенника (рис. 32.6). 
Пусть  массы звеньев Ш\, т 2, тз  и положения центров масс Сь С2, 
С 3 звеньев известны. Заменим массу т 2 в точке С2 двумя масса
ми т п и т [}, сосредоточенными в точках В и D. Их значения опре
д еляю т  из уравнений:

т в +  т о  =  /л2; шцЬ = mod.

Эти массы эквивалентны массе т 2, сосредоточенной в точке С2, 
и их уравновешивают с помощью противовесов т п\ и т„ з, постав
ленных так,  что их статические моменты будут равны статическим 
моментам масс звеньев. Получим два уравнения:

т.ц1\ +  т ха =  т ,пг 1; 

n i(;l3 +  m3d  =  т „ 3г 3.

З а д а в а я с ь  значениями Г\ и г3, определяем массы противовесов

т п1 =  (т в1\ +  т ха) г , ;  т п3 =  (т ,:[3 +  т 3е) г3.

Центр тяжести масс т нХ, т { и гпв будет в неподвижной точке 
А , а центр тяжести масс т п3, т 3, т с  будет в точке Е. Следо
вательно,  и общий центр тяжести находится на линии АЕ и не
подвижен.

В ряде случаев полное или частичное уравновешивание меха
низмов достигают, соединяя одинаковые механизмы с симмет
рично расположенными звеньями.  Вопросы уравновешивания меха
низмов подробно освещены в литературе [3, 36] .
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Г Л А В А  33. МЕХАНИЧЕСКИЕ КОЛЕБАНИЯ

§ 33.1. Некоторые сведения из теории колебаний

При эксплуатации машин и приборов и их транспорти
ровке механизмы и их детали подвергаются колебаниям,  которые 
создают дополнительные нагрузки и являются источниками по
грешностей показаний приборов и систем автоматического у п р а в 
ления.

При изучении колебательного движения в курсе физики рас 
сматривались собственные и вынужденные колебания систем.

Собственные колебания системы имеют место, когда отсутству 
ют активные силы. Если пренебречь силами сопротивления, у р а в 
нение движения тела массой т  при действии упругой силы 
Fy =  cx, где с — жесткость пружины,  имеет вид

т = - ^ г + с х  =  0. (33.1)

Решением этого уравнения будет функция

X =  Х0 sin (<at — а), (33.2)

где -v0 — амплитуда колебаний; t — текущее время; а  — положение 
колеблющегося тела при / =  0 \w =  Y c m— круговая частота коле
баний.

П е р и о д о м  собственных незатухающих колебаний называется  
время одного полного колебания системы

Т - -  2-/ш =  2* У гп;с.

Ч а с т о т о й  собственных колебаний называется величина, обрат 
ная периоду;

v =  1/Т =  (1 /2к) V elm.
Частота собственных колебаний системы будет тем больше,  чем 
меньше масса системы и жестче пружина.

Практически каждая деталь  или узел машины или прибора 
связаны с другими деталями. Эти связи при малых деформациях 
можно считать упругими. Поэтому к аж д а я  деталь об л ад ает  воз
можностью собственных колебаний по гармоническому закону,  ес
ли их вывести из равновесия путем импульсного воздействия — 
толчка.

Собственные колебания системы с учетом сопротивления имеют 
место, когда кроме упругих сил на тело действует т а к ж е  сила со
противления, пропорциональная скорости Fc — kx. Уравнение коле
бательного движения имеет вид

m =  - ^ г  +  k +  сх =  0.  (33.3)
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Решение этого дифференциального уравнения имеет вид

х  — С ,ey,t -j- С,еу*‘,

г д е  С, и С, — постоянные,  определяемые из начальных условий;
y i ;2 =  «  ( — 3 ± V?' — 1 ). З десь  to — У с т\ р =  А ( 2 гпш). Характер 
д в и ж е н и я  зависит как от круговой частоты си, так и от коэффи
циента k, называемого к о э ф ф и ц и е н т о м  у с п о к о е н и я .  При 
Р <  1 решение уравнения (33.3) приводится к виду

л: = x„e~-Ml sin ( cj | 1 — р- — а), (33.4)

и движение будет  колебательным с затухающей амплитудой 
Х(, ехр  ( — и с периодом колебаний Г= 2 «/ (ш  | 1 — р- ). При 
£ 1 значение х  с течением времени уменьшается и тело воз
вращается в положение равновесия без колебаний.

В ы н у ж д е н н ы е  колебан ия происходят, когда кроме упругих 
сил Fy и сил сопротивления Fc на тело действует  переменная 
активная  сила, например меняющаяся по гормоническому закону 
F  =  /•'„ sin «>„/. Здесь /'„ — ам плитуда возмущающей силы, а <% — 
ее  круговая  частота.

(33.5)

Его решение выражается функцией

х =  С,6,У|' -|- Сеу-' 4- Л sin (.•.„/ — г), (33.6)

г д е  С|, С, ,  у , ,  у._, имеют те ж е  значения, что и в случае собст
венных колебаний; в начальная фаза вынуждающей силы; амп
л и т у д а  вынужденных колебаний

А =  (Fu III) | (и>- — ».*Jb)* ; 4p-’i4"i')a • (33.7)

Первые  два  слагаемых общего уравнения (33.6) при любом зна
чении р уменьшаются со временем и вскоре после начала процесса 
ими можно пренебречь. Тогда движение происходит по закону

х  =  A  sin («)„< — е). (33.8)

При этом можно заключить, что: 1) вынужденные колебания про
исходят с частотой возмущающей силы; 2) амплитуда колебаний 
А не зависит от начальных условий и времени I после начала ко
лебаний,  и колебания не затухают ;  3) амплитуда колебаний А тем 
больше,  чем больше амплитуда возмущающей силы 1:0 и чем мень
ше силы сопротивления, выражаем ые  величиной р; 4) амплитуда 
колебаний А зависит от круговой частоты wB возмущающей силы

Уравнение движения имеет вид 

d-.v ,  cJ.t
I F  1 tI7
d-.r . d .r  . ,in i . *i k * • |• cx — F,, sin
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и при некотором ее значении и>р =  ш - ( 1 — 23-) достигает  своего  
максимума:

Аил* = Fv (2т'1ш- V 1 -  ?■)■ (33.9)

При 3 =  0 максимум амплитуды б уд ет  при шр =  ш. Т акое  совпа
дение частоты собственных колебаний и частоты возмущающей 
силы, а т а к ж е  явления, его сопровождающие,  называют р е з о 
на  и с о м.

§  33.2. Защита м ех ан и зм ов  
от механических колебаний

Автоматизация технологических процессов, увеличение 
мощности и быстроходности современных машин при снижении их 
масс требуют тщательных динамических расчетов, в том числе рас
четов па колебания. Исследование состояний систем в условиях 
резонанса позволяет снизить вибрационную напряженность меха 
низмов.

При проектировании конструкций, подверженных воздействию 
возмущающих сил, резонанс стараются устранить, например,  изме
няя параметры системы или частоту возмущающей силы, ум ень
шая амплитуду возмущающей силы, повышая выносливость д е т а 
лей, подвергающихся воздействию переменной нагрузки.

В тех случаях,  когда не удается  избежать резонанса, применя
ют специальные устройства, которые полностью или частично 
устраняют колебания опасной амплитуды отдельных элементов 
конструкций, например жидкостные и электромагнитные демпферы 
и динамические виброгасители, при крутильных колебаниях — 
муфты с нелинейными характеристиками.

Максимальные динамические напряжения п упругих системах 
при воздействии возмущающих сил можно оценить амплитудой 
вынужденных колебаний. Оценка влияния колебаний па н ап р я ж е 
ния в системе производится с помощью к о э ф ф и ц и е н т а  д и 
н а м и ч н о с т и  6Д системы, т. е. отношения максимальной ампли
туды вынужденных колебаний к максимальному статическому от
клонению под действием постоянной силы Fo. Статическое откло
нение системы определяют по формуле

А т  =  r j c  =  (F„ ni)i(с m) =  (F„ т)/ш-, 

где с — жесткость упругого элемента системы. Тогда

£д — А А„ =  oj- | (u)J — I»,-, — ) =

- 1 / | / [ , _ ( ^ ) , 1’  +  4 > 4 .

где величина А определяется по формуле (33.7).  Из формулы вид
но, что чем ближе система к резонансу, тем больше коэффициент 
динамичности. Силы сопротивления в системе уменьшают /гд.
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Д л я  защиты от вредного воздействия возмущающей силы на 
элементы конструкций и приборы между ними и источником коле
баний помещают упругую прослойку или пружинные подвески, 
которые препятствуют распространению колебаний. Такую защиту 
называют в и б р о и з о л я ц и е й и ли  а м о р т и з а ц и е й .  Реше
ние задачи  ведут двумя  путями:  1) прямая задача — помешать ис
точнику колебаний распространять колебания на окружающие

конструкции; 2) обратная задача — 
защитить устройство, например 
прибор, от колебаний, возникаю
щих в конструкции, на которой 
прибор установлен.

Передача колебаний от источ
ника к объекту может осущест
вляться двумя способами (рис. 33.1) 
На рис. 33.1, а показана масса т ,  
к которой приложена возбуждаю
щая гармоническая сила F —
— F„ sin w j. Такой случай назы
вают с и л о в ы м  в о з б у ж д е 

н и е м .  Движение  массы при отсутствии демпфирующего сопро
тивления (£ =  0) описывается уравнением (33.1). В соответствии 
с формулой (33.7) при р =  0 закон движения массы гп будет:

F0 s in  «>„/ /7, sin «>„/
(<“- — "'в ) с ~ тш1

Сила сжатия пружины, которая передается основанию (стенке 
или фундаменту) в виде силы Fь будет зависеть только от сжатия 
.V пружины и определится по формуле

/^sinco,,/ „
V  =  ^ю Sin о),/.| — (<!>„ U>)-

Отношение амплитуды F i0 силы, действующей на основание, 
к  ам плитуде F,} силы, возбуждающей объект, взятое по абсолют
ной величине,  называют к о э ф ф и ц и е н т о м  п е р е д а ч и  с и л  
или степенью изоляции:

к " =  " 7 Г  =  11 -  К/.»)-' | • (33.10)

На рис. 33.1, б показана масса т , возбуждение которой осу
щ ествляется  перемещением х  основания по гармоническому за
кону  л: =  лг0s t n и называется к и н е м а т и ч е с к и м  в о з б у ж 
д е н и е м .  Можно показать,  что и в этом случае передача ко
лебаний от основания к объекту  характеризуется коэффициентом 
kH, определяемым по формуле (33.10).
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Таким образом, характеристикой передачи сил от источника 
колебаний к объекту или к основанию при силовом и кинематиче
ском возбуждении может служить  коэффициент к», который з ав и 
сит от частоты собственных колебаний со системы и от частоты 
возмущающих колебаний шв. График изменений величины k„ 
в зависимости от отношения шв/а> показан на рис. 33.2.  Из гра 
фика видно, что если и>в/со =1/^2, k„=  1: колебания источника 
полностью переходят на объект .  Если то k„ >  1
и упругая  прокладка (пружина)  уси
ливает вибрацию. При u)D ш >  У 2 
коэффициент £„ < 1, и уп ругая  про
кладка выполняет функцию устройст
ва, уменьшающего вибрацию. Для 
создания хорошей виброизоляции не
обходимо, чтобы собственная частота 
системы со была в несколько раз ниже 
частоты возбуждения сов. Например, 
если шв со =  3, то k„ — 0,125,  т. е . 
амплитуда колебаний прибора будет  
в восемь раз меньше амплитуды ко
лебаний приборной доски, на кото
рой он укреплен.  Чтобы увеличить 
отношение сов со, можно брать более 
податливые (мягкие) амортизаторы или 
увеличивать массу объекта,  увеличивая собственную частоту 
системы со =  |/'em. Обычно принимают сов со =  2,5 . . .  5.

При расчете виброзащиты частота колебаний основания сов 
обычно известна. Поэтому если выбрать предварительно аморти
затор, то можно определить по его паспортным данным жесткость 
с, соответствующую его амплитуде и номинальной нагрузке .  Тогда 
по известной массе т  определяют частоту ы. Затем по формуле
(33.10) вычисляют коэффициент к».

Решение обратной задачи заключается в том, что, задавшись 
коэффициентом определяют отношение сов со и дал ее ,  зная
частоту колебаний основания шв, находят со — у с / т .  В зависимо
сти от массы т  объекта определяют необходимую жесткость  с, 
по которой подбирают амортизатор.

В качестве упругих элементов для виброизоляции в приборах 
применяются типовые конструкции резиновых и пружинных ам ор
тизаторов и виброизолирующих опор, размеры и характеристики 
которых приводятся в нормалях,  стандартах и справочниках [34 ] .

На рис. 33.3 приведены примеры конструкций типовых аморти
заторов: резиновые упоры (а—в), резиновый амортизатор (г), 
пружинный амортизатор (д). Обычно устанавливают не один, 
а несколько амортизаторов, которые располагают симметрично 
относительно центра масс прибора. Число ^амортизаторов и1 их ти
поразмеры выбирают так, чтобы нагрузка,  приходящаяся на к а ж 

Рис. 33.2
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дый амортизатор,  была близка к номинальной, приведенной в тех
нических условиях на данный типоразмер.

Амортизаторы могут устанавливаться параллельно или последо
вательно.  При параллельном соединении суммарный коэффициент 
жесткости  е =  Су с., +  . . .  -|- сп. При последовательном соеди
нении суммарный коэффициент жесткости с определяют по фор
м ул е  1 с =  1 с, -(- \,с. - . . .  -|- 1 с„.

Рис. 33.3

Д л я  защиты приборов от толчков и ударов используют аморти
заторы и упоры. Считают, что для  предохранения от ударов амор
тизаторы должны быть такими,  чтобы их деформация при ударе не 
превышала 50 . . .  60% от первоначального наименьшего зазора II 
м еж д у  подвижной и неподвижной деталями,  т. е. .vmax<0,6// 
(рис. 33.3, г, д). Требуемый коэффициент жесткости амортизатора

с >  F,„„ >хтп =  mamax (<)fiH ), (33.11)

где т  — масса прибора; а тах — максимальное ускорение при 
ударе .

Из неравенства (33.11) видно, что с увеличением жесткости 
амортизатора его способность противостоять ударам увеличивает
ся.  В связи с этим нужно устанавливать отдельные амортизаторы, 
предохраняющие от вибрации (мягкие) и амортизаторы для защи
ты от ударов  (жесткие) .  Можно применять амортизаторы особой 
конструкции,  которые при воздействии вибрации имеют малую 
жесткость  и обеспечивают виброзащиту, а прн воздействии удара 
с ростом деформации их жесткость возрастает, обеспечивая защи
ту  от уд а р а .  Методы расчета амортизирующих систем и рекомен
дации по их выбору изложены в литературе [34].

Успокоители механических колебаний. Многие механические 
приборы представляют собой упругие системы с подвижными мас

412



сами, в которых под влиянием изменения измеряемой величины, 
а т а к ж е  от толчков и ударов нарушаются условия равновесия 
и возникают собственные колебания.  В самопишущих приборах 
такие колебания искажают записываемую кривую, а в показываю
щих приборах затрудняют точное снятие значения измеряемой 
величины.

Устройства, применяемые д л я  уменьшения амплитуды и про
должительности собственных колебаний подвижных систем прибо
ров, называются у с п о к о и т е л я м и  или д е м п ф е р а м и .  В при
борах чаще применяются воздушные, жидкостные и магнитоиндук- 
пионные успокоители, н которых усилие торможения пропорцио
нально скорости подвижной системы.

Собственные колебания вращающейся системы с учетом сопро
тивления успокоителя описываются уравнением

где <? — угол отклонения системы от равновесного состояния; 
к — коэффициент сопротивления успокоителя.  Уравнение можно 
написать в виде

где величина р =  А/(2Уа>) =  k \ J  \2J\ c ) =  k (2 \ ' Jc  ) называ
ется с т е п е н ь ю  у с п о к о е н и я ,  а величина u> = |r c J  — частота 
собственных колебаний.

Решение уравнения (33.12) имеет вид

Если ? =  0, то система совершает гармонические колебания без 
затухания.  Если ? < 1 ,  система совершает затухающие колебания 
с периодом Т =  2it/(«> V 1 — ра). Система считается практически 
успокоившейся,  если ее амплитуда колебаний не превышает не
которой малой величины А», например 1% от полной длины 
шкалы прибора.

Время,  в течение которого подвижная система практически ус 
танавливается в положении равновесия, называется  в р е м е н е м  
у с п о к о е н и я  и может быть определено по формуле

где >. =  А®, ®„ — коэффициент, характеризующий относительную 
точность установки системы в положение равновесия.

Д л я  расчета успокоителя должны быть известны величины 
tyca> J, ). и с. По формуле (33.13) устанавливают степень успо
коения

(33.12)

? — ?ие sin (uii | 1 — [i- — а).

In [1 (>./l
V - а г  in [!/(>•! 1 - т а  (33.13)
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а из формулы $ — k:2 У Jc определяют необходимый коэффи
циент сопротивления k, после чего выбирают тип успокоителя 
и его конструктивные параметры.

Рассмотрим некоторые типы успокоителей. В приборах, где не 
требуется  большого коэффициента сопротивления, применяются

воздушные успокоители— 
крыльчатые и поршне
вые. Воздушный порш
невой успокоитель (рис. 
33.4) состоит из камеры / 
и перемещающегося в 
ней поршня 2, который 
жестко соединен с по
движной системой при
бора 3. Зазор между 
поршнем и цилиндром 
6 = 0,02 . . .  0,1 мм. Для 
расчета коэффициента 

сопротивления воздушных успокоителей применяют эмпиричес
кие формулы.  Например, для поршневого успокоителя с плоским 
поршнем

k =  AR- (0,335/8 -|- 0,032) 10-\ 

для  успокоителя с поршнем, имеющим загнутые края,

k =  AR- (0,435/8 - f  0,415) 10 -5.

В этих формулах А — площадь поршня, см2; /̂  — расстояние 
от оси вращения подвижной системы до центра поршня, см; 
8 — зазор м е ж д у  поршнем и камерой, мм. Значение коэффициен
та k выражается  в Н • см • с ,рад .

Жидкостные успокоители (рис. 33.5) имеют большой коэффи
циент сопротивления k и применяются в приборах с большими 
подвижными массами и моментами 
инерции. В них используют транс
форматорное и турбинное масла ,  
их смеси, глицерин и др. Успокои
тель состоит из неподвижного ци
линдра 2, заполненного ж и д 
костью, в которой перемещается 
поршень /, жестко соединенный 
с подвижной системой прибора.
Жидкость перетекает из одной по
лости цилиндра в другую через з а 
зор б и отводной капилляр радиу
сом г. Винтом 3 можно изменить 
проходное отверстие капилляра 
и регулировать значение коэффи

ftFf

1

J
2г

j

2

. /ШШ/Уул 
Рис. 33.5
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циента k. Коэффициент сопротивления в П а - с  д л я  такого успо
коителя определяют при открытом капилляре по формуле

2At.\iR-LI 
«mm— (Jr'L+WJV) '

а  при закрытом капилляре

®шах gj •

Здесь ц — динамическая вязкость жидкости в Па • с; размеры 
8, R, L, L, г в см показаны на рис. 33.5.

Принцип действия магнитоиндукционных успокоителей такой 
же,  как  у регуляторов с торможением вихревыми токами (см. 
§  31.8).  Вихревые токи возникают в подвижной части при взаимо
действии с магнитным полем постоянного магни
та.  Успокоитель (рис. 33.6) состоит из постоян
ного магнита 1 и движущегося в его зазоре м е 
таллического сектора 2, связанного с подвиж
ной системой прибора. Зазор между полюсами 
магнита и поверхностью сектора не менее 
0,5 мм. Для получения большого момента тор
можения применяются успокоители с несколь
кими магнитами. Коэффициент сопротивления 
в Н -см-с/рад определяют по формуле

k =  {B-b-rHRx) ю - а ,

где  В — магнитная индукция в зазоре, Т; RA— 
сопротивление диска,  Ом; b — ширина следа по
люса магнита, см; г 0 — расстояние от центра 
следа до центра диска,  см (см. рис. 31.11).

Коэффициент k максимален при г (|= (0 ,7 ...0 ,8 ) г 
(см. рис. 31.11).

Рис. 33.6
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