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1. Расчет посадок с натягом для заданного соединения

1.1. Теоретические сведения

Соединение деталей с натягом – это напряженные соединения, в которых на поверхностях контакта соединяемых деталей после сборки возникают распределенные по поверхности контакта и нормальные к поверхности контакта силы. Эти силы возникают вследствие упругих или упругопластических деформаций соединения при сборке и определяются натягом.

Передача соединением сдвигающих нагрузок по отношению к поверхности контакта осуществляется за счет сил трения (сцепления), возникающих на поверхности контакта деталей соединения после сборке.

Детали соединения обычно имеют цилиндрические и реже конические поверхности контакта. Соединение с натягом часто применяют для установки на валы и оси зубчатых колес, шкивов, звездочек, колец подшипников качения и др. Иногда такое соединение применяют для изготовления составных деталей: зубчатых и червячных колес, бандажей колес железнодорожного подвижного состава и т.д. Детали одного соединения могут быть изготовлены из одного или разных материалов.

Достоинства соединения: простая технология изготовления; хорошее центрирование соединяемых деталей; возможность этих соединений воспринимать значительные усилия и моменты, причем нагрузки могут быть постоянными, переменными, реверсивными, ударными.

Недостатки соединения: непостоянство прочности среди одинаковых соединений из-за изменения действительных размеров деталей в пределах полей допусков; снижение усталостной прочности из-за возникновения концентрации напряжений; сложность сборки и разборки соединений при больших натягах; возможность повреждения посадочных поверхностей при разборке; сложность контроля прочности соединения.

В настоящее время применяются пять способов соединения с натягом.

Запрессовка. Это один из самых простых и высокопроизводительных способов. Однако в этом случае возможно повреждение посадочных поверхностей (срезание или смятие микронеровностей), и поэтому снижение коэффициента трения.

Нагрев охватывающей детали. Этот способ обеспечивает повышение коэффициента трения и нагрузочной способности соединения при сдвигающих нагрузках примерно в 1,5 раза по сравнению с запрессовкой. Способ особенно эффективен при больших длинах посадочной поверхности.

Охлаждение охватываемой детали. Этот способ применяется в основном для установки небольших деталей в массивные, крупные детали.

Гидрозапрессовка. Нагнетание масла под давлением в зону контакта через сверления в валу значительно снижает необходимую силу запрессовки и уменьшает опасность задира посадочной поверхности. Способ особенно эффективен при больших диаметрах посадочных поверхностей, но он требует специального оборудования.

Термомеханическое соединение деталей с применением материалов из сплавов с памятью. Необычные физико-механические свойства сплавов с эффектом памяти формы в настоящее время используются для решения многочисленных практических задач, в частности для создания неразъемных и самоуплотняющихся соединений. В простейшем случае трубы и стержни скрепляются муфтой из сплава с памятью формы, внутренний диаметр которой в аустенитном состоянии меньше наружного диаметра труб. Муфту вначале охлаждают ниже температурой конца мартенситного превращения, затем расширяют ее при этой температуре так, что бы она могла быть свободно одета на трубы, после чего собранные детали нагревают выше температуры конца аустенитного превращения. При нагреве муфта, пытаясь восстановить первоначальный размер, обеспечивает уплотнение. Соединения получаются с гарантированным натягом, то есть плотным и при необходимости герметичным. В настоящее время разработаны десятки вариантов термомеханических соединений, в том числе равнопрочных или даже превосходящих по прочности соединяемые детали. Важно отметить, что описанный способ пригоден для соединения любых объектов, например металла, стекла, пластмасс и т.д.
При расчетах соединений с натягом следует учитывать ряд обстоятельств.

Расчетный натяг N будет меньше измеренного после сборки натяга Nи, так как в процессе сборки происходит срез и смешение вершин микронеровностей поверхностей контакта.

При термическом способе посадки возможно изменение начального натяга, если у соединяемых деталей будут различные коэффициенты линейного расширения.

В быстровращающихся деталях снижается натяг, так как из-за действия центробежных сил увеличивается диаметр охватывающей детали. 

При расчетах в качестве основного допущения принимаем, что в результате упругой деформации после сборки соединений на всей поверхностности контакта действует равномерно распределенное нормальное к поверхности контакта давление р, которое вызывает появление сил трения (сцепления) на поверхности соединяемых деталей.

Под несущей способностью соединения с натягом понимают его способность сопротивляться продольному сдвигу или иному относительному смещению одной детали относительно другой.

Условие несдвигаемости деталей можно записать в виде:
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(1.1)
откуда, вводя коэффициент запаса сцепления S (для учета неточностей расчетной модели), получим формулу для расчета потребного давления на поверхности контакта при нагружении соединения осевой силой:
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(1.2)
где Fa – продольное осевое усилие, действующее в соединении, Н;
f – коэффициент трения при установившемся процессе распрессовки или проворачивания;
d и l – диаметр и длина контакта сопрягаемых поверхностей, м;
S- коэффициент запаса сцепления (при нереверсивной нагрузке, малоизменяющейся по величине, принимают S = 1,9…2,3; а при частых пусках и остановках S = 2,9…3,5; при реверсивной нагрузке S повышают на 30% ).
При нагружении соединения вращающим моментом Мкр, потребное давление для его передачи:

[image: image3.wmf]f

l

d

S

М

р

кр

×

×

×

×

=

2

p

.


(1.3)
При одновременном нагружении особой силой Fa и вращающим моментом Мкр, расчет проводим по равнодействующей силе FΣ, составляющими которой будет окружная сила 
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  и осевая сила Fa, т.е.
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(1.4)
Принятое допущение о равномерности давления не приводит к значительным ошибкам в расчетах при отношении 
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Расчет натяга проводим, применяя в решении формулы Ляме для напряжений и деформаций толстостенных труб под действием внутреннего и внешнего воздействий. Считаем, что расчетный натяг N и давление р на стыке деталей связаны зависимостью Ляме, которая является основой для расчетов соединений с натягом при подборе посадки:
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(1.5)
где N – расчетный (теоретический) натяг, мкм;

С1 и С2 – коэффициенты.

В Единой Системе Допусков и Посадок (ЕСДП) приняты:

· индекс 1 для охватываемой детали, в дальнейшим «вал»;

· индекс 2 – для охватывающей детали в соединениях, в дальнейшем будем называть ее «отверстием».
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(1.6)
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(1.7)
где d – номинальный посадочный диаметр соединения, мм;

d1 – диаметр отверстия в охватываемой детали, мм;

d2 – наружный диаметр охватывающей детали, мм;

p – давление на поверхности контакта деталей соединения, МПа;

E1, E2, μ1, μ2 – соответственно модули упругости и коэффициенты Пуассона материала вала и отверстия.

Если в формулу Ляме подставить потребное давление р, то получим минимальный расчетный натяг Nmin, необходимый для обеспечения работоспособности соединения.

Так как Nmin минимальный допустимый натяг зависит от шероховатости поверхности, способа сборки и условий эксплуатации, то необходимо внести ряд поправок
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(1.8)
где 
[image: image11.wmf]ш
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 - поправка, учитывающая сжатие микронеровностей при сборке, мкм;
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 - поправка, учитывающая снижение натяга вследствие нагрева или охлаждения деталей соединения во время работы, мкм;


[image: image13.wmf]w
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 - поправка, учитывающая снижение натяга в быстровращающихся соединениях, мкм.

Поправки определяются по следующим формулам:
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(1.9)
где 
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 - параметры шероховатости по 10-ти точкам, мкм;
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 - среднеарифметические параметры шероховатости, мкм.

[image: image19.wmf](

)

(

)

[

]

3

0

1

1

0

2

2

t

10

t

t

t

t

d

-

×

-

×

-

-

×

×

=

a

a

g




(1.10)
где 
[image: image20.wmf]1
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 и 
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 - коэффициенты линейного расширения материала вала и отверстия, 1/ºС;


[image: image22.wmf]2

1

t

,

t

 и 
[image: image23.wmf]0

t

 - средние рабочие температуры вала, отверстия и окружающей среды соответственно, ºС;

d – номинальный размер посадки, мм.
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(1.11)
где 
[image: image25.wmf]r

 - плотность материала отверстия, кг/м3;
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 - угловая скорость, 1/с;
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 - коэффициент Пуассона;
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Е – модуль упругости материала отверстия, МПа.
Рис. 1.1. Схема посадки с натягом двух сопряженных деталей.

1.2. Технологические расчеты
Необходимая сила при сборке запрессовкой:
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(1.12)
где 
[image: image31.wmf]max
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 - давление, соответствующее выбранной посадки;
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  - вероятностный максимальный натяг (N) выбранной посадки;
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Сила, развиваемая прессом, должна быть больше 
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При тепловой сборке температура нагрева, ºС, охватывающей детали :
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(1.13)

Температура охлаждения охватываемой детали при сборке охлаждением:
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(1.14)

где 
[image: image40.wmf]3

D

 - зазор, необходимый для обеспечения легкости сборки, который принимают равным основному отклонению вала (Δ3≈5…25 мкм) (ГОСТ 25346-89, 25347-89), мкм;
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 - температурные коэффициенты линейного расширения охватываемой и охватывающей детали, в среднем 
[image: image43.wmf]a

 для стали =12·10-6 мм/ºС, для чугуна = 10,5·10-6 мм/ºС, для бронзы = 17·10-6 мм/ºС, для алюминиевых сплавов = 23·10-6 мм/ºС.

Температура нагрева не должна превышать температуру отпуска материала, при которой твердость и прочность деталей снижаются или происходят структурные изменения в материале (например, для цементованных с последующей закалкой сталей эта температура примерно +230оС, а для бронзы +200оС).  Охватываемую деталь охлаждают либо сухим льдом (углекислотой), у которого температура испарения 
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При гидрозапрессовке давление масла должно быть (1,4…1,9) pmax ,где pmax – давление в соединениях при наибольшем вероятностном натяге Np max для выбранной посадки.
У большинства партии одинаковых деталей размер диаметра посадочной поверхности является  случайной величиной и имеет рассеивание (распределение), которое в пределах поля допуска близко к нормальному распределению Гаусса. Натяги также подчиняются распределению Гаусса. (рис. с.116. Плотность f(N) распределения натягов N. Вероятность появления в производстве валов и отверстий с размерами посадочных поверхностей, близкими к предельным отклонениям, очень мала; еще меньше вероятность сочетания в одном соединении валов и отверстий с предельными размерами. Отбрасывая такие маловероятные сочетания в распределении возможных натягов и допуская тем самым определенную вероятность  «разрушения» соединений (риск появления больших или малых натягов), можно увеличить минимальный и снизить максимальный натяг у стандартных посадок; это позволит применить другую посадку с меньшим максимальным натягом Ncт max, что благоприятно для прочности деталей. Полученные таким способом натяги называются вероятностными и обозначаются  N p. При нормальном  законе распределения натягов 


[image: image46.wmf]N

p

c

тт

P

S

u

N

N

-

=

min

;

[image: image47.wmf]N

p

c

тт

Р

S

u

N

N

-

=

max

,
где 
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 - минимальный и максимальный вероятностные натяги при надежности Р и степени риска 
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 - квантиль нормального распределения; 
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 - среднее квадратичное отклонение натяга. Надежность (вероятность «неразрушения», вероятность безотказной работы) можно оценить при большой партии идентичных соединений как отношение числа «неразрушившихся» соединений, т.е. выдержавших заданную нагрузку, к общему числу испытанных соединений.
Квантиль нормального распределения 
[image: image54.wmf]P

u

 принимает следующие значения в зависимости от вероятности «неразрушения» Р (надежности):

	Р
	0,9
	0,95
	0,97
	0,99
	0,995
	0,997
	0,998
	0,9986
	0,999
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В Приложении 1 приведены значения вероятностных натягов для ряда посадок в системе отверстия при вероятности «неразрушения» Р=0,9986 (
[image: image56.wmf]P

u

=3,0); обычно для изделий общего машиностроения такая надежность считается достаточной. Стандартная посадка обеспечивает передачу всеми соединениями заданной нагрузки со 100%-ой гарантией (Р=1,0), если выполнено условие
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Если допускается определенная степень риска (Р<1), то при подборе стандартной посадки следует выполнить условие
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здесь 
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 минимальный натяг, измеряемый по вершинам микронеровностей до сборки, определяемый по формуле (1.8).

1.3. Алгоритм расчета
1. Определяется минимальное удельное давление на контактных поверхностях соединения, необходимое для создания сил трения, препятствующих относительному смещению деталей:
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при действии крутящего момента пользуются формулой: 
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а при одновременном действии Roc  и  Мк  - формулой:
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Здесь 
[image: image63.wmf]a

F

 - продольное осевое усилие, сдвигающее одну деталь относительно другой, Н;

Мкр – крутящий момент, проворачивающий одну деталь относительно другой, 
[image: image64.wmf]м
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;


[image: image65.wmf]l

 - длина контакта сопрягаемых поверхностей, м;


[image: image66.wmf]f

 - коэффициент трения при установившемся процессе распрессовки или проворачивания;
d – номинальный посадочный диаметр соединения, м.

Таблица 1.1
Значения  f  при установившемся процессе проворачивания

	Материал сопрягаемых деталей
	Коэффициент трения (f)

	Сталь – сталь
	0,06 – 0,13

	Сталь – чугун
	0,07 – 0,12

	Сталь – латунь
	0,05 – 0,1


2. По рассчитанному значению Рmin определяется наименьший расчетный натяг N’min (м):
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(1.18)
где Е1 и Е2 – модули упругости материалов соответственно охватываемой (вала) и охватывающей (отверстие) деталей, Н/м2.
С1 и С2 – определяются по формулам (1.6.) и (1.7.) соответственно.

Значения Е и 
[image: image68.wmf]m

 приведены в таблице 1.2.
Таблица 1.2
Значения Е и 
[image: image69.wmf]m

 для некоторых материалов

	Материал
	Е, Н/м2
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	Сталь и стальное литье

Чугунное литье

Бронза

Латунь
	(1,96-2)1011
(0,74-1,05)1011
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	0,3

0,25

0,35

0,38


3.  Определяем минимальный допустимый натяг с учетом поправок, мкм по формулам (1.8.), (1.9.), (1.10.) и (1.11).
Значения коэффициентов линейного расширения приведены в таблице 1.3.
Таблица 1.3
Коэффициенты линейного расширения

	Материал
	Значение 
[image: image73.wmf]6
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, град-1 (мм на 1 мм и 1( С) при температурном перепаде, ( С

	
	20 - 100
	20 - 200
	20 - 300
	20 - 400
	20 - 500

	Сталь углеродистая


	10,5-12
	11,3-13
	12,1-13,5
	12,9-13,9
	14,7-15

	Чугун
	8,7-11,1
	8,5-11,6
	10,1-12,2
	11,5-12,7
	12,9-13,2


Рассчитанное таким образом значение [Nmin] представляет собой минимальный натяг, при котором обеспечивается прочность соединения.

2. Находим максимальное допустимое удельное давление [Pmax], при котором отсутствует пластическая деформация на контактных поверхностях деталей.

В качестве [Pmax] выбираем меньшее из двух значений:
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(1.19)
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(1.20)
где 
[image: image76.wmf]1
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 и 
[image: image77.wmf]2
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 - предел текучести материалов сопрягаемых деталей (см. табл. 1.3).

Таблица 1.4
Механические характеристики сталей

	Марка стали
	Термообработка
	
[image: image78.wmf]В

s

, Н/мм2
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	35
	Нормализация
	550
	270
	235

	40
	Упрочнение
	700
	400
	300

	45
	Нормализация
	600
	350
	260

	40Х
	Упрочнение
	980
	780
	430

	35Л
	нормализация
	550
	270
	235


3. По значению [Pmax] определяется наибольший расчетный натяг, при котором отсутствует пластическая деформация детали:
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(1.21)
4. Учитываем поправки при расчете максимального допустимого натяга:
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(1.22)
где 
[image: image83.wmf]уд

g

 - учитывает увеличение давления у торцов втулки, определяется в зависимости от 
[image: image84.wmf]d
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 и 
[image: image85.wmf]d
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 по графику (см. рис. 1.2)
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[image: image86.wmf]ш
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 и 
[image: image87.wmf]t
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 определяется по формулам (1.9) и (1.10); 
[image: image88.wmf]t
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 - учитывают в том случае, если при рабочей температуре натяг увеличивается.

Рис. 1.2 Значение коэффициента 
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 в зависимости от отношений  
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5. По рассчитанным значениям предельно допустимых натягов [Nmin], [Nmax] выбирают стандартную посадку по ГОСТ 25347-82, учитывая при этом принцип предпочтительности.

Условия выбора:
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6. Строим в масштабе схему расположения полей допусков с указанием наибольшего и наименьшего натягов.

Варианты задач для проведения практического занятия по расчету посадок с натягом приведены в Приложении 
1. Расчет посадки с натягом для заданного соединения.
Посадки с натягом предназначены для неподвижных неразъемных соединений деталей без дополнительного крепления винтами, штифтами и т.д. Посадки с натягом позволяют упростить конструкцию и сборку деталей и обеспечивают высокую степень их центрирования.

   Неподвижность деталей относительно друг друга достигается за счет сил трения, вызванных упруго – пластическими деформациями. Соединения этого типа используется для передачи осевой нагрузки и ли крутящего момента.

   Цель расчета посадок с натягом – обеспечения прочности соединения (отсутствие смещения сопрягаемых деталей внешних нагрузок) и определение минимального [Nmin] и максимального [Nmax  ] допускаемых натягов, при которых отсутствуют пластические деформации.

Исходные данные

	Мкр
Нм
	dk
мм
	dв
мм
	Lcт
мм
	Rzд
мкм
	Rzd
мкм
	Сталь 40

	1099
	145
	90
	70
	2,5
	1,2
	


1. определяется минимальное удельное давление на контактных поверхностях соединения, необходимое для создания сил трения, препятствующих относительному смещению деталей (см. рис. 1)

при действии крутящего момента пользуемся формулой:
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2.  по рассчитанному значению Рmin определяется наименьший расчетный натяг N’min (м):
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С1=1-μ=1 – 0,3 = 0,7                                    С2=2,25 + 0,3 = 2,55
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3. на посадку деталей с натягом оказывают влияние различные факторы, связанные с условиями эксплуатации, поэтому необходимо определить минимальный допустимый натяг с учетом поправок, (мкм)
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                                       γш = 1,2(2,5+1,2 )=4,44

                                       [Nmin] =18+4,44 =22,44 мкм

4. находим максимальное допустимое удельное давление [Pmax], при котором отсутствует пластическая деформация на контактных поверхностях деталей.

В качестве [Рmax] выбираем меньшее из двух значений:  
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                                Р1=0,58·40 107=23,2 107 Н/м2
                                Р2=23,2 107
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5. по значению [Pmax] определяется наибольший расчетный натяг, при котором отсутствует пластическая деформация детали (м):
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6. учитываются поправки при  расчете максимального допустимого натяга:
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7. по рассчитанным значениям предельно допустимых натягов [Nmin], [Nmin] выбираем стандартную посадку по ГОСТ 25347-82, учитывая при этом принцип предпочтительности.

Условия выбора:                                 
                                          Nmax≤[Nmax], Nmin>[Nmin]
                            Ø90
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8. строится в масштабе схема расположения полей допусков, наибольшего и наименьшего натяга. 
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1.4. Пример расчета

Косозубое цилиндрическое колесо передает на вал номинальный вращающий момент 
[image: image110.wmf]кр

M

 = 400 Нм. На зубья колеса действуют силы: окружная   Еt = 400Н; радиальная Еr=1500Н и осевая Fa = 1000Н; точка приложения этих сил расположена в середине зубчатого венца колеса на диаметре dω. Размеры деталей соединения даны на рис. 1.3. Материал колеса и вала: сталь 40Х, термообработка - улучшение, твердость поверхности 240...260 НВ, пределы текучести 
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 МПа. Сборка осуществляется запрессовкой. Требуется подобрать стандартную посадку для передачи заданной нагрузки.
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Рис. 1.3 Соединение с натягом вала и косозубого цилиндрического колеса
Решение. Коэффициент запаса сцепления принимаем s = 3, так как на соединение действуют циклические напряжения изгиба, потому что силы F1, Fr и Fa в пространстве неподвижны, а соединение вал-колесо вращается. Коэффициент трения f = 0.08 (см. табл. 1.1.), так как детали соединения стальные без покрытий и сборка осуществляется под прессом (запрессовка). Действующий на соединение изгибающий момент от осевой силы Fa на колесе равен:
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Потребное давление для передачи вращающего момента 
[image: image113.wmf]кр
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 и осевой силы Fa:
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Потребное давление для восприятия изгибающего момента Ми из условия нераскрытия стыка:
[image: image115.png]S s-12M, - 3'12'100000=6.09M7a.
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P2




Для дальнейшего расчета в качестве потребного давления р выбираем большее значение, т.е. p = p1 = 47,5МПа.
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Расчетный теоретический натяг определяем по формуле Ляме:
Посадочный диаметр соединения d1 = 60мм (см. рис. 1.3), вал сплошной
стальной с параметрами: d = 60мм; d1 = 0; μ = 0,3; Е1 =2,1-105 МПа; ступица
(зубчатое
колесо)
стальная
с
параметрами: d2 = 95мм; d = 60мм; μ2 = 0,3;       Е2 =2,1-10 МПа, здесь условно принимают наружный диаметр d2 охватывающей детали равным диаметру ступицы зубчатого колеса, тогда
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При этих параметрах потребный теоретический натяг равен:
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Поправка на обмятие микронеровностей составляет
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где Ra1 = 0.8, Ra2 =1.6 согласно рис.1.3.
Поправки температурную γt и скоростную γω принимаем равными нулю. Минимальный измеренный натяг, требуемый для передачи заданной нагрузки, равен
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Давление на поверхности контакта, при котором эквивалентные напряжения в ступице колеса достигают значения предела текучести материала ступицы σT2 = 650МПа, находим:
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Расчетный натяг, соответствующий давлению pT , т.е. натяг, при котором эквивалентные напряжения у внутренней поверхности ступицы достигнут предела текучести материала ступицы, составляет
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С учетом поправок γш, γt, γω максимально допустимый измеренный натяг по условию отсутствия зон пластических деформаций у охватывающей детали (ступице зубчатого колеса) равен
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Принимаем систему отверстия. Допускаем вероятность появления (риск появления) больших и меньших натягов 0,14%, т.е. принимает надежность P = 0,9986. Условия пригодности посадки
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Согласно [1] таблице 1.49, из числа рекомендуемых стандартных посадок пригодна посадка Ø60H7u7 , для которой вероятностный минимальный измеренный натяг NPmin = 66мкм больше минимального измеренного натяга, требуемого для передачи заданной нагрузки, Nu min = 58.4 мкм, а максимальный вероятностный натяг NPmax  = 108мкм меньше максимального натяга по условию отсутствия пластических деформаций у ступицы колеса Nmax T = 199,1 мкм.

Прочность деталей соединения, в частности ступицы зубчатого колеса, проверять не надо, так как у выбранной посадки максимальный вероятностный натяг NP max = 108мкм. При таком натяге эквивалентные напряжения в ступице будут меньше предела текучести материала ступицы, так как эквивалентные напряжения в ступице достигают предела текучести при натяге 199.1 мкм.

2. Расчет посадок с зазором 
2.1. Теоретические сведения

Посадки с зазором предназначены для подвижных и неподвижных соединений деталей. В подвижных соединениях зазор служит для обеспечения свободы перемещения, размещения слоя смазки, компенсации температурных расширений, а также компенсации отклонений формы и расположения поверхностей, и погрешностей сборки  и т. д.

Для наиболее ответственных соединений, которые должны работать в условиях гидродинамического жидкостного трения, зазоры должны подсчитываться на основе гидродинамической теории трения, В случаях полужидкостного, полусухого или сухого трения, выбор проводят на основе известных аналогичных посадок.

В неподвижных соединениях посадки с зазором применяются для обеспечения беспрепятственной сборки деталей. Их относительная неподвижность обеспечивается дополнительным креплением шпонками, винтами, штифтами и т. д. Выбор посадки при этом производится так, чтобы наименьший зазор обеспечивал компенсацию отклонений формы и расположения сопрягаемых поверхностей, если они не ограничиваются полями допусков этих размеров. Кроме того, он должен обеспечивать запас для регулировки положения деталей при сборке, их центрирование, а также свободное вхождение одной в другую при автоматической сборке.

В неподвижных соединениях посадки с зазором применяются для обеспечения беспрепятственной сборки деталей. Их относительная неподвижность обеспечивается дополнительным креплением.

Наименьший зазор в таких посадках должен обеспечивать компенсацию отклонений формы и расположения поверхностей, если они не ограничиваются полями допусков сопрягаемых деталей, а также запас на регулировку взаимного положения деталей, их центрирование и запас на свободное вхождение одной детали в другую при сборке.

Наибольший зазор должен определяться исходя из допустимого эксцентриситета или смещения осей или плоскостей симметрии, которые должны быть, ограничены требованиями и точности механизма, либо для уменьшения динамических воздействий (удары, шумы). При этом должно соблюдаться условие:
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(2.1)
где RZD, Rzd, RaD и Rad – параметры шероховатости для отверстия и вала.

В тех случаях, когда рабочая температура для деталей соединения существенно отличается от нормальной, выбор посадки рекомендуется производить с учетом формулы:
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 EMBED Equation.3  [image: image126.wmf],


(2.2)
где 
[image: image127.wmf]s

t

D

 - изменение зазора, вызванное отличием рабочей температуры сопрягаемых поверхностей от нормальной;
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 - коэффициент линейного расширения материалов отверстий и вала.
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 — разность между рабочей температурой отверстия (tD) и вала (td) и нормальной температурой.

Применение посадок с зазором.

Посадки H/h – “скользящие”. Они часто применяются для неподвижного соединения с дополнительным креплением, либо для центрирования неподвижно-соединённых деталей, если нет необходимости в более точном центрировании. В подвижных соединениях они обычно служат для медленного перемещения обычно в продольном направлении.

Посадки с высокой точностью H5/h4; H6/h5 применяются в неподвижных соединениях при частой разборке или для сменных деталей при особо высоких требованиях к их центрированию (измерительные зубчатые колеса), но их применение ограниченно из-за сложности изготовления детали.

H7/h6 – широко распространённая посадка. Применяется в неподвижных соединениях, при высоких требованиях к точности центрирования часто разбираемых деталей: сменные шестерни на валах, фрикционные муфты и т. д.

H8/h7 – аналогична H7/h6, только с более широкими допусками. Это предпочтительная посадка, применяется на больших длинах.

H8/h8; H8/h9;H9/h8 – предпочтительны при невысоких требованиях к соосности.

Посадки H/g; G/h – движение; установлены только при высоких точностях изготовления (валы - 4-6 квалитет, отверстия – 5-7 квалитет). Имеют минимальные гарантированные зазоры, обеспечивают плавность и точность перемещения.

H7/g6; G7/h6 – предпочтительная посадка - Применяется для передвижных зубчатых колес посадки в коробке передач (U ( 0).
H6/g6; G6/h5 – особо точные - Применяются для плунжерных или золотниковых пар.
Посадки H/f; F/h – “ходовые” - Характеризуются умеренным гарантированным зазором, достаточным для обеспечения свободного вращения в подшипниках скольжения, небольших температурных деформация.
H7/f7; F8/h6 – предпочтительные посадки.

К этой же группе относятся: H8/f7; F7/h7; F8/h7. Эти посадки применяются, например, для подшипников валов в коробках передач, ползунов в направляющих.

2.2 Технологические расчеты

2.2.1 Практический расчет посадки с зазором подшипников жидкостного трения
Подшипники скольжения представляют собой устройства, предназначенные для направления относительного движения валов и осей, а также для передачи нагрузок этих деталей на корпус машины.

Опорный участок вала называют ЦАПФОЙ.

Цапфа, передающая радиальную нагрузку и находящуюся на конце вала, называют ШИПОМ, если же она находится в середине вала – ШЕЙКА.

В зависимости от вида трения, реализуемого между трущимися поверхностями, различают подшипники:

· «сухого трения», т.е. не требующие смазки;

· полужидкостного трения (граничного), работающие в условиях периодического или недостаточного смазывания;

· жидкостного трения, работающие лишь в условиях непрерывной обильной подачи смазочной жидкости. Для работы подшипника самым благоприятным режимом является режим жидкостного трения.
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При жидкостном трении рабочие поверхности вала и вкладыша разделены слоем масла, толщина h которого больше суммы высот Rz шероховатости поверхностей (рис. 2.1).
Рис.2.1 Схема расположения рабочих поверхностей вала и вкладышей при  жидкостном трении
При условии h > Rz1 + Rz2 масло воспринимает внешнюю нагрузку. Сопротивление движению определяется только внутренним трением в смазочной жидкости.

Значение коэффициента жидкостного трения находится в пределах 0,001…….0,005.

Образование режима жидкостного трения является основным критерием расчета большинства подшипников скольжения.

Две пластины А и Б, (рис. 2.2.) залитые маслом и нагружены силой F. Пластина А движется относительно пластины Б со скоростью V. Если V мала, то пластина А выжимает смазку с пластины Б. Пластины соприкасаются, - полужидкостное трение.
При достаточно большой скорости V пластина А поднимается в масляном слое и принимает наклонное положение (как водные лыжи или глиссер, скользящие по воде). Между пластинами образуется сужающийся зазор. Вязкое и липкое масло непрерывно нагнетается в зазор. Подпитка маслом через сужающийся зазор сопровождается образованием давления Р, которое уравновешивает внешнюю нагрузку. Этот переход к жидкостному трению, происходящий при некоторой скорости, называется критической VКР.
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Рис. 2.2. Принцип гидродинамического трения.
Гидродинамическая теория смазки доказывает, что гидродинамическое давление может развиваться только в сужающемся зазоре, который принято называть клиновым.
В радиальных подшипниках клиновая форма зазора свойственна самой конструкции подшипника. Он образуется за счет смещения центров цапфы вала и вкладыша.

Известны два способа создания режима жидкостного трения (рис. 2.3. и 2.4.):
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Рис. 2.3. Гидростатический способ создания режима жидкостного трения
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Рис. 2.4. Гидродинамический способ создания режима жидкостного трения

Положение цапфы в состоянии покоя и относительного движения при жидкостном трении: S=D-d  - диаметральный зазор в состоянии покоя; ε –абсолютный эксцентриситет, ω- угловая скорость вала, hmin – толщина масляного слоя в месте максимального сближения поверхностей отверстия и вала.

Жидкий смазочный материал подается только в зону низкого давления, откуда вращающейся цапфой направляется вниз, в зазор, образуя клиновидный поддерживающий зазор.

При угловой скорости ω > ωкр  цапфа всплывает в масле и несколько смещается в сторону вращения. С увеличением ω увеличивается толщина разделяющего масляного слоя hmin , а Оо -  центр цапфы сближается с центром вкладыша.

При 
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 расстояние 
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, но полного совпадения центров быть не может, т.к. нарушается клиновая форма зазора, как одно из условий режима жидкостного трения.

Исследования показывают, что
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где hmin - функция от характеристики рабочего режима подшипника, которая 
при увеличении 
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-hmin   увеличивается,

при увеличении 
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, hmin – уменьшается,
Ф – безразмерный коэффициент подъемной (несущей) силы , зависящий от относительного эксцентриситета
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- угловая скорость цапфы;
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  - условное давление в подшипнике.

Таким образом, для образования режима жидкостного трения необходимо соблюдать следующие основные условия:

1. между скользящими поверхностями должен быть зазор клиновой формы;

2. масло соответствующей вязкости должно заполнять зазор;

3. скорость относительного движения поверхностей должна быть достаточной для того, чтобы в масляном слое создалось давление, способное уравновесить внешнюю нагрузку.

2.2.2. Практический расчет подшипников скольжения работающих при полужидкостном трении.

Это подшипники грубых тихоходных механизмов, машин с частыми пусками и остановками, неустановившимся режимом нагрузки, плохими условиями подвода смазки.

Эти подшипники рассчитывают по критериям прочности и теплостойкости вкладыша.

1. В качестве критерия прочности принимают среднее идеальное давление Р, с помощью которого условие прочности вкладыша опоры выражается следующей зависимостью:
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где  Fr  - радиальная нагрузка на подшипник;
d – диаметр цапфы;

l – длина подшипника;

[Р ] - допускаемое удельное давление (табличное) в зависимости от материала владельца.

2. Критерий теплостойкости предусматривает обеспечение нормального теплового режима работы опоры. Интенсивность тепловыделения пропорциональна работе сил трения, а отвод теплоты – площади поверхности трения.

Исходя из этого, нормальный режим трения считается обеспеченным, если соблюдается условие:
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где V – окружная скорость скольжения;
[РV] – допускаемое значение критерия теплостойкости (значение табличное, в зависимости от материала).

Наиболее распространенным типом ответственных подвижных соединений являются подшипники скольжения, работающие в условиях жидкостного трения, когда поверхности цапфы и вкладыша подшипника полностью разделены слоем смазочного материала и поэтому, при установившемся режиме износ подшипников минимальный.

В гидродинамических подшипниках смазочный материал увлекается вращающейся цапфой в клиновой зазор, в результате чего возникает гидродинамическое давление, превышающее нагрузку на опору и стремящееся расклинить поверхности цапфы и вкладыша. При определенной частоте вращения вала (остальные факторы постоянны) создается равновесие гидродинамического давления и сил, действующих на опору. Поверхности подшипника при этом разделены переменным зазором, равным hmin. Положение вала в состоянии равновесия определяется абсолютным ε и
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 относительным эксцентриситетами. Наименьшая толщина масляного слоя связана с относительным эксцентриситетом зависимостью:
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(2.6.)
Для обеспечения жидкостной смазки необходимо чтобы масляный слой имел толщину определяемую зависимостью:
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(2.7.)
Расчет подшипников на жидкостное трение основывается на гидродинамической теории смазки и имеет своей целью установление оптимальных отношений между нагрузкой, скоростью движения, свойствами смазочной жидкости и размерами поверхностей трения.

Обычно при расчете определяется наибольшая величина диаметрального зазора между цапфой и вкладышем, допустимая по условиям жидкостного трения.
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(2.8.)
где 
[image: image150.wmf]t

t

 - абсолютная вязкость смазочной жидкости;
p – нагрузка на вкладыш, Н;
hmin – минимальная толщина слоя смазочной жидкости, мм;
hmin =  К (Н1+Н2);
k – коэффициент запаса = 3…8;
Установочный режим жидкостного трения возможен при условии 
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Основным критерием работоспособности подшипников скольжения является износостойкость - сопротивление абразивному изнашиванию и схватыванию.

Минимальный износ можно получить только при жидкостном трении, когда масляный слой воспринимает всю нагрузку. Для этого необходимо, чтобы наименьшая толщина масляного слоя  [hmin] была больше, чем сумма высот микро неровностей цапфы (Rzd) и вкладыша (RzD), что достигается созданием между трущимися поверхностями избыточного давления. Такое давление может быть гидростатическим, создаваемым насосом. Основное практическое применение имеют подшипники с гидростатической смазкой. Вращающейся вал под действием внешней нагрузки занимает в подшипнике эксцентричное  положение. Масло улавливается в клиновой зазор между валом и вкладышем и создает гидродинамические поддерживающую силу (см. рис. 2.4.).

На рисунке 2.4. изображено положение цапфы в состоянии покоя, и относительного движения при жидкостном трении.

При установившемся режиме работы положение цапфы в подшипнике, кроме абсолютного, характеризуется относительно эксцентриситетом (см.рис. 2.4.)
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(2.9.)
При расчете [hmin] кроме суммы RzD и Rzd, необходимо учитывать неизбежные погрешности изготовления и сборки подшипников и упругие деформации узла, для чего в расчет вводят условный коэффициент безопасности или запас надежности 
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. Кроме этого, влияние отклонения формы и расположения поверхности вала и вкладыша, упругий изгиб вала, отклонения скорости, нагрузки и температуры от расчетных значений учитываются добавкой на неразрывность масляного слоя 
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Для обеспечения жидкостного трения необходимо соблюдение условия 
[image: image155.wmf][
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При этом должны быть известны:

· номинальный диаметр соединения (dН.К.);

· длина подшипника (l);

· радиальная нагрузка на цапфу (R);

· угловая скорость вала (w);

· динамическая вязкость смазочного масла при рабочей температуре подшипника (t).
2.3. Алгоритм расчета.

Расчеты зазоров и посадки осуществляются в следующем порядке:

1. Определяется величина среднего удельного давления (н/м2):
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2. Определяется допускаемая минимальная толщина масляного слоя, мкм:
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  (2.11.)
3. Задается рабочая температура подшипника и определяется значение динамической вязкости масла. В справочнике [1] приведены значения вязкости масла, которые соответствуют рабочей температуре 50 0С. Для других значений температуры динамическая вязкость масла рассчитываем по формуле:
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(2.12.)
где t – фактическая температура масла, 0С;

n – показатель степени, зависящий от кинематической вязкости масла (обычно принимают n=2,8)


[image: image159.wmf]50
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 - табличное значение динамической вязкости масла при температуре 50 0С 10-3 нс/м2.

4.
Рассчитывается значение безразмерного коэффициента Аh, зависящего от относительного эксцентриситета χ и отношения l/dн.с:


[image: image160.wmf][

]

P

d

h

А

с

н

h

mw

.

.

min

2

=

.


(2.13.)
5. По графику на рис. 2.5. определяется, используя значения Аh и l/dн.с, минимальный относительный эксцентриситет 
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, при котором толщина масляного слоя минимальна. По значению 
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 вычисляется диаметральный зазор:
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(2.14.)
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Рис. 2.5. График зависимости безразмерного коэффициента Аh  от относительного эксцентриситета χ и отношения l/dн.с.
Относительный эксцентриситет 
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, соответствующий зазору Smin = [hmin], должен быть не менее 0,3. При малых зазорах, если 
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<0,3, могут возникнуть самовозбуждающие  колебания вала в подшипниках. Поэтому если 
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получилось меньше 0,3, то по графику на рис. 2.5. находится значение 
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=0,3 и заданном отношении l/dн.с , а затем  определяется минимальный допускаемый зазор:
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(2.15.)
6. По найденному значению Аh (рис 2.5.) находится максимальный относительный эксцентриситет 
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, при котором 
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 (см. рис. 2.4.)определяется максимальный допускаемый зазор:
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(2.16.)
Для выбора посадки наряду условиями 
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(2.18.)
используется дополнительное условие – средний зазор Sc в посадке должен быть примерно равен оптимальному:
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(2.19.)
(Аопт и 
[image: image176.wmf]опт
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 находятся по рис. 2.5.)
7. Максимальная толщина масляного слоя 
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 при оптимальном зазоре определяется по формуле:
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(2.20.)
По таблице СТ СЭВ 144-75 (см. [1] табл. 1.47. Предельные зазоры в посадках при размерах от 1 до 500 мм) определяется предпочтительная посадка, соответствующая условиям подбора.
При данной посадке определяется минимальный запас на износ
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(2.21.)
8. Проводится упрощенный тепловой расчет подшипника скольжения. Поскольку наибольшее тепловыделение в подшипнике происходит при минимальном зазоре, определяется вероятностный минимальный зазор:
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(2.22.)
9. Определяется коэффициент нагруженности:
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(2.23.)
10. По таблице 2.1. и значению CR находится относительный эксцентриситет 
[image: image182.wmf]c

.По таблице 2.2. при данных значениях 
[image: image183.wmf]c

и l/dн.с находится CМ коэффициент сопротивления вращению, соответствующий зазору Smin.
Таблица 2.1.

Значения 
[image: image184.wmf]R
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 при l/dн.с. для половинных подшипников.

	χ
	Значения 
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 при l/dн.с

	
	0,4
	0,5
	0,6
	0,7
	0,8
	0,9
	1,0
	1,1
	1,2
	1,3
	1,5
	2,0

	0,3
	0,209
	0,255
	0,299
	0,339
	0,375
	0,408
	0,438
	0,464
	0,488
	0,509
	0,547
	0,611

	0,4
	0,225
	0,274
	0,319
	0,360
	0,397
	0,431
	0,461
	0,487
	0,510
	0,531
	0,566
	0,626

	0,5
	0,232
	0,282
	0,327
	0,367
	0,402
	0,434
	0,462
	0,487
	0,508
	0,527
	0,558
	0,609

	0,6
	0,233
	0,281
	0,324
	0,361
	0,394
	0,423
	0,448
	0,469
	0,488
	0,504
	0,531
	0,576

	0,65
	0,230
	0,276
	0,317
	0,352
	0,383
	0,410
	0,433
	0,452
	0,469
	0,484
	0,507
	0,547

	0,7
	0,227
	0,271
	0,310
	0,344
	0,372
	0,396
	0,417
	0,434
	0,450
	0,463
	0,484
	0,518

	0,75
	0,220
	0,262
	0,298
	0,328
	0,351
	0,375
	0,393
	0,408
	0,421
	0,432
	0,450
	0,479

	0,8
	0,208
	0,251
	0,283
	0,310
	0,332
	0,350
	0,367
	0,378
	0,389
	0,398
	0,413
	0,437

	0,85
	0,200
	0,234
	0,261
	0,284
	0,302
	0,317
	0,329
	0,339
	0,347
	0,354
	0,366
	0,384

	0,9
	0,179
	0,206
	0,228
	0,246
	0,259
	0,270
	0,279
	0,286
	0,292
	0,297
	0,305
	0,318

	0,925
	0,169
	0,193
	0,212
	0,226
	0,237
	0,246
	0,253
	0,259
	0,264
	0,268
	0,274
	0,284

	0,95
	0,145
	0,164
	0,178
	0,188
	0,196
	0,202
	0,207
	0,211
	0,215
	0,217
	0,222
	0,229

	0,975
	0,115
	0,127
	0,135
	0,141
	0,146
	0,149
	0,152
	0,154
	0,156
	0,158
	0,160
	0,164

	0,99
	0,081
	0,087
	0,091
	0,095
	0,096
	0,098
	0,100
	0,101
	0,101
	0,102
	0,103
	0,105

	Определение величины зазора S, при котором устанавливается данная толщина масляного слоя h: рассчитывается (при данном h) 
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Таблица 2.2 

Коэффициент сопротивления вращению СМ для половинных подшипников с учетом трения в нерабочей части.

	Относительный эксцентриситет

χ
	Коэффициент нагруженности CR при l/dн.с.

	
	0,4
	0,5
	0,6
	0,7
	0,8
	0,9
	1,0
	1,1
	1,2
	1,3
	1,5
	2,0

	0,3
	0,089
	0,133
	0,182
	0,234
	0,287
	0,339
	0,391
	0,440
	3,352
	3,357
	3,366
	3,385

	0,4
	0,141
	0,209
	0,283
	0,361
	0,439
	0,515
	0,589
	0,658
	3,539
	3,548
	3,564
	3,595

	0,5
	0,216
	0,317
	0,427
	0,538
	0,647
	0,754
	0,853
	0,947
	3,815
	3,830
	3,855
	3,897

	0,6
	0,339
	0,493
	0,655
	0,816
	0,972
	1,118
	1,253
	1,377
	4,232
	4,253
	4,288
	4,351

	0,65
	0,431
	0,622
	0,819
	1,014
	1,199
	1,371
	1,528
	1,669
	4,516
	4,541
	4,581
	4,655

	0,7
	0,573
	0,819
	1,070
	1,312
	1,538
	1,745
	1,929
	2,097
	4,892
	4,921
	4,969
	5,053

	0,75
	0,776
	1,098
	1,418
	1,720
	1,965
	2,248
	2,469
	2,664
	5,375
	5,408
	5,464
	5,558

	0,8
	1,079
	1,572
	2,001
	2,399
	2,754
	3,067
	3,372
	3,580
	6,068
	6,108
	6,174
	6,286

	0,85
	1,775
	2,428
	3,036
	3,580
	4,053
	4,459
	4,808
	5,106
	7,090
	7,137
	7,212
	7,338

	0,9
	3,195
	4,261
	5,214
	6,029
	6,721
	7,294
	7,772
	8,186
	8,862
	8,918
	9,011
	9,163

	0,925
	5,055
	6,615
	7,956
	9,072
	9,992
	10,753
	11,38
	11,91
	10,36
	10,43
	10,53
	10,70

	0,95
	8,393
	10,706
	12,64
	14,14
	15,37
	16,37
	17,18
	17,86
	12,95
	13,03
	13,15
	13,35

	0,975
	21,00
	25,62
	29,17
	31,88
	33,99
	35,66
	37,00
	38,12
	18,86
	18,95
	19,10
	19,35

	0,99
	65,26
	75,86
	83,21
	88,90
	92,89
	96,35
	98,95
	101,2
	30,78
	30,90
	31,10
	31,43


11. Определяется коэффициент трения в подшипнике:
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12. Определяется мощность теплообразования:
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13. Определяется теплоотвод через корпус и вал подшипника:
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(2.26)
где kт – коэффициент теплоотдачи, минимальное значение которого можно принять равным 18,5 Вт/(м2˚С);

t0 – температура окружающей среды, обычно 20˚С.

Если Q>Q1 , то принимаются меры для увеличения Q1: принудительный обдув корпуса (увеличивается kТ ), либо принудительная прокачка масла через подшипник.

14. Определяется объём масла, прокачиваемого через подшипник:
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(2.27)
где С = 1660…2100 Дж/(кг·°С) – теплоёмкость масла;

p = 870…890 кг/м3 - плотность масла.

tвх и tвых - температура масла соответственно на входе и выходе подшипника.

Варианты задач для проведения практического занятия по расчету посадок с зазором приведены в Приложении 2.
2.4. Примеры расчета
Пример №1: Определить зазоры и подобрать посадку для подшипника скольжения, работающего в условиях жидкостного трения при следующих данных:

dн.с. = 75 мм

l = 75 мм

R = 8,3 кН

( = 157 рад/с; 

масло турбинное 22(л), при tп = 50(C;

( = 19(10-3 Н(с/м2, 

RaD = Rad = 0,8 мкм.

· Определяем среднее давление:
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· Определяем допускаемую толщину масляного слоя:
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· Задаемся рабочей температурой подшипника:
· tп = 50(C.

· Рассчитываем значение Ah:
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· По графику на рисунке 2.5 определяем, используя найденные значения Ah = 0,314 и l/dн.с. = 1, минимальный относительный эксцентриситет (min, при котором толщина масляного слоя равна [hmin]. (min < 0,3. Тогда по графику на рисунке 2.5 находим значение A( = 0,438 при ( = 0,3 и l/d =1 и затем, по формуле (2.15) определяем минимальный допускаемый зазор (толщина пленки при этом зазоре больше [hmin]):
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· По найденному ранее значению Ah = 0,314 находим максимальный относительный эксцентриситет, при котором h = [hmin].

По формуле (2.16) определяем максимальный допускаемый зазор:
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· Для выбора посадки наряду с условиями (2.17), (2.18), используем дополнительное условие ( средний зазор Sc в посадке должен быть примерно равен оптимальному Sопт .

Максимальную толщину масляного слоя h( при оптимальном зазоре определяем  по формуле (2.20):
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По СТ СЭВ 144 - 75 определим, что условиям подбора посадки близко соответствует предпочтительная посадка:

(
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для которой SC=98 мкм ( Sопт, Smin=60мкм, Smax=136мкм. 
Условие (2.17) можно считать выполненным, так как получение зазора Smin=60мкм маловероятно. Практически при сборке зазоров, меньших, чем вероятный минимальный зазор не будет.


[image: image199.wmf]мкм

S

B

5

,

70

46

30

5

,

0

98

2

2

min

=

+

×

-

=

.
Для данной посадки минимальный запас на износ
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Проверим тепловой расчет.

По формуле (2.23) определяем коэффициент загруженности:
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По табл. 2.1 и 2.2 находим соответственно 
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По формуле (2.25) определяем мощность теплообразования:
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Определяем теплоотвод через корпус и вал подшипника по уравнению (2.26):
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Избыточную теплоту удаляем принудительной прокачкой масла.

Определим объем масла, прокачиваемого через подшипник по формуле (2.27):
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Пример № 2. Подобрать посадку для подшипника с углом охвата 180º (d=150 мм, l = 180 мм), работающего при n = 600 мин-1 под нагрузкой R=58,8 кН. Вкладыш выполнен из цинкового сплава ЦАМ 10-5 с шероховатостью поверхности, соответствующей 
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). Для смазывания подшипника применяется индустриальное масло И-20, имеющее при tраб.=50ºС динамическую вязкость 
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Угловая скорость 
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Существующий метод расчета. Определяем относительный зазор в подшипнике
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В качестве оптимального принимаем диаметральный зазор 
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Коэффициент нагруженности подшипника получаем из формулы
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Относительный эксцентриситет при l/d=1,2 и CR=2,93 находим по таблице 2.1 
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Наименьшая толщина масляного слоя при найденном диаметральном зазоре равна
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Для обеспечения жидкостной смазки необходимо удовлетворить условие неразрывности масляного слоя 
[image: image219.wmf](

)

Д

с

ж

с

ж

Rz

Rz

k

h

h

D

+

+

³

³

2

1

.

.

.

.

min

. Приняв 
[image: image220.wmf]2

.

=

с

ж

k

 и 
[image: image221.wmf]мкм

Д

2

=

D

, получим


[image: image222.wmf](

)

мкм

h

с

ж

6

,

13

2

6

,

1

2

,

3

2

.

=

+

+

×

=

, т.е. 
[image: image223.wmf]с

ж

h

h

.

min

f

.

Коэффициент запаса надежности по толщине масляного слоя
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 т.е. запас достаточный.

Приведенный расчет показывает, что при 
[image: image225.wmf]мм

S

opt

18

,

0

=

 подшипник работает в условиях жидкостной смазки. Указанному зазору, который принимаем за средний наиболее близко соответствует посадка Ø 150Н7/d7 с зазорами: 
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Рис. 2.6 Схема полей допусков к расчету посадок с зазором.
SmaxF – максимальное значение функционального зазора; SminF – минимальное значение функционального зазора; Su – величина запаса на износ; SmaxТ – максимальное табличное значение зазора; SminТ – минимальное табличное значение зазора; Sm – величина среднего зазора; D – диаметр отверстия
Новый метод расчета. В соответствии с принципами, функциональной взаимозаменяемости и принципами выбора допусков и посадок, приведенный ниже расчет недостаточен. Для повышения долговечности необходимо создать запас на износ Sи. Для этого следует определить наименьший зазор 
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 выбрать посадку и найти наибольший зазор 
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, при котором еще сохраняются жидкостная смазка и работоспособность подшипника. Зная запас на износ 
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и скорость изнашивания сопрягаемых деталей, можно определить время надежной работы соединения.

Для определения предельных функциональных зазоров найдем среднее давление
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Коэффициент r=0,972. для наименьшего зазора принимаем t = 70ºС и 
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. Для получения значений соответствующих параметров используем формулу:
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Рис.2.7  Зоны устойчивости I и неустойчивости II работы подшипника скольжения в зависимости χ при заданном l/d.
Ближайшей посадкой является посадка Н7/f7 c наименьшим зазором 
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 (см. рис. 2.6). Проверим, обеспечивается ли при наименьшем зазоре этой посадки 
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 жидкостная смазка. Для этого определим коэффициент нагруженности подшипника при 
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По таблице 2.1 при 
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Определим наименьшую толщину масляного слоя по ранее приведенной формуле
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Коэффициент запаса надежности по толщине масляного слоя:
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, т.е. запас обеспечивается.

Расчет показывает, что посадка по наименьшему зазору выбрана правильно, так как при 
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 обеспечивается жидкостная смазка. Следовательно, указанный зазор 
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Определим наибольший функциональный зазор 
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, подставив значения соответствующих параметров  в формулу:
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Проверим, обеспечивается ли при таком зазоре жидкостная смазка. Относительный зазор 
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По значению 
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При этом коэффициент запаса надежности по толщине масляного слоя
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Таким образом, при 
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 обеспечивается жидкостная смазка.

4. Расчеты размерных цепей (практическое занятие)
4.1. Теоретические сведения.

При конструировании механизмов, проектировании технологических процессов, выборе средств и методов измерений возникает необходимость в проведении размерного анализа, с помощью которого достигается правильное соотношение взаимосвязанных размеров и определяются допустимые ошибки. Подобные геометрические расчеты выполняются с использованием теории размерных цепей. 

Размерной цепью называют совокупность размеров, образующих замкнутый контур и определяющих взаимное положение поверхностей одной или нескольких деталей. Замкнутость размерной цепи приводит к тому, что размеры, входящие в нее, не могут быть произвольными, т.е. значение и точность по крайней мере одного из размеров определяется остальными. Размерная цепь состоит из отдельных звеньев.

Звеном называют каждый из размеров, образующих размерную цепь. Звеньями размерной цепи могут быть любые линейные или угловые параметры. 

Взаимозаменяемость определяется не только точностью по парных соединений типа соединений Вал - отверстие”, но часто и часто и суммарной точностью комплекса элементов машины, у которых размеры, зазоры, межосевые расстояния и подобные им параметры связаны между собой. Расчетное обоснование этих допусков можно выполнить на базе теории размерных цепей.
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Рис. 4.1 Пример составления размерной цепи гильза цилиндра – поршень
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Рис. 4.2 Пример составления размерной цепи ступенчатый вал
Основным свойством размерной цепи является замкнутость размерного контура. Размерные параметры, входящие в размерную цепь, называются звеньями цепи.

На Рис. 4.1 размер АΣ при постановке задачи рассматривается как исходный (исходное звено), а при ее решении как замыкающий (замыкающее звено). Обычно на рабочих чертежах размеры следует проставлять в виде незамкнутой цепи; не проставляется размер замыкающего звена, так как для обработки он не требуется. Остальные звенья называются составляющими. Это звенья изменение которых вызывает изменение замыкающего звена. Исходное звено - звено размерной цепи, заданный номинальный размер и предельные отклонения которого определяют функционирование механизма. Исходя из предельных значений этого звена рассчитывают допуски и отклонения всех остальных размеров цепи.

Составляющие звенья подразделяют на увеличивающие и уменьшающие.

На Рис. 4.2 увеличивающее звено А3. Это звенья увеличение которых приводит к увеличению замыкающего звена. Над буквенным изображением звена принято изображать стрелку вправо. Уменьшающие звенья А1 и А2. Это звенья увеличение которых приводит к уменьшению замыкающего звена. Над буквенным обозначением - стрелка влево.

Классификация размерных цепей.
Размерные цепи классифицируются по ряду признаков.

1. Область применения:

· конструкторские - решается задача обеспечения точности при конструировании;

· технологическая - решается задача обеспечения точности при изготовлении;

· измерительная - решается задача обеспечения измерения величин, характеризующих точность изделия. 

2. Место в изделии:

· детальная - определяет точность относительного положения поверхностей или осей одной детали;

· сборная - определяет точность относительного положения поверхностей или осей детали, входящих в сборочную единицу.

3. Расположение звеньев:

· линейная - звенья - линейные размеры, на параллельных прямых;

· угловая - звенья - угловые размеры;

· плоская - расположены в одной или нескольких параллельных плоскостях; 

· пространственная - расположены произвольно в пространстве.

Замкнутая размерная цепь имеет одно исходное (замыкающее) звено и два или более составляющих звеньев. 

Исходным называется звено, к которому предъявляется основное требование точности, определяющее качество изделия. Это понятие используется при проектном расчете.

В процессе обработки или сборки исходное звено получается обычно последним, замыкая размерную цепь. В этом случае такое звено именуется замыкающим. Его размер, значение и точность определяется другими размерами. Т.е. замыкающее звено непосредственно не выполняется, а представляет собой результат выполнения всех остальных звеньев цепи.

Составляющими называют все остальные звенья, с изменением которых изменяется и замыкающий размер.

Составляющие звенья размерной цепи разделяют на две группы. К первой группе относятся звенья, с увеличением которых (при прочих постоянных) увеличивается и замыкающее звено. Такие звенья называются увеличивающими.

Ко второй группе относятся звенья увеличения которых приводит к уменьшению замыкающего звена. Это - уменьшающие звенья. Они обозначаются индексами "ув" и "ум" и стрелками соответственно " ( " и " ( ".

По взаимному расположению звеньев размерные цепи делят на плоские и пространственные. Плоская - все звенья расположены в одной или нескольких плоскостях. Пространственная - звенья расположены в непараллельных плоскостях.

Расчет и анализ размерных цепей позволяет:

· устанавливать количественную связь между размерами деталей машин и уточнить номинальные значения и допуски взаимосвязанных размеров исходя из эксплуатационных требований и экономической точности обработки деталей и сборки машины;

· определить наиболее рентабельный вид взаимозаменяемости (полная и неполная);

· добиться наиболее правильной простановки размеров на рабочих чертежах;

· определить операционные допуски и пересчитать конструктивные размеры на технологические.

Расчет размерных цепей и их анализ способствует повышению качества, обеспечивает взаимозаменяемость и снижает трудоемкость их изготовления.

Сущность расчета размерной цепи заключается в установлении допусков и предельных отклонений всех ее звеньев исходя из требований конструкции и технологии. При этом различают две задачи:

1. Определение номинального размера, предельных отклонений и допуска замыкающего звена по заданным номинальным размерам и предельным отклонением составляющих звеньев (проверочный расчет);

2. Определение допуска и предельных отклонений составляющих размеров по замкнутым номинальным размерам всех размеров цепи и заданным предельным размером исходного звена (проектный расчет).

В сложных размерных цепях можно выявить увеличивающие и уменьшающие звенья, применив правило обхода по контуру. 

Выявление звеньев и составление рациональных размерных цепей.

Рекомендации:

1. Должна быть четко сформулирована задача. В каждой цепи должно быть только одно исходное звено;

2. Для выявления исходного звена необходимо установить требования к точности по двум параметрам:

3. точность взаимного расположения деталей, обеспечивающих качественную работу изделий;

4.2. Алгоритм расчета размерных цепей по методу максимума-минимума.

Чтобы обеспечить полную взаимозаменяемость, расчет ведем по методу максимума - минимума, при котором допуск замыкающего размера определяют арифметическим сложением допусков составляющих размеров.

Этот метод учитывает только предельные отклонения звеньев и самые неблагоприятные их сочетания.
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Рис.4.3  К решению задачи расчета размерной цепи методом максимума – минимума
Алгоритм решения задачи.
1. Обрабатывают базовую плоскость 1, затем по настройке –  плоскости 2 и 3
А1 = 28(0,14

А2 = 60(0,2
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Рис. 4.4 Составление размерной цепи при расчете размеров замыкающего звена.
2. Расчет номинального размера замыкающего звена.

А∆ - замыкающий размер.

А∆ = А1 - А2 = 60 - 28 = 32 мм

В общем случае при n - увеличивающих и p - уменьшающих размерах:
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(4.1)
3. Определение предельных размеров замыкающего звена.

При сочетании наибольших увеличивающих и наименьших уменьшающих сочетаний размеров замыкающий размер имеет наибольшее значение. При сочетании наименьших увеличивающих и наибольших уменьшающих составляющих размеров - наименьшее значение (рис 4.2).
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Отсюда допуск: 
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Если принять m - общее число звеньев в цепи:

(4.6)
Допуск замыкающего размера равен сумме допусков составляющих размеров:

ТА1 = 0,4 мм; ТА2 = 0,28 мм; ТА1 = 0,4 + 0,28 = 0,68 мм.

Для обеспечения наименьшей погрешности замыкающего звена размерная цепь должна состоять из возможно меньшего числа звеньев, т.е. при конструировании необходимо соблюдать принцип кратчайшей цепи, а также порядок обработки и сборки следует строить так, чтобы замыкающий размер был менее ответственным.
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Допуск любого составляющего размера Аq, если известны допуски остальных размеров включая замыкающий:

(4.7)

3. Определение предельных отклонений замыкающего звена.

Для определения предельных отклонений замыкающего размера удобно использовать координату середины поля допуска Ес(Аj) и половину допуска ТАj/2.
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Рис. 4.5 Схема расположения предельных отклонений замыкающего звена.
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Для любого составляющего звена:

(4.8)
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Аналогично:

(4.9)
Выразим наибольший и наименьший размер (4.2) и (4.3):
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(4.10)
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(4.11)
Размер АΣ можно определить по формуле (4.1). Вычтем почленно из уравнений (4.10) и (4.11) уравнение (4.1), получим уравнение для определения соответственно верхнего и нижнего отклонений замыкающего звена:
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(4.12)
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(4.13)
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Таким образом замыкающий размер


[image: image276.wmf]34

.

0

32

±

=

S

A


Подставив в уравнение (4.12.) и (4.13) значения предельных отклонений, выраженных через координату середины поля допуска в уравнениях (4.8) и (4.9):
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(4.14)
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(4.15)
Сложив почленно и разделив сумму на 2 получим выражение для определения координаты середины поля допуска замыкающего звена:
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(4.16.)
Далее по формуле (4.9) определим Es(A() и Ei(A(), а формулы (4.2) и (4.3) будут проверочными.

4.3. Алгоритм расчета размерных цепей методом равных допусков.
Точность составляющих звеньев должна быть такой, чтобы гарантировать заданную точность функционального исходного звена.

Метод применяют если диаметры имеют один порядок (входят в один интервал размеров), и могут быть выполнены с одинаковой экономической точностью, тогда условно можно принять:
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(4.17)
Тогда из формулы (4.6) получим:
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(4.18)
Полученный допуск корректируется для некоторых составляющих размеров в зависимости от их значений, конструктивных требований и технологических возможностей изготовления с ним, чтобы выполнялось условие:
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(4.19)
Этот способ прост, но недостаточно точен. Применим для предварительного назначения допусков составляющих размеров.

4.4. Алгоритм расчета размерных цепей методом одного квалитета.

Способ допусков одного квалитета применяют, если все составляющие цепь размеры могут быть выполнены с допуском оного квалитета и допуски составляющих размеров зависят от их номинального значения.

Требуемый квалитет определяем следующим образом: допуск составляющего размера ТАj=aji, где i - единица допуска. Для размеров от 1 до 500 мм 
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где D - средний геометрический размер для интервала диаметров к которому относится данный размер. 
Тогда:
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(4.20)
где аj - число единиц допуска, содержащиеся в допуске данного j-го размера (ГОСТ 25346-82).

В соответствии с формулой (4.6):
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По условию: а1=а2=а3=…=аm-1=аср, тогда:
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(4.21)
ТА( [мкм]; D[мм].

Для размеров до 500 мм можно принимать следующие значения единиц допуска i.

Таблица 4.1.
Значения единиц допуска для размеров до 500 мм.

	Интервалы

Размеров, мм
	До 3
	3-6
	6-10
	10-18
	18-30
	30-50
	50-80

	Значения i, мкм
	0,55
	0,73
	0,9
	1,08
	1,31
	1,56
	1,86

	Интервалы

Размеров, мм
	80-120
	120-180
	180-250
	250-315
	315-400
	400-500
	

	Значения i, мкм
	2,51
	2,52
	2,9
	3,23
	3,54
	3,89
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По аср выбирают ближайший квалитет и по ГОСТ 25346-82 находим допуски номинальных составляющих размеров. При этом следует соблюдать условие:

Найдя ТА1, ТА2, и т.д. по заданным отклонениям Es(A() и Ei(A() определяем значения и знаки верхних и нижних отклонений составляющих размеров так, чтобы они удовлетворяли уравнениям (4.12) и (4.13).

Приемлемость предельных отклонений составляющих размеров можно проверить также по формуле (4.16). Это решение более обосновано.

Расчет размерных цепей методом максимума-минимума обеспечивает полную взаимозаменяемость деталей и узлов, однако он экономически целесообразен лишь для машин невысокой точности или для чертежей имеющих малое число звеньев.

В иных случая допуски рассчитывают теоретическо-вероятностным или иными методами, обеспечивающими высокую взаимозаменяемость, основанную, например, на групповом подборе деталей.

4.4 Алгоритм расчета размерных цепей теоретическо-вероятностным методом.
При вероятностном методе расчета размерных цепей принимается некоторый процент риска выхода части соединений (деталей) за предел необходимой точности. При этом резко увеличиваются допуски звеньев (на 30…200%), снижается стоимость изготовления.

Основанием для этого метода является предположение, что изготовление размеров по их предельным значениям (max-min) маловероятно. Более вероятно, что средний размер партии изделий беда близок к середине поля допуска.

Полагаем, что погрешности составляющих и замыкающего размеров подчиняются закону нормального распределения.

При законе нормального распределения размеров нормальной неточностью (Т-допуск) принято считать Т=(3(=6(, где ( - средне вероятное отклонение.
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Рис. 4.6 Закон нормального распределения размеров.
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В пределах (3( располагаются 99,73% размеров деталей, следовательно, вероятность того, что размеры каких-то деталей выдут за пределы допуска Т не превышает 0,27% - процент риска. 

Среднеквадратичное отклонение замыкающего звена:

Итак, можно принять:
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При этом у 0,27% изделий размеры замыкающих звеньев могут выходить за пределы поля допуска, т.к. из теории вероятности известно, что дисперсия суммы нескольких независимых случайных величин равна сумме дисперсий этих величин:
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то подставив сюда значения (Аj и (А( и выполнив простые преобразования, получим уравнение для определения допуска замыкающего размера:
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Определив ТА( по формуле (4.16) вячисляем значение Ес(А(), по формуле (4.9) - значения Еs(А() и Еi(А().

Если распределение не по Гаусу, то вводим коэфиценты относительного рассеивания.
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Эффективность применения принципов теории вероятностей при расчете допусков размерных цепей покажем на следующем примере: размерная цепь состоит из 4-х составляющих звеньев с допусками ТА1=ТА2=ТА3=ТА4, тогда по формуле (4.23) допуск замыкающего звена:
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При решении задачи min-max 

Применение теории вероятности позволит при одном и том же допуске замыкающего звена расширить в 2 раза допуск составляющих размеров. При этом только у 0,27% деталей предельные размеры замыкающего звена могут быть не выдержаны.
Варианты задач для проведения практического занятия по расчету размерных цепей приведены в Приложении 4 и в Приложении 5.

4.6 Пример расчета.
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Рис. 4.6 Расчетная схема с исходными данными.

Основным свойством размерной цепи является замкнутость, поэтому размерной цепью назовем совокупность размеров, образующих замкнутый контур и определяющих взаимное положение поверхностей одной или нескольких деталей.

Прямая задача

Для обеспечения полной взаимозаменяемости расчет ведем по методу максимума-минимума, при котором допуск замыкающего размера определяется арифметическим путем допусков и предельных размеров. Этот метод учитывает только предельные отклонения звеньев и их самые неблагоприятные сочетания. 

а)  метод максимума-минимума

N= 
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N= 70-(4+5+8+40+8) = 70-65 = 5

 N=
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Следовательно 
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  TN , TN=
[image: image317.wmf]å
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  – допуск замыкающего размера равен сумме допусков составляющих размеров.

TN=(0,20)+(1,0+0,3)+(0,40)+(0,05+0,25)+(0+0,2)+(0,05+0,15)=0,2+0,4+0,4+0,3+0,2+0,2=1,7

N – номинальный размер, который определяется из формулы (4.24).

Для определения верхнего и нижнего отклонения удобно использовать следующие формулы:

ES (N) =
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         - верхнее отклонение

EI (N) = 
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         - нижнее отклонение

ES (N) = 0,05-(0-0,3+0-0,25-0,2) = 0,05 – (- 0,75 ) = 0,80

EI (N) = - 0,15-(0,2+0,1+0,4+0,05+0) = -0,15-0,75 = - 0,90

TN = ES (N) - EI (N) = 0,80-(-0,90) = 1,7

Следовательно:       N=
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б) теоретико-вероятностный метод

  TN’ = 
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 Найдем погрешность :  
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 EMBED Equation.3  [image: image327.wmf]=

-

+

-

+

+

-

+

-

-

)

2

2

,

0

2

25

,

0

5

,

0

2

4

,

0

2

3

,

0

1

,

0

2

2

,

0

(

2

15

,

0

05

,

0

 -0,075

ES(N) = -0,075+
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EI(N) = -0,075-
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Следовательно:           N= 
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Обратная задача

Способ равноточных допусков (метод одного класса точности). 

Условно принимаем, что возрастание линейного размера допуска имеет ту же закономерность, что и возрастание допуска диаметра, а именно для 5-17 квалитетов.

 i = 0,45 
[image: image331.wmf]3

D

+ 0,001D – величина номинального допуска , где D в (мм), i в (мкм).

Номинальные верхние отклонения единичного допуска см. в таблице 4.2.
Таблица 4.2.

Номинальные верхние отклонения единичного допуска
	Обозначение допуска
	IT5
	IT6
	IT7
	IT8
	IT9
	IT10
	IT11
	IT12
	IT13
	IT14
	IT15
	IT16

	Значение допуска
	7i
	10i
	16i
	25i
	40i
	64i
	100i
	160i
	250i
	400i
	640i
	1000i


Таким образом , в общем виде 
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Значения i для основных интервалов в диапазоне до 400 мм приведены в таблице4.3.
Таблица 4.3

Значения i для основных интервалов в диапазоне до 400 мм
	Интервалы диаметров, мм
	i = 0,45 
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	3
	3-6
	6-10
	10-18
	18-30
	30-50
	50-80
	80-120
	120-180
	180-250
	250-315
	315-400

	Значения i, мкм
	0,55
	0,73
	0,90
	1,08
	1,31
	1,56
	1,86
	2,17
	2,52
	2,89
	3,22
	3,54
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Откуда находим, что 
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 .  Эта величина определяет по какому квалитету нужно обрабатывать деталь. 

    N = 
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Назначим отклонения всех  составляющих охватываемых размеров с “ минусом ” (как для основного вала) и определим отклонения охватывающего размера 
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Причем разницу в 29 мкм вносим в допуск на 
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Далее по формулам (4.25) и (4.26) найдем отклонения для 
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Таблица 4.4

Таблица результатов вычислений.
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Приложение 1.

Значение функции Ф (z)
	z
	Ф(z)
	z
	Ф(z)
	z
	Ф(z)
	z
	Ф(z)

	0,01
	0,0040
	0,31
	0,1217
	0,72
	0,2642
	1,80
	0,4641

	0,02
	0,0080
	0,32
	0,1255
	0,74
	0,2703
	1,85
	0,4678

	0,03
	0,0120
	0,33
	0,1293
	0,76
	0,2764
	1,90
	0,4713

	0,04
	0,0160
	0,34
	0,1331
	0,78
	0,2823
	1,95
	0,4744

	0,05
	0,0199
	0,35
	0,1368
	0,80
	0,2881
	2,00
	0,4772

	0,06
	0,0239
	0,36
	0,1406
	0,82
	0,2939
	2,10
	0,4821

	0,7
	0,0279
	0,37
	0,1443
	0,84
	0,2995
	2,20
	0,4861

	0,8
	0,0319
	0,38
	0,1480
	0,86
	0,3051
	2,30
	0,4893

	0,9
	0,0359
	0,39
	0,1517
	0,88
	0,3106
	2,40
	0,4918

	0,10
	0,0398
	0,40
	0,1554
	0,90
	0,3159
	2,50
	0,4938

	0,11
	0,0438
	0,41
	0,1591
	0,92
	0,3212
	2,60
	0,4953

	0,12
	0,0478
	0,42
	0,1628
	0,94
	0,3264
	2,70
	0,4965

	0,13
	0,0517
	0,43
	0,1664
	0,96
	0,3315
	2,80
	0,4974

	0,14
	0,0557
	0,44
	0,1700
	0,98
	0,3365
	2,90
	0,4981

	0,15
	0,0596
	0,45
	0,1736
	1,00
	0,3413
	3,00
	0,49865

	0,16
	0,0636
	0,46
	0,1772
	1,05
	0,3531
	3,20
	0,49931

	0,17
	0,0675
	0,47
	0,1808
	1,10
	0,3643
	3,40
	0,49966

	0,18
	0,0714
	0,48
	0,1844
	1,15
	0,3749
	3,60
	0,49984

	0,19
	0,0753
	0,49
	0,1879
	1,20
	0,3849
	3,80
	0,499928

	0,20
	0,0793
	0,50
	0,1915
	1,25
	0,3944
	4,00
	0,499968

	0,21
	0,0832
	0,52
	0,1985
	1,30
	0,4032
	4,50
	0,499997

	0,22
	0,0871
	0,54
	0,2054
	1,35
	0,4115
	5,00
	0,4999997

	0,23
	0,0910
	0,56
	0,2123
	1,40
	0,4192
	
	

	0,24
	0,0948
	0,58
	0,2190
	1,45
	0,4265
	
	

	0,25
	0,0987
	0,60
	0,2257
	1,50
	0,4332
	
	

	0,26
	0,1020
	0,62
	0,2324
	1,55
	0,4394
	
	

	0,27
	0,1064
	0,64
	0,2389
	1,60
	0,4452
	
	

	0,28
	0,1103
	0,66
	0,2454
	1,65
	0,4505
	
	

	0,29
	0,1141
	0,68
	0,2517
	1,70
	0,4554
	
	

	0,30
	0,1179
	0,70
	0,2580
	1,75
	0,4599
	
	


Расчет посадки с зазором.

	Вар.
	D,мм
	L,мм
	об/мин
	R,кН
	масло
	Rz B,мкм
	RzA.мкм

	1
	50
	25
	500
	1,5
	Индуст.20
	1,25
	3,2

	2
	55
	22
	750
	1,8
	Турбин.30
	1.6
	4

	3
	60
	42
	1000
	2
	Индуст.45
	1,25
	2,5

	4
	70
	65
	2000
	3
	Индуст.30
	1,6
	4

	5
	65
	40
	1500
	4
	Турб.46
	1,0
	2,5

	6
	75
	60
	2500
	4,5
	Моторное Т
	0.8
	2,0

	7
	80
	90
	3000
	5
	Индуст.50
	1,0
	2,5

	8
	85
	85
	2500
	5
	Турб.46
	1,25
	3,2

	9
	90
	105
	2000
	5
	Турбин.30
	1,25
	2,5

	10
	95
	95
	1500
	7,5
	Индуст.20
	1,0
	2,0

	11
	100
	110
	1000
	10
	Турбин.22
	1,6
	2,5

	12
	105
	85
	750
	12
	Индуст.30
	1,6
	4

	13
	110
	100
	500
	12
	Туррбин.30
	1,25
	3,2

	14
	115
	70
	750
	15
	Индуст.35
	1,0
	2,5

	15
	120
	84
	1000
	15
	Турбин.30
	1,0
	2,0

	16
	125
	50
	1500
	17
	Турбин.46
	1,25
	2,0

	17
	130
	65
	2000
	18
	Турбин.46
	1,6
	3,2

	18
	140
	100
	3000
	20
	Индуст.45
	1,6
	4

	19
	150
	120
	2500
	21
	Турбин.46
	1,25
	3,2

	20
	135
	110
	2500
	19
	Турбин. 46
	1,25
	2,5


Расчет  посадки с натягом.

	Вар.
	  d, мм
	d1, мм
	d2, мм
	l, мм
	Mкр, Нм
	Р, кН
	Материал отверстия
	Материал вала
	Запрессовка

	1
	80
	
	150
	120
	1200
	
	Сталь 30
	Сталь 30
	механическая

	2
	220
	55
	240
	0,5d
	
	20
	Бр.АЖН-11-6-6
	Сталь 35
	Мех без смазки

	3
	40
	20
	120
	1,5d
	
	16
	Сталь 35
	СЧ28-48
	Мех. без смазки

	4
	50
	20
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	75
	350
	—
	Сталь 45
	Сталь 45
	 механическая

	5
	80
	—
	150
	140
	1800
	—
	Сталь 35
	Сталь 35
	механическая

	6
	40
	—
	80
	60
	185
	—
	Сталь 35
	Сталь 35
	механическая

	7
	50
	—
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	75
	250
	—
	Сталь 35
	Сталь 35
	механическая

	8
	80
	40
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	160
	275
	—
	Сталь 45
	Сталь 45
	 механическая

	9
	40
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	60
	250
	—
	Сталь 45
	Сталь 45
	 механическая

	10
	100
	60
	240
	0,5d
	80
	60
	Сталь 45
	СЧ 28-48
	Мех со смазкой

	11
	200
	50
	240
	0,5d
	—
	22
	Бр. АЖН-11-6-6
	Сталь 35
	Мех. со смазкой

	12
	35
	25
	80
	d
	8
	5
	Сталь 30
	Сталь 45
	Охлаждением вала

	13
	40
	25
	85
	35
	18
	4
	Сталь 40
	Сталь 30
	Охлаждением вала

	14
	80
	30
	220
	80
	18
	6
	Сталь 50
	ЛМцОС    58-2-2-2
	Мех. без смазки

	15
	200
	80
	270
	100
	16
	3
	Сталь 30
	Сталь 30
	Мех.

	16
	50
	—
	80
	70
	1550
	—
	Сталь 45
	Сталь 45
	Нагревом отверстия

	17
	180
	60
	250
	100
	18
	2
	Сталь 30
	Сталь 30
	механическая

	18
	50
	20
	
[image: image372.wmf]5

,

1

2

=

d

d


	90
	330
	—
	Сталь45
	Сталь 45
	механическая

	19
	60
	—
	90
	90
	1500
	—
	Сталь 45
	Сталь 45
	Нагревом отверстия

	20
	100
	60
	200
	0,6d
	90
	70
	Сталь 45
	Сталь 45
	механическая
































� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





























� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���





� EMBED Equation.3  ���























PAGE  
41

[image: image403.wmf]å

-

=

S

=

1

1

m

j

j

TA

TA

[image: image404.wmf]2

)

(

)

(

TAj

Aj

Ec

Aj

Ei

-

=

[image: image405.wmf]2

)

(

)

(

D

+

D

=

D

TA

A

Ec

A

Es

[image: image406.wmf](

)

å

-

=

å

=

1

1

2

m

j

TA

j

s

[image: image407.wmf]2

)

(

)

(

D

-

D

=

D

TA

A

Ec

A

Ei

[image: image408.wmf]å

-

=

-

=

2

1

m

j

j

q

q

TA

TA

TA

[image: image409.png]


[image: image410.wmf]å

-

=

D

³

1

1

m

j

j

TA

TA

[image: image411.wmf]å

+

=

D

=

n

m

i

i

1

2

2

s

s

[image: image412.wmf]:

6

6

енно

соответств

или

TA

TA

j

Aj

Aj

j

=

=

s

s

[image: image413.wmf]6

6

TA

TA

A

A

или

D

D

D

D

=

=

s

s

[image: image414.wmf]å

=

å

=

n

i

xi

1

2

s

s

[image: image415.wmf](

)

(

)

отсюда

j

TA

TA

TA

j

2

4

2

=

=

D

[image: image416.wmf]2

TA

TA

j

D

=

[image: image417.wmf]4

4

TA

TA

TA

TA

j

j

D

D

=

=

[image: image418.png];d.(
=10°.-p
N=

C,
¢, C

E,
E,

)



[image: image419.png]d, =200Mm

=

sl S

[ ‘ﬁ‘ :
3 ~




[image: image420.png]


_1180354280.unknown

_1205314307.unknown

_1205317986.unknown

_1209445687.unknown

_1209445691.unknown

_1209445696.unknown

_1209445698.unknown

_1209445700.unknown

_1316857392.unknown

_1316858014.unknown

_1209445701.dwg

_1209445699.unknown

_1209445697.unknown

_1209445693.unknown

_1209445695.unknown

_1209445692.unknown

_1209445689.unknown

_1209445690.unknown

_1209445688.unknown

_1209347471.unknown

_1209445685.unknown

_1209445686.unknown

_1209347614.unknown

_1205319134.unknown

_1205319249.unknown

_1209347095.unknown

_1205319326.unknown

_1205319160.unknown

_1205318871.unknown

_1205315328.unknown

_1205317070.unknown

_1205317173.unknown

_1205317409.unknown

_1205317113.unknown

_1205315358.unknown

_1205317053.unknown

_1205315350.unknown

_1205315162.unknown

_1205315280.unknown

_1205315301.unknown

_1205315209.unknown

_1205314987.unknown

_1205315138.unknown

_1205314937.unknown

_1180960664.unknown

_1189941114.unknown

_1205313273.unknown

_1205313992.unknown

_1205314187.unknown

_1205314229.unknown

_1205314043.unknown

_1205313923.unknown

_1205313966.unknown

_1205313789.unknown

_1205313095.unknown

_1205313228.unknown

_1205313251.unknown

_1205313200.unknown

_1189941308.unknown

_1205312583.unknown

_1205312595.unknown

_1192266028.unknown

_1192267110.unknown

_1205312547.unknown

_1192266146.unknown

_1189941320.unknown

_1189941284.unknown

_1189941296.unknown

_1189941264.unknown

_1189330230.unknown

_1189333547.unknown

_1189939846.unknown

_1189940763.unknown

_1189940975.unknown

_1189941089.unknown

_1189940885.unknown

_1189940834.unknown

_1189939918.unknown

_1189939933.unknown

_1189939895.unknown

_1189334325.unknown

_1189939835.unknown

_1189334100.unknown

_1189330949.unknown

_1189331245.unknown

_1189330778.unknown

_1181117780.unknown

_1181118576.unknown

_1181118762.unknown

_1181118959.unknown

_1189329762.unknown

_1181118853.unknown

_1181118654.unknown

_1181118384.unknown

_1181118506.unknown

_1181118103.unknown

_1181040078.unknown

_1181040425.unknown

_1181117564.unknown

_1181040412.unknown

_1181036719.unknown

_1181039975.unknown

_1180960858.unknown

_1180873956.unknown

_1180874396.unknown

_1180874928.unknown

_1180875254.unknown

_1180876273.unknown

_1180960577.unknown

_1180875585.unknown

_1180875066.unknown

_1180874694.unknown

_1180874329.unknown

_1180874364.unknown

_1180874169.unknown

_1180871721.unknown

_1180873713.unknown

_1180873889.unknown

_1180872161.unknown

_1180870130.unknown

_1180871694.unknown

_1180355623.unknown

_1180357886.unknown

_1163320377.unknown

_1173687270.unknown

_1174117712.unknown

_1178111660.unknown

_1178112313.unknown

_1178355840.unknown

_1178356358.unknown

_1178356917.unknown

_1178361743.unknown

_1178356483.unknown

_1178356303.unknown

_1178112526.unknown

_1178355333.unknown

_1178112457.unknown

_1178111897.unknown

_1178112200.unknown

_1178111826.unknown

_1176884285.unknown

_1178111529.unknown

_1178111625.unknown

_1178111310.unknown

_1174118748.unknown

_1174119658.unknown

_1174119772.unknown

_1174119858.unknown

_1174120127.unknown

_1174119699.unknown

_1174119238.unknown

_1174118797.unknown

_1174118909.unknown

_1174118560.unknown

_1174118589.unknown

_1174118381.unknown

_1173689088.unknown

_1174117190.unknown

_1174117274.unknown

_1174117685.unknown

_1174117219.unknown

_1174116986.unknown

_1174117154.unknown

_1173689421.unknown

_1173689528.unknown

_1173689399.unknown

_1173689190.unknown

_1173689377.unknown

_1173687530.unknown

_1173688160.unknown

_1173688329.unknown

_1173687623.unknown

_1173687326.unknown

_1173687492.unknown

_1173687297.unknown

_1163411370.unknown

_1173685925.unknown

_1173686625.unknown

_1173686762.unknown

_1173687138.unknown

_1173686672.unknown

_1173686161.unknown

_1173686332.unknown

_1173686090.unknown

_1173685560.unknown

_1173685720.unknown

_1173685789.unknown

_1173685616.unknown

_1163411671.unknown

_1172467862.unknown

_1172468429.unknown

_1172468529.unknown

_1163411708.unknown

_1163411438.unknown

_1163410845.unknown

_1163411039.unknown

_1163411263.unknown

_1163411361.unknown

_1163411182.unknown

_1163410907.unknown

_1163410958.unknown

_1163410884.unknown

_1163410644.unknown

_1163410779.unknown

_1163410807.unknown

_1163410699.unknown

_1163320441.unknown

_1163320473.unknown

_1163320428.unknown

_1006100334.unknown

_1132049559.unknown

_1132156554.unknown

_1163319705.unknown

_1163320071.unknown

_1163320208.unknown

_1163320335.unknown

_1163320098.unknown

_1163319984.unknown

_1163319993.unknown

_1163319933.unknown

_1132162071.unknown

_1163242376.unknown

_1163242700.unknown

_1163242838.unknown

_1163242598.unknown

_1163240533.unknown

_1163241905.unknown

_1132162672.unknown

_1163237688.unknown

_1132162321.unknown

_1132162545.unknown

_1132160338.unknown

_1132160690.unknown

_1132161818.unknown

_1132160436.unknown

_1132160451.unknown

_1132160405.unknown

_1132160265.unknown

_1132160314.unknown

_1132157293.unknown

_1132052523.unknown

_1132064935.unknown

_1132154882.unknown

_1132156265.unknown

_1132154673.unknown

_1132154358.unknown

_1132052763.unknown

_1132057216.unknown

_1132063291.unknown

_1132057269.unknown

_1132057129.unknown

_1132052595.unknown

_1132050373.unknown

_1132051470.unknown

_1132051508.unknown

_1132050785.unknown

_1132049988.unknown

_1132050349.unknown

_1132049872.unknown

_1132045335.unknown

_1132047176.unknown

_1132047834.unknown

_1132048760.unknown

_1132048921.unknown

_1132048026.unknown

_1132047556.unknown

_1132047699.unknown

_1132047668.unknown

_1132047533.unknown

_1132045393.unknown

_1132045530.unknown

_1132045599.unknown

_1132045482.unknown

_1132045381.unknown

_1106756620.unknown

_1132045072.unknown

_1132045173.unknown

_1132045203.unknown

_1132045240.unknown

_1132045182.unknown

_1132045089.unknown

_1107447260.unknown

_1107449163.unknown

_1107449376.unknown

_1107449503.unknown

_1107447992.unknown

_1107446742.unknown

_1107447165.unknown

_1106759424.unknown

_1097659262.unknown

_1097912560.unknown

_1097913520.unknown

_1097659383.unknown

_1097656741.unknown

_1097657967.unknown

_1097659167.unknown

_1097659211.unknown

_1097658635.unknown

_1097657270.unknown

_1006830038.unknown

_1006831457.unknown

_1006832114.unknown

_1006832130.unknown

_1006831602.unknown

_1006831333.unknown

_1006831270.unknown

_1006831310.unknown

_1006830968.unknown

_1006101777.unknown

_1006102571.unknown

_1006100393.unknown

_1006097748.unknown

_1006099304.unknown

_1006100096.unknown

_1006100274.unknown

_1006099330.unknown

_1006098518.unknown

_1006098695.unknown

_1006098472.unknown

_911592958.unknown

_1006028008.unknown

_1006028320.unknown

_1006028346.unknown

_1006028071.unknown

_911592962.unknown

_1005924014.unknown

_1005924063.unknown

_911592964.unknown

_1005923983.unknown

_911592965.unknown

_911592963.unknown

_911592960.unknown

_911592961.unknown

_911592959.unknown

_911592951.unknown

_911592953.unknown

_911592957.unknown

_911592952.unknown

_911592949.unknown

_911592950.unknown

_911592947.unknown

