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1. ОБЩИЕ СВЕДЕНИЯ И ХАРАКТЕРИСТИКА

Соединение двух деталей по круговой цилиндрической поверхности, например вала и втулки, можно выполнить непосредственно без применения шпонок, штифтов, клиньев, болтов и т. д. Для этого при изготовлении и сборке обеспечивают натяг посадки за счёт того, что диаметр вала делают несколько больше диаметра отверстия. При этом при запрессовке в месте соединения детали упруго деформируются и на поверхности контакта возникают нормально направленные напряжения p, вызывающие появление на поверхности контакта соединения сил трения, которые могут воспринимать внешние осевые и окружные силы (рис. 1).
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Рис. 1. Соединение вал-втулка с гарантированным натягом

Соединения с натягом широко применяют на практике для передачи крутящего момента, осевой силы, изгибающего момента преимущественно при соединениях по цилиндрическим поверхностям, но могут быть и по призматическим и коническим поверхностям.
Достоинством соединений с натягом является возможность проектирования их для больших нагрузок и достаточно хорошее восприятие ими ударных нагрузок.

Цилиндрические и конические соединения просты в изготовлении, обеспечивают точное центрирование, не требуют специальных крепёжных деталей.

К недостаткам этих соединений следует отнести:
- относительную сложность сборки и разборки;

- ослабление посадки и повреждение посадочных поверхностей при разборке;

- большое рассеяние сил сцепления в связи с рассеянием действительных посадочных размеров в пределах допусков и коэффициентов трения;

- сложность неразрушающего контроля.

Поскольку соединение деталей посадкой с натягом зависит от допусков на размеры соединяемых деталей: вала и втулки в процессе изготовления и сборки,   считаем целесообразным привести краткие сведения о допусках и посадках. См. [1] с. 57…58; [2] с. 114…115; [4] с. 103…104.
2. КРАТКИЕ СВЕДЕНИЯ О ДОПУСКАХ И ПОСАДКАХ

На чертеже детали принято указывать номинальные размеры в мм, например, на рис.2 номинальный диаметр вала ø36. Этот размер определяется в результате расчёта или назначают в процессе 
[image: image2.wmf]конструкторской разработки. Числовые значения принимают из рядов нормальных линейных размеров по ГОСТ 6636 – 69. Ряды размеров в ГОСТе имеют обозначение Ra5, Ra10, Ra20, Ra40. Их применяют при назначении диаметров и линейных размеров деталей, при чём ряд Ra5 следует предпочитать ряду Ra10, ряд Ra10 ряду Ra20, а Ra20 ряду Ra40.
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Рис. 2. Обозначение номинального размера диаметра вала

Использование в инженерной практике рядов нормальных линейных размеров при назначении размеров обеспечивает взаимозаменяемость, существенную экономию металла, способствует сокращению типоразмеров режущего и измерительного инструмента, упрощает настройку станков, ограничивает номенклатуру изделий и упрощает технологическую оснастку производства. При изготовлении и сборке неизбежно возникают отклонения от номинального размера. Инженер-конструктор заранее назначает границы этого отклонения: верхнюю es и нижнюю ei, определив этим допуск размера  t = es – ei (рис.2). Отклонения при этом могут быть в сторону увеличения или в сторону уменьшения номинального размера. Приведём пример регламентирования отклонения диаметра вала с номинальным размером  ø36:
ø
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Тогда для первого приведённого случая  наибольший предельный диаметр вала составит 36,015 мм, а наименьший предельный диаметр 35,990 мм, допуск будет 0,025 мм или 25 мкм – микрон (допуск принято  измерять в микронах  1 микрон = 10-3мм). 

Изделия разного назначения изготавливают с различной точностью. Уровень точности  определяется  квалитетом: совокупностью допусков, соответствующей одинаковой степени точности для всех номинальных размеров.

В  ЕСДП (единая система допусков и посадок) для размеров до 500 мм установлено 19 квалитетов (классов точности) с цифровыми обозначениями:  01,  0,  1,  2, …, 16,  17. Квалитеты перечислены в порядке понижения точности. Чем выше точность, тем меньше допуск  t размера. При переходе на следующий более точный квалитет стоимость изготовления примерно увеличивается вдвое. Наиболее употребимы допуски  6…9  квалитетов.
Допуски размеров деталей можно представить схематично в виде полей допусков, без эскизов самих деталей. На схеме поле допуска условно показывают в виде прямоугольника,  верхняя и нижняя стороны которого соответствуют верхнему и нижнему предельным отклонениям. Поле допуска определяет значение допуска и его расположение относительно нулевой линии, соответствующей номинальному размеру. Инженер-конструктор назначает предельные отклонения и тем самым осуществляет выбор посадки. Этот процесс определяет характер сопряжения деталей. Если размер отверстия  А больше размера вала  В, то разность этих размеров называют зазором; если размер вала  В больше размера отверстия  А, то – натягом. В соответствии с этим разделяют посадки: с натягом, переходные и с зазором. К переходным относят посадки, при осуществлении которых в сопряжённой паре могут быть получены как натяги, так и зазоры.

На практике находят применение две системы допусков и посадок; система отверстия, предпочтительная для применения, и система вала. 
В системе отверстия поле допуска отверстия одинаково для всех посадок, а различные посадки получают изменением предельных отклонений валов.

Поле допуска основного отверстия обозначают заглавной латинской буквой  H  и цифрой соответствующего квалитета, например: H7,  H5. 

Поле допуска вала обозначают одной из строчных латинских букв и цифрой соответствующего квалитета: s6,  e8. На рис. 3 показано относительное расположение в системе отверстия полей допусков отверстия и вала, характер образуемой при этом посадки из числа предпочтительных для номинальных диаметров  d = 50…65 мм.
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Рис. 3. Расположение в системе отверстия полей допусков отверстия и вала
Соединение с натягом получают в том случае, когда нижнее отклонение  ei  вала больше верхнего отклонения  ES  отверстия. На рис. 3 это посадки  H7/s6,  H7/r6,  H7/p6.
В табл. 1 приведены рекомендуемые сочетания полей допусков отверстия и вала для образования посадок с натягом и переходных посадок в системе отверстия.
Таблица 1. Рекомендуемые сочетания полей допусков  отверстия и вала                          для переходных посадок и посадок с натягом
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Обозначение посадок на сборочном чертеже приведено на рис. 4,а: ø 60 H7/s6. На рис. 4,б показано обозначение размера вала и на рис. 4,в -   размера отверстия в детали. Верхние (буквенно-цифровые) обозначения соответствуют контролю размеров калибром  (пробкой для отверстия, скобой для вала), нижние (цифровые) – универсальным мерительным инструментом (нутромером, микрометром). 
На рис. 5 приведена схема расположения полей допусков для посадки ø 60 H7/s6. В соответствии с цифровыми значениями предельных отклонений  (в мкм), которые принимают по таблицам стандарта (см. табл. 3 и табл. 2), имеем: 

- наибольший предельный диаметр отверстия – 60,030мм;

- наименьший предельный диаметр отверстия – 60,000мм;

- наибольший предельный диаметр вала – 60,072мм;
- наименьший предельный диаметр вала – 60,053мм.
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Рис. 4. Обозначение посадки: а) на сборочном чертеже; б) на рабочем чертеже вала; в) на рабочем чертеже детали с отверстием
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Рис. 5. Схема расположения полей допусков для посадки ø 60 H7/s6
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Таблица 2. Предельные (верхние и нижние) отклонения диаметров валов в 
системе отверстия при посадках с натягом для 4 – 8-го квалитетов
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Таблица 3. Предельные (верхние и нижние) отклонения диаметров отверстий   для наиболее употребляемых квалитетов в системе отверстия
Вычислим для рассматриваемой посадки возможные натяги:  Nmax – максимальный и  Nmin – минимальный.

Nmax = 60,072 – 60,000 = 0,072мм;

Nmin = 60,053 – 60,030 = 0,023мм.  
Полученные числовые значения называют  табличными натягами, так как цифровые значения предельных отклонений выбраны по таблицам стандарта.

Предельное рассеяние натяга:

tN   = Nmax - Nmin= 0,072 – 0,023 = 0,049мм.
3. ВЕРОЯТНОСТНАЯ ОЦЕНКА НАТЯГА ПОСАДКИ

Закон изменения размеров в пределах полей допусков отверстия и вала близок к распределению Гаусса (рис. 6, а  и   б). В соответствии с этим функция плотности вероятности  φ(N)  натяга соответствует нормальному закону распределения (рис. 6, в). Распределение действительных размеров в пределах полей допусков делает маловероятной сборку соединений из деталей с предельными размерами, то есть соединения с предельными значениями  Nmax  и  Nmin  натягов на практике маловероятны. Поэтому для расчётов следует использовать вероятностную оценку возможного натяга посадки. 
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Рис. 6. Закон изменения размеров: а) пределы полей допусков отверстия и вала;  б) законы распределения полей допусков отверстия и вала; 
 в) закон распределения плотности вероятности натяга
Для вычисления вероятностных характеристик натяга  следует определить:

-  координаты середин полей допусков:

       для вала  em = 0,5(es + ei);

       для отверстия  Em = 0,5(ES + EI);

-  допуски:

       для вала  t1 = es -  ei;

       для отверстия  t2 = ES – EI;

-  средний натяг  Nm = em – Em;

-  вероятностное рассеяние натяга:

       tpN = 
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;
-  вероятностный натяг:

       минимальный  Np min =Nm – 0,5tpN ;      
       максимальный  Np max =Nm + 0,5tpN .

Здесь  ES (es) и  EI (ei)  соответственно верхнее и нижнее отклонения отверстия  (вала). Формула для определения рассеяния  tpN  натяга соответствует обычно принимаемой вероятности  99,73 %.
Выполним вычисления для числового примера, приведённого на рис.5.
       em = 0,5(es + ei) = 0.5(72 + 53) = 62,5 мкм;
       Em = 0,5(ES + EI) = 0,5(30 + 0) = 15 мкм;
       t1 = es -  ei = 72 – 53 = 19 мкм;
       t2 = ES – EI = 30 – 0 = 30 мкм;

       Nm = em – Em = 62,5 – 15 = 47,5 мкм;

       tpN = 
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       Np min =Nm – 0,5tpN = 
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29,75 мкм;

       Np max =Nm + 0,5tpN = 
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65,25 мкм.
По результатам расчёта можно считать, что с вероятностью 99,73 % натяг посадки  ø 60 H7/s6  находится в пределах  29,75…65,25 мкм, то есть только три изделия из  1000 могут иметь натяг, выходящий из этого диапазона.
В связи с этим следует отметить два обстоятельства.
1. Так как наиболее вероятный минимальный натяг  Np min посадки больше минимального табличного  Nmin  (29,75 > 23), то наименьшая нагрузочная способность соединения выше, чем вычисленная при расчёте по Nmin.
Так как наиболее вероятный максимальный натяг Np max меньше максимального табличного  Nmax  (65,25< 72), то наибольшая сила запрессовки, необходимая для сборки соединения, меньше, чем вычисленная при расчёте по  Nmax. См. [4] с. 109…110.
4.ОБЩАЯ  ХАРАКТЕРИСТИКА И ПРИМЕНЕНИЕ

СОЕДИНЕНИЙ С НАТЯГОМ

Соединения с гарантированным натягом применяют для посадки на вал зубчатых и червячных колёс, шкивов, звёздочек, внутренних колец подшипников качения, роторов электродвигателей, для соединения с диском венцов зубчатых и червячных колёс. Широко используют при изготовлении составных коленчатых валов, звеньев приводных цепей, в соединениях железнодорожных колёс с осью бандажом.
Соединения деталей с натягом относят к неразъёмным соединениям условно, так как они допускают ограниченное число разборок и новых сборок.

Соединения с гарантированным натягом выполняют одним из трёх способов: прессованием, нагревом втулки и охлаждением вала.

Прессование – распространённый и несложный способ сборки, его выполняют на гидравлических, винтовых или рычажных прессах. Этот способ имеет недостатки: смятие и частичное срезание (шабровка) шероховатостей посадочных поверхностей, возможность неравномерных деформаций деталей и повреждения их торцов. Для предупреждения задиров и уменьшения сил запрессовки сопрягаемые поверхности смазывают маслом. Скорость запрессовки не более 5мм/с. Шабровка и смятие шероховатостей приводят к ослаблению прочности соединения до полутора раз по сравнению со сборкой нагревом или охлаждением. Для облегчения сборки и уменьшения шабровки концу вала и краю отверстия рекомендуют придавать коническую форму  (рис. 7).
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Рис. 7. Конструктивное оформление конца вала и края отверстия
Сборка температурным деформированием полностью устраняет шабровку поверхностей контакта. По этой технологии втулку нагревают до температуры 200º…400ºC или охлаждают вал твёрдой углекислотой до         
   -  79ºC или жидким воздухом до   -  196ºС. Недостатком метода нагревания является возможность изменения структуры металла, появление окалины и коробления. Температура нагрева должна быть ниже температуры низкого отпуска, чтобы не происходило структурных изменений в металле.
В последнее время получило применение так называемое термохимическое соединение деталей, изготовленных из сплавов с памятью формы, например, никель-титановых сплавов, в которых происходят обратимые мартенситные превращения. Это способность материала, деформированного в мартенситном состоянии (при низкой температуре) восстанавливать свою форму и прежние размеры в процессе последующего повышения температуры и перехода в аустенитное состояние.
Для создания термохимического соединения изготовляют втулку из сплава с памятью формы. Охлаждают её в жидком азоте до достижения материалом мартенситного состояния. Затем дорном деформируют отверстие в радиальном направлении до образования технологического зазора необходимого при последующей установке втулки на сопряжённый вал. Выполняют монтаж при нормальной температуре окружающей среды. Последующий нагрев втулки теплотой окружающей среды приводит к восстановлению прежних размеров отверстия вследствие перехода материала в аустенитное состояние и созданию тем самым натяга в соединении.
Такие соединения стали широко применять в авиационной и космической технике.

Достоинства и недостатки соединений с натягом
1.Основное положительное свойство прессового соединения- его простота и технологичность, заключающаяся в достаточно лёгком получении поверхностей тел вращения при обработке, что обеспечивает сравнительно низкую стоимость соединения  и возможность применения его в массовом производстве.
2.Соединение беззазорное, что обеспечивает точное центрирование соединяемых деталей и распределение нагрузки по всей посадочной поверхности. Прессовое соединение воспринимает динамические и реверсивные нагрузки и широко используется для скрепления деталей современных высокоскоростных машин.

3.Имеет высокую нагрузочную способность.

4.Возможно соединение деталей из разнородных материалов.

     Основными недостатками являются.
1.Сложность сборки и особенно разборки.
2.Рассеяние нагрузочной способности в связи с нестабильностью коэффициента сцепления (трения) и отклонениями действительных сопрягаемых размеров в пределах допусков.

3.Значительная концентрация напряжений на валах.

4.Уменьшение нагрузочной способности соединения с течением времени вследствие снижения натяга от обмятий, истирания и контактной коррозии при микропроскальзываниях поверхностных слоёв вала и втулки, вызываемых изгибом вала.

5.НАГРУЗОЧНАЯ СПОСОБНОСТЬ СОЕДИНЕНИЙ С НАТЯГОМ

Как было сказано ранее, стандартную посадку для прессового соединения выбирают по условию его неподвижности при заданной нагрузке без каких-либо дополнительных скреплений. Однако возможны случаи, когда выбранная посадка недоступна по условию прочности сопрягаемых деталей, так как её натяг вызывает их разрушение или чрезмерные деформации. Поэтому при расчёте прессовых посадок необходимо рассматривать как условие прочности (неподвижности) соединения, так и условия прочности деталей. Расчёт прочности деталей является проверкой возможности применения выбранной посадки.
На рис.1. приведена расчётная схема прессового соединения. Расчёт соединений с натягом основан на предположении, что контактные давления  p распределены равномерно по поверхности контакта.
Охватываемой детали (валу) присвоен индекс  1;  а охватывающей (втулке) – индекс  2. Под втулкой понимают любую деталь, установленную на вал: ступицу червячного или зубчатого колёс, шкива, звёздочки, внутреннее кольцо подшипника качения и др.

Условия работоспособности соединения с натягом:
1) отсутствие относительного сдвига деталей при действии осевой силы  Fa;

2) отсутствие относительного поворота деталей  при действии вращающего момента  T.
Относительному перемещению деталей препятствует сила трения  Fтр. Для выполнения первого условия необходимо, чтобы  Fтр ≥ Fa  или с учётом коэффициента запаса сцепления  K  Fтр= KFa. Обычно принимают K= 2…4. Бóльшие значения рекомендуют с целью предотвращения контактной коррозии соединений, работающих в условиях переменных напряжений изгиба.
Силу трения определяют как произведение силы нормальной к поверхности контакта вала и втулки на коэффициент трения (сцепления)f:
          Fтр = πdlpf, Н,

где  p- давление на поверхности контакта, МПа;
        d – номинальный диаметр, мм;

        l -  длина соединения, мм.

Тогда условие прочности соединения, нагруженного осевой силой, будет иметь вид:
           πdlpf = KFa.

Из этого условия определяется  осевая сила Fa (Н), которую передаёт соединение с натягом:

           Fa = πdlpf / К.                                                                              (1)
Второе условие заключается в том, что сила трения Fтр препятствует относительному повороту деталей при действии окружной силы
            Ft = 2∙ 103 T / d,
где  T  - крутящий момент, Нм, действующий на соединение.

Условие прочности соединения, нагруженного окружной силой, от действия крутящего момента имеет вид:
            πdlpf = KFt = K ∙2 ∙ 103 T / d.
Из этого условия определяется  крутящий момент  T (Нм), который передаёт соединение с натягом:

            T = πd2lpf / (2 ∙ 103 K).                                                               (2)
Если соединение нагружено одновременно осевой силой и крутящим моментом, то расчёт следует вести по  условной суммарной окружной силе F (Н):
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Давление в контакте p(МПа) при передаче нагрузки определяется из общего случая нагружения:
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По теории расчёта толстостенных цилиндров удельное давление на поверхности контакта p(МПа)  связано с расчётным натягом посадки  δ(мкм)  по формуле Ламе, известной из сопромата:
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    где  d  - номинальный диаметр соединения, мм;

E1 – модуль упругости материала охватываемой детали (вала), МПа;

E2 -  модуль упругости материала охватывающей детали (втулки), МПа;

         для стали    E = 2,1∙105 МПа,
         для чугуна  E = 1,2∙105 МПа,

         для бронзы E = 1,0∙105 МПа;
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  - коэффициент жёсткости охватываемой детали (вала); 
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 - коэффициент жёсткости охватывающей детали (втулки);

μ1 – коэффициент Пуассона материала охватываемой детали (вала);

μ2 -  коэффициент Пуассона материала охватывающей детали (втулки);
            для стали     μ = 0,3,

            для чугуна   μ = 0,25,

            для бронзы  μ = 0,33;

d1 – диаметр отверстия в охватываемой детали (вале), мм;

d2 -  наружный диаметр охватывающей детали (втулки), мм.
Комментарии к формуле Ламе

Соединяемые детали идеально упругие и пластические деформации при этом отсутствуют, то есть формула справедлива при относительно небольших натягах.

Предполагается, что контактирующие поверхности деталей идеально гладкие.

Реально поверхности имеют шероховатость, которая характеризуется параметром  Ra – cреднее арифметическое отклонение профиля или параметром  Rz – средняя высота микронеровностей.
При сборке соединения запрессовкой происходит частичное смятие и срезание (шабровка) микронеровностей. Вследствие этого фактический  (расчётный) натяг в соединении оказывается несколько меньше, чем он должен был быть по результатам предварительных измерений размеров деталей соединения. Схема с изображением микронеровностей соединяемых деталей приведена на рис. 8.
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Рис. 8. Схема микронеровностей соединяемых деталей
 Здесь шероховатость поверхности вала обозначена параметрами  Ra1  и  Rz1, а поверхности втулки – параметрами  Ra2  и  Rz2. Измеренный натяг NИ  определяют по формуле: 
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где  dИ1 – диаметр вала и

       dИ2 – диаметр отверстия во втулке

получены предварительным измерением диаметров измерительным инструментом, который при этом касается вершин наиболее выступающих микронеровностей.

Значение измеренного натяга  NИ  лежит в пределах вероятностных натягов посадки:  
                     Np min ≤ NИ ≤ Np max.

Экспериментально определено, что при запрессовке вала во втулку происходит смятие и срез микронеровностей на – 0,6Rz в каждой из соединяемых деталей.   
Расчётный натяг  δ  определяют по формуле, см. рис. 8:
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Практика показывает, что при наиболее применяемых способах обработки сопрягаемых поверхностей деталей Rz = 5Ra  и тогда
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где  
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При выполнении соединения в условиях повышенных температур следует иметь в виду, что натяг  δ  в соединении изменяется.

При рабочих температурах деталей  t1   и  t2 и температуры сборки  tсб , с учётом коэффициентов линейного расширения  α1  и  α2  натяг определяется, как:
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Значения коэффициентов линейного расширения  α, 1/ºC:

          для  стали     α = 12∙10-6;
          для чугуна    α = 10∙ 10-6;       
         для бронзы   α = 19∙10-6 .

Коэффициенты трения  f  в расчётах соединений с натягом принимают по результатам эксперимента. Экспериментальные исследования показали, что значения коэффициентов трения на контактной поверхности зависят от ряда факторов: способа сборки, удельного давления  p, шероховатости поверхности, вида смазки поверхностей при запрессовке деталей, скорости запрессовки и др.
Для практических расчётов при сборке с применением смазочных материалов для соединений стальных и чугунных деталей принимают f = 0,08. При сборке нагревом или охлаждением принимают  f = 0,14. Повышенный коэффициент трения учитывает натяг в соединении вследствие отсутствия среза и смятия микронеровностей при такой технологии сборки. См. [4] с. 104…108.
6. НАПРЯЖЁННОЕ СОСТОЯНИЕ ДЕТАЛЕЙ

СОЕДИНЕНИЯ С НАТЯГОМ

На рис. 9 представлена расчётная схема в поперечном сечении соединения с натягом вал – втулка с эпюрами напряжений. Элементы деталей находятся под действием нормальных напряжений сжатия в радиальном направлении  σr и нормальных напряжений сжатия в тангенциальном направлении  σt (осевые напряжения малы, их не учитывают). По результатам решения задачи Ламе эпюры напряжений, приведённые на расчётной схеме (рис. 9) показывают, что каждый элемент втулки под действием давления  p  со стороны вала испытывает радиальные напряжения сжатия  σr2 и тангенциальные напряжения растяжения  σt2, а каждый элемент вала под действием давления  p со стороны втулки испытывает радиальные напряжения сжатия  σr1 и тангенциальные напряжения сжатия  σt1. 
Оценка напряжённого состояния деталей (вала и втулки) в соединении с натягом по теории наибольших касательных напряжений, по которой эквивалентное напряжение  σэк вычисляют как разность максимальных  σmax и минимальных  σmin нормальных напряжений, считая растяжение положительным. Наибольшие эквивалентные напряжения имеют место на внутренних поверхностях втулки и вала.
На внутренней поверхности втулки с учётом знака «минус» в области действия напряжений сжатия:  
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На внутренней поверхности отверстия в вале с учётом того, что σr1=0  больше любого отрицательного значения  σt1 :
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Рис. 9. Эпюры напряжений поперечного сечения соединения вал-втулка

 с натягом
Пластические деформации появятся в том случае, если значение эквивалентного напряжения достигнет или превысит значение предела текучести материала; то есть если  σэк ≥ σТ, и с этого момента формула Ламе не работает.

Условие прочности для втулки:  
           σэк2 = σТ2;           
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Из этого выражения определяется давление  pТ2, при котором начинаются пластические деформации материала втулки:
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Условие прочности для вала:
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Отсюда давление  pТ1, при котором начинаются пластические деформации материала вала, определится как:
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Опыт эксплуатации соединений с натягом показывает, что появление пластических деформаций, как правило, происходит во втулке. С этой точки зрения втулка является наиболее опасной деталью в соединении с натягом. См. [4] с. 107…108.
7. УПРОЩЁННЫЙ РАСЧЁТ ДЕТАЛЕЙ СОЕДИНЕНИЯ С НАТЯГОМ НА ОТСУТСТВИЕ ПЛАСТИЧЕСКИХ ДЕФОРМАЦИЙ
Экспериментальные исследования позволили получить зависимость давления  p на поверхности контакта от расчётного натяга  δ:  p = f( δ ). Эта зависимость приведена на рис. 10. Из графика рис. 10 видно, что в зоне I давление  p увеличивается по линейному закону в соответствии с формулой Ламе. Зона I – это зона упругих деформаций. 
При дальнейшем увеличении натяга в зоне II рост давления уменьшается и далее происходит снижение давления. Зона II – это зона упругих и незначительных пластических деформаций, в результате которых наблюдается некоторое  изменение фактических размеров деталей, что и ведёт к снижению давления на поверхности.
В зоне III появляются значительные пластические деформации деталей, при которых соединение теряет работоспособность. Зона III – зона значительных пластических деформаций.
Появление пластических деформаций в деталях соединения на графике  (рис.10) можно характеризовать точкой с расчётным натягом  δТ  и давлением  pТ. 
[image: image83.jpg]ﬁr'

I i
™
\\
=
w
S





Рис. 10. Зависимость давления  p на поверхности контакта от расчётного 

натяга  δ
Для расчётов используют  схематизированную диаграмму, в которой функцию p = f( δ )  представляют в виде ломаной линии (рис.11). Диаграмму строят по характерным точкам, которые соединяют прямыми линиями. Зона I – упругих деформаций ограничена началом координат и точкой  1 с координатами  (δТ, pТ). Давление pТ= pТmin определяют как меньшее из двух  pТ2  или  pТ1 , соответствующих началу пластических деформаций материала втулки (9) или вала (10). В зоне I упругих деформаций между давлением и натягом действует линейная зависимость, которая подтверждается формулой Ламе. Натяг δТ (мкм), соответствующий точке  1, вычисляют по формуле Ламе (5):
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Зона II упругих и незначительных пластических деформаций по оси абсцисс ограничена значениями натяга δТ  и 1,5δТ. Давление  p  и натяг  δ в этой зоне связаны линейной зависимостью:
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Координаты точки  2:  δ = 1,5δ1;  p = 0,5pТ .
[image: image84.jpg]WU

b)

0)




Рис. 11. Схематизированная диаграмма
В зоне III упругих и значительных пластических деформаций с увеличением натяга изменение давления не происходит:

p = 0,5pТ.

Для построения схематизированной диаграммы достаточно иметь координаты точек  1 и 2.

При пользовании диаграммой при подборе посадок необходимо перейти  от расчётного натяга  δ  к измеренному  NИ . Для этого начало координат следует перенести влево по оси абсцисс на величину  U – поправки на шероховатость, учитывающей срез и смятие микронеровностей при запрессовке. При этом значение измеренного натяга определяют по зависимости (7)
 NИ = δ + U.                                                                                           (12)
Отсутствие или наличие пластических деформаций проверяют, откладывая по оси абсцисс значения минимального  Npmin и максимального  Npmax вероятностных натягов посадки и определяя, какой зоне схематизированной диаграммы соответствует посадка.
8. МЕТОДИКА ПОДБОРА ПОСАДКИ

1. Имея передаваемую нагрузку F, размеры соединения, выбрав способ сборки и назначив коэффициент трения, вычисляют необходимое посадочное давление  p.
2. Определяют минимально необходимое значение расчётного натяга  δ по формуле Ламе (11) с использованием механических характеристик материалов деталей соединения.
3. Определяют минимально необходимый измеренный натяг  NИ (12), используя расчётный натяг и учитывая срез и смятие микронеровностей при запрессовке.
4. По таблицам стандарта подбирают посадку таким образом, чтобы минимальный вероятностный натяг посадки  Npmin был бы больше минимально необходимого измеренного.

5. По координатам двух точек (1, 2) строят схематизированную диаграмму  p = f(δ). Учитывая срез и смятие микронеровностей при запрессовке, получают зависимость  p = f(NИ).
6. Далее откладывают по оси абсцисс значения минимального Npmin и максимального  Npmax вероятностных натягов посадки и проверяют в какой зоне диаграммы находится выбранная посадка. Следует обратить внимание на то, чтобы давление при максимально возможном натяге посадки не было меньше минимально необходимого, вычисленного в п. 1.
9. РАСЧЁТ СОЕДИНЕНИЙ С НАТЯГОМ, НАГРУЖЕННЫХ

ИЗГИБАЮЩИМ МОМЕНТОМ

Некоторые соединения с натягом, например, соединения зубчатых или червячных колёс с валами, испытывают нагружение изгибающим моментом. 

Расчётная схема соединения с натягом, нагруженного изгибающим моментом  M, приведена на рис. 12. Будем считать вал абсолютно жёстким и предположим, что он под действием изгибающего момента M поворачивается относительно втулки вокруг оси, перпендикулярной плоскости чертежа и проходящей через центр масс (ц. м.) соединения.
При таком предположении о нагружении на равномерную эпюру давлений  p от посадки накладывается эпюра давлений  pИ, характерная для изгиба (рис. 12, а). При этом происходит перераспределение давления по длине соединения: увеличивается в зоне сжатия и уменьшается в зоне растяжения. Полагают, что половину изгибающего момента воспринимает верхняя, а вторую его половину -  нижняя часть соединения.
В поперечных сечениях соединения  I и II по торцам ступицы первоначальная кольцевая эпюра давлений в результате действия изгибающего момента  M приобретёт серпообразный характер (рис.12, б и в).
Перераспределение давления не нарушит способность соединения воспринимать осевую силу и крутящий момент, так как суммарное давление сил трения остаётся постоянным.

При значительных нагрузках от действия изгибающего момента в разгружаемой зоне контакта может появиться зазор – произойдёт раскрытие стыка, что является нарушением работоспособности соединения.
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Рис. 12. Эпюры напряжений в соединении с натягом при нагружении изгибающим моментом: а) наложение эпюр давлений  p и  pи;   б) и в) серпообразный характер эпюр давлений в торцевых сечениях  I  и  II
Условие работоспособности соединения – обеспечение нераскрытия стыка в наиболее разгружаемой зоне контакта. Для этого  pmin должно быть больше нуля. В практических расчётах принимают 
            pmin  = 0,25p,

где  p – давление от посадки, МПа.

Тогда  условие нераскрытия стыка принимает вид:

            p – pИ ≥ 0,25p,
 где  pИ  - наибольшее давление (МПа)  от изгибающего момента  M (Нм).

Тогда:

            pИ ≤ 0,75p .
Наибольшее давление  pИ  от изгибающего момента  M определяют по аналогии с изгибом:              
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где  M/2 – часть изгибающего момента, приходящаяся на верхнюю                       
                  или нижнюю половину соединения;
         4/π – множитель, учитывающий серпообразный характер
                      суммарной эпюры давлений по окружности цапфы;
          W = dl2/6 – момент сопротивления изгибу диаметрального
                  осевого сечения цапфы, мм3.

Выполнив преобразования, получаем формулу для определения допустимого изгибающего момента из условия нераскрытия стыка:
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Так как допустимый момент пропорционален квадрату длины соединения, то для повышения нагрузочной способности соединения с гарантированным натягом при действии значительного изгибающего момента наиболее целесообразно увеличивать его длину l.
10. КОНСТРУИРОВАНИЕ И ОСОБЕННОСТИ ТЕХНОЛОГИИ

СБОРКИ СОЕДИНЕНИЙ С НАТЯГОМ

В соответствии с принятой технологией сборки соединения: 

- при сборке запрессовкой  выполняют  расчёт силы запрессовки и  расчёт силы выпрессовки (при разборке);

- при сборке температурным деформироанием  рассчитывают температуру нагрева охватывающей детали (втулки) или  температуру охлаждения охватываемой детали (вала).

Силу запрессовки  FЗ вычисляют по формуле

                      
[image: image43.wmf]з

з

f

dlp

F

max

p

=

 ,                                                                 (14)
где  fЗ – коэффициент трения при запрессовке.

Давление  pmax должно соответствовать максимальному вероятностному натягу посадки   Npmax .

Силу выпрессовки  FВ определяют по формуле
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где  fВ – коэффициент трения при выпрессовке; по рекомендациям на основе эксперимента

         fВ = 1,5 fЗ .   
Давление  pmax должно соответствовать максимальному вероятностному натягу посадки  Npmax .
При нагреве детали длиною  l с коэффициентом линейного расширения  α от начальной температуры  t0 до конечной  tК приращение длины  ∆l составит:

        ∆l = αl(tК - t0).

Для сборки соединения с натягом втулку необходимо нагреть до температуры, при которой диаметр отверстия  d (мм) в ней увеличится на

           ∆ d = 103(Npmax + S),

где  Npmax – значение максимального вероятностного натяга посадки, мкм;

        S = 10…15мкм – дополнительный зазор на компенсацию погрешностей формы сопрягаемых поверхностей и облегчение сборки.

Таким образом имеем
           103(Npmax + S) = α2d(tК2 - t0) .

Из этого выражения определяем необходимую температуру нагрева втулки   tК2, ºC
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где  t0 – температура сборки, обычно  t0 = 20ºC.

Температура нагрева не должна превышать температуру, вызывающую структурные преобразования в материале

             tК2 ≤ [t ] .

Допускаемая температура нагрева:

 [t ] ~ 230ºC  для втулки из стали;

 [t ] ~ 150…200ºC  для втулки из бронзы.

Конструкторская разработка деталей приведена на рис. 7. Для обеспечения центрирования деталей при запрессовке и предохранения от случайных местных заеданий в  отверстии втулки выполняют приёмную фаску, а на валу предусматривают заходный конус  или центрирующий поясок  с полем допуска, обеспечивающим в сопряжении с втулкой зазор.

Обычное соединение (рис. 13, а)  c натягом  характеризует высокое значение эффективного коэффициента концентрации напряжений  Kσ , достигающего величины до 3,5. Концентрация давлений у краёв отверстия втулки вызвана вытеснением сжатого материала от середины отверстия в обе стороны. Для повышения податливости ступицы на торцах втулки предусматривают кольцевые проточки (рис. 13, б), которые способствуют более равномерному распределению давлений по длине соединения и примерно вдвое снижают эффективный коэффициент концентрации напряжений   Kσ.  Увеличение диаметра вала в месте соединения с натягом повышает податливость вала и позволяет снизить значение коэффициента Kσ  до ~ 1,4 (рис. 13, в).   
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Рис. 13. Примеры конструктивных решений в соединениях с натягом:

а) эпюра эффективного коэффициента концентрации напряжений  Kσ  в обыч-
ном соединении;  б) выполнение кольцевых проточек на торцах ступицы; 

в) увеличение диаметра вала в соединении с натягом
Сопротивление усталости валов под ступицами может быть повышено пластическим деформированием (обкатка роликами), химико-термической обработкой (азотированием), поверхностной закалкой,  обработкой лучом лазера,  плазмой. См. [4] с. 110…115.
11.  СОЕДИНЕНИЕ ПОСАДКОЙ НА КОНУС
        Соединения посадкой на конус применяются как правило для закрепления деталей на концах валов (рис. 14). Натяг и контактное давление обеспечивают затяжкой гайки в результате чего соединение нагружается осевой силой  FЗАТ . Положительным качеством конического соединения в отличии от цилиндрического является простота монтажа и демонтожа без применения специального оборудования. Коническое соединение имеет ещё ряд преимуществ: точное центрирование, возможность контроля натяга по осевому перемещению или силе затяжки, допускает многократные сборки и разборки,  а также подтяжки при ослаблении натяга в процессе эксплуатации. Благодаря этому конические соединения считаются перспективными, и область их применения постоянно расширяется.
Давление  p на рабочей поверхности (МПа)  при осевой силе затяжки FЗАТ (Н)
                 p = 
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где  dm – средний диаметр соединения (мм);

         l  -  длина соединения (мм)

         f  -  коэффициент трения  (для стальных соединений  f = 0,12);

         α -  угол наклона образующей конуса к оси вала.


Рис. 14. Соединение посадкой на конус

Из приведённой аналитической зависимости для p видно, что при одной и той же силе затяжки с уменьшением  α  контактное давление в соединении увеличивается.
Практика эксплуатации показала, что наиболее приемлемая конусность в соединении  1:10, при этом  α = 2º51'45",  а  tgα = 0,05.
Крутящий момент  T (Нм), который передаёт соединение, определяют в предположении, что равнодействующие нормальных давлений и сил трения приложены на окружности среднего диаметра  dm:
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Необходимая сила затяжки  FЗАТ для передачи соединением заданного крутящего момента T
                    FЗАТ = 2∙103KT/(dmfПР),                                                    (17)
где    K = 1,3…1,5 – коэффициент запаса сцепления;
           fПР = f/(tgα + f) – приведённый коэффициент трения.

12. ПРИМЕРЫ РАСЧЁТА СОЕДИНЕНИЙ С НАТЯГОМ

Пример 1.  Рассчитать соединение с натягом для зубчатого колеса из стали 45 с валом из стали 40Х. Соединение нагружено крутящим моментом  T = 0,3 кНм.

Размеры соединения:

- вал сплошной диаметром  d = 50 мм;

- длина посадочной шейки   l = 80 мм;
- наружный диаметр ступицы зубчатого колеса  d2 = 110 мм.

Шероховатость посадочных поверхностей вала и отверстия ступицы   Ra = 2,5 мкм.

Технология сборки соединения – механическая запрессовка с использованием трансформаторного масла. Коэффициент трения  f = 0,08.
Решение.
1.Определяем среднее контактное давление  p  в соединении по формуле, полученной из уравнения (2):

p=2TK/πd2lf. 
В этой формуле:

K=1,5 – коэффициент запаса сцепления, зависящий от ответственности соединения, принимаем по рекомендациям с. 16;

T= 0,3 кНм = 0,3∙106 Нмм – крутящий момент, воспринимаемый зубчатым колесом;
d= 55 мм – диаметр вала;                                                                                                                                                                                                                                                                                                         
l= 80 мм – длина ступицы;

f= 0,08 – коэффициент трения.
p=2TK/πd2lf =2∙0,3∙106∙1,5/ 3,14∙552∙80∙0,08 = 14,8 МПа.
  
[image: image49.wmf]2. По справочной литературе определяем:

   - модуль упругости для стали

      E1= E2= 2,1∙105 МПа (с. 17);  
   - коэффициент Пуассона для стали

       μ1 = μ2 = 0,3 (с. 17);

   - предел текучести для материала колеса (сталь 45)

       σТ2 = 360 МПа.
  3. Определяем расчётный минимальный вероятный натяг  δрmin  (мкм), выразив его из формулы Ламе (5):

       δрmin  = 103pd(C1/E1 + C2/E2).
В этой формуле:
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  - коэффициент жёсткости вала (d1 =0 – диаметр отверстия в вале, так как по условию задачи вал сплошной);
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 - коэффициент жёсткости ступицы.

            
[image: image52.wmf]
          δрmin  = 103pd(C1/E1 + C2/E2) = 103∙14,8∙55(0,7/2,1∙105 + 1,97/2,1∙105) = 10,35 мкм.
4. Минимальный необходимый натяг  δн min   для подбора посадки принимают несколько больше расчётного  δрmin , определённого в п.3 данного решения, из-за смятия и среза микронеровностей при запрессовке вала во втулку, то есть с учётом поправки на шероховатость [см. с. 18…19; формулы (6) и (7)]. Тогда минимальный необходимый натяг δн min (мкм) для подбора посадки будем определять по формуле:  
        δн min=  δрmin + 1,2( RZ1 + RZ2 ) = 10,35 + 1,2(12,5 + 12,5) = 40 мкм,
где  δрmin = 10,35 мкм, см. п.3 данного решения;

                 1,2( RZ1 + RZ2 ) – поправка на шероховатость;

       RZ1 = RZ2 = RZ = 5 Rа = 5∙2,5 = 12,5 мкм – высота микронеровностей для наиболее применяемых способов обработки сопрягаемых поверхностей, см. с.18…19.
5. Наибольший расчётный натяг в соединении  δрmax (мкм) определяем, 
[image: image53.wmf]выразив его из формулы Ламе (5):

         δрmax = 103pd(C1/E1 + C2/E2).

В этой формуле давление  p = pТ2,  см. формулу (9), при котором начинаются пластические деформации материала втулки, см. с.21:

          pТ2 =σТ2 
[image: image54.wmf])
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Следует заметить, что для определения δрmax  давление  p было принято равным   pТ2, то есть для втулки, а не для вала  pТ1, так как из практики эксплуатации соединений с натягом наиболее опасным элементом с точки зрения появления пластических деформаций, как правило, является втулка, см. с. 21.

Формула для определения  δр max приобретает вид: 


[image: image55.wmf].
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 6. Максимальный необходимый натяг для подбора посадки  δн max (мкм) с учётом среза и смятия микронеровностей при запрессовке вала во втулку определим по формуле:
  δн max = δр max + 1,2( RZ1 + RZ2 ) = 94 + 1,2(12,5 + 12,5) = 124 мкм.

7. По табл. 2 и 3 подбираем посадку таким образом, чтобы выполнялись условия  δ min ≥ δн min = 40 мкм, а  δmax ≤ δн max = 124 мкм. В соответствии с этими условиями подходит посадка – 55H7/u7, при этом предельные отклонения отверстия для квалитета  Н7 –
[image: image56.wmf])
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, а предельные отклонения вала для квалитета  u7 – (
[image: image57.wmf])

(

117
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+

. Тогда минимальный и максимальный натяги посадки составят:
δ min = 87 – 30=57 мкм, что > 40 мкм, а

δmax  = 117 – 0 = 117 мкм, что  < 124 мкм.
Проверим пригодность ближайших посадок для рассчитываемого соединения:

55H7/s7  и  55H8/u8

Предельные отклонения диаметра отверстия:

для  55Н7 - 
[image: image58.wmf])
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,  для  55Н8 - 
[image: image59.wmf])
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.
Предельные отклонения диаметра вала:

для  55s7 - 
[image: image60.wmf])
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,   для  55u8 - 
[image: image61.wmf])
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Минимальный натяг для посадок:

55H7/s7 δ min = 53 – 30 = 23 мкм,  а должно быть не менее  40 мкм.
55H8/u8  δ min =87 – 46 = 41 мкм – это  > 40, по этому параметру посадка подходит.
Максимальный натяг для посадок:

55H7/s7 δmax =83 – 0=83 мкм  - это  < 124 мкм, по этому параметру посадка подходит;
55H8/u8 δmax = 133 – 0 = 133 мкм  - это  > 124 мкм, по этому параметру посадка не подходит. 
Таким образом, обе ближайшие посадки по одному из параметров не подходят и для выполнения заданного соединения следует назначить посадку  55H7/u7.  
               8. Усилие запрессовки для выбранной посадки вычислим по формуле (14): 
FЗ = pmaxπdlfЗ.                         
В этой формуле  pmax вычисляется по формуле Ламе (5), используя  наибольший расчётный натяг соединения  δр max , который был определён в п.5:
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FЗ = pmaxπdlfЗ = 134,4∙3,14∙55∙80∙0,08 = 148550Н = 149кН.

Коэффициент трения при запрессовке fЗ принят равным коэффициенту трения  f :  fЗ = f = 0,08.
9. Наименьший крутящий момент, передаваемый соединением, определяем по формуле (2), в которой коэффициент запаса сцепления теряет смысл и принимается  К= 1. Тогда формула (2) имеет вид:
Tmin= pminπd2lf/2 Нмм.

В этой формуле  pmin определяется по формуле Ляме (5) с учётом минимального расчётного натяга:
δ рmin = δ min – 1,2( RZ1 + RZ2 ) = 57 – 1,2(12,5 + 12,5) = 27мкм,

где  δ min = 57мкм – минимальный натяг выбранной посадки  55H7/u7, см. п. 7:
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Tmin= pminπd2lf/2= 38,6∙3,14∙552∙80∙0,08/2 = 1173255Нмм = 1,17кНм.
Минимальный момент, передаваемый соединением, с запасом превышает действующий.
Пример 2.  Рассчитать соединение с натягом венца червячного колеса с центром колеса по следующим данным  (рис. 15):

d = 180мм – диаметр посадочной поверхности;
l  = 35мм – длина посадочной поверхности;

d1 = 55мм – диаметр отверстия для вала в центре колеса;

d2 = 210мм – диаметр впадин зубчатого венца;

T = 0,4кНм – крутящий момент, передаваемый червячным колесом;
Fа2 = 2кН – осевое усилие, действующее на червячное колесо в зацеплении;

Ra  = 2,5мкм – шероховатость посадочных поверхностей венца и центра червячного колеса.

f = 0,05 – коэффициент трения (сцепления) в соединении.
Материал центра червячного колеса чугун марки СЧ – 15, венца – бронза БрАЖ9-4.

σТ2 = 200 МПа – предел текучести для бронзы марки  БрАЖ9-4.
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Рис. 15. Соединение с натягом венца червячного колеса с центром колеса:

1 – венец;  2 – центр колеса
Технология сборки соединения – механическая запрессовка с использованием трансформаторного масла. Коэффициент трения при запрессовке  fЗ = 0,05.
Решение  
1. Для обеспечения неподвижности соединения определяем среднее необходимое контактное давление  p при нагружении соединения осевой силой  Fa2  и крутящим моментом  T  по формуле (4), приняв при этом коэффициент запаса сцепления  K = 1,5:
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   = 7,39 МПа,
       в которой  Fа = Fа2= 2кН = 2000Н.
2. Вычисляем минимальный расчётный натяг δ рmin , выразив  его из
формулы Ламе (5), с учётом, что p равно среднему необходимому контактному давлению, определённому в п. 1  p = 7,39 МПа:
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 - коэффициент жёсткости чугунного центра червячного колеса (вала);
μ1 = 0,25 – коэффициент Пуассона для чугунного центра червячного колеса (см. с.17);
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 - коэффициент жёсткости бронзового венца червячного колеса (втулка);
μ2 = 0.33 – коэффициент Пуассона для бронзового венца червячного колеса (см. с. 17);
          E1 = 1,2∙105 МПа – модуль упругости для чугунного центра (см. с. 17);

E2 = 1,0∙105 МПа – модуль упругости для бронзового венца (см. с. 17).
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= 103∙7,39∙180(0,96/1,2∙105+6,87/1,0∙105) = 

= 102мкм.
       3. Минимальный необходимый натяг δ н min  для подбора посадки принимаем несколько больше расчётного δ р min, определённого в п.2 данного решения, из-за смятия и среза микронеровностей при напрессовке бронзового венца на чугунный центр червячного колеса, то есть с учётом поправки на шероховатость  [см. с. 18…19; формулы (6) и (7)]. Тогда минимально необходимый натяг δ н min (мкм) для подбора посадки определяем по формуле:
      δ н min = δ р min + 1,2( RZ1 + RZ2 ),

где  δ р min =102мкм, см. п.2 данного решения;
               1,2( RZ1 + RZ2 ) – поправка на шероховатость;
                RZ1 = RZ2 = RZ = 5 Rа = 5∙2,5 = 12,5 мкм – высота микронеровностей для наиболее применяемых способов обработки сопрягаемых поверхностей, см. с. 18…19.
  δ н min = δ р min + 1,2( RZ1 + RZ2 ) = 102 + 1,2(12,5 + 12,5) = 132мкм.
4. Наибольший расчётный натяг в соединении  δрmax (мкм) определяем, 
[image: image70.wmf]выразив его из формулы Ламе (5):

         δрmax = 103pd(C1/E1 + C2/E2).

      В этой формуле давление  p = pТ2,  см. формулу (9), при кото-                 ром начинаются пластические деформации материала втулки, см. с.21:

          pТ2 =σТ2 
[image: image71.wmf])
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Следует заметить, что для определения δрmax  давление  p было принято равным   pТ2, то есть для втулки, а не для вала  pТ1, так как из практики эксплуатации соединений с натягом наиболее опасным элементом с точки зрения появления пластических деформаций, как правило, является втулка, см. с. 21 плюс материал втулки (бронза) менее прочный чем вал – центр червячного колеса, изготовленный из чугуна.
σТ2 = 200 МПа – предел текучести для бронзы БрАЖ9.
Формула для определения  δр max приобретает вид: 


[image: image72.wmf].
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         5. Максимальный необходимый натяг для подбора посадки 

 δн max (мкм) с учётом среза и смятия микронеровностей при напрессовке бронзового венца на чугунный центр определим по формуле:

δн max = δр max + 1,2( RZ1 + RZ2 ) = 366 + 1,2(12,5 + 12,5) = 396 мкм.

6. По табл. 2 и 3 назначаем посадку с натягом, у которой минимальный (табличный) натяг для номинального диаметра 180 мм δ min ≥ δн min , а максимальный (табличный) натяг  δmax ≤ δн max , то есть минимальный натяг посадки должен быть больше или равен 132 мкм, а максимальный натяг посадки не должен превышать 396 мкм. Этому условию соответствуют посадки:
            180H7/u7         и                180H8/u8.
Проверяем посадку   180H7/u7.
Предельные отклонения отверстия для квалитета H7-
[image: image73.wmf])
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, см. табл.2;
предельные отклонения вала для квалитета u7 - 
[image: image74.wmf])
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, см. табл. 3.

Тогда минимальный и максимальный натяги составят:

δ min = 210 – 40 = 170 мкм, что  > 132 мкм,

δmax = 250 – 0 = 250 мкм, что  < 396 мкм, 

то есть посадка пригодна.

Проверяем посадку   180H8/u8.

Предельные отклонения отверстия для квалитета H8-
[image: image75.wmf])
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, см. табл.2;

предельные отклонения вала для квалитета u8 - 
[image: image76.wmf])
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, см. табл. 3.
Тогда минимальный и максимальный натяги составят:

         δ min = 210 – 63 = 147 мкм, что  > 132 мкм,

         δmax = 273 – 0 = 273мкм, что  < 396 мкм,

то есть посадка также пригодна.

Обе посадки пригодны для соединения, однако вторая посадка более предпочтительна, так как изготовление деталей для неё более дешёвое.
Проверим пригодность ближайших посадок для рассчитываемого соединения:

                180H7/t6              и                    180H8/z8.

Предельные отклонения диаметра отверстия:

        для  180H7 - 
[image: image77.wmf])

(

40

0

+

,                      для  180H8 - 
[image: image78.wmf])

(

63

0

+

.
Предельные отклонения диаметра вала:

       для   180t6 - 
[image: image79.wmf])

(

171

146

+

+

,                      для   180z8 - 
[image: image80.wmf])

(

528

465

+

+

.
Минимальный натяг для посадок:

                 180H7/t6   δ min = 146 – 40 = 106 мкм,  должно быть не менее 132 мкм;
                 180H8/z8   δ min = 465 – 63 = 402 мкм, что  > 396 мкм.
По этому параметру обе посадки не подходят.

Максимальный натяг для посадок:

                  180H7/t6   δ max =171 – 0  = 171 мкм, что < 396 мкм – по этому параметру посадка подходит;
                   180H8/z8   δ max = 528 – 0 = 528 мкм, что  > 396 мкм – по этому параметру посадка не подходит.
С учётом проверки по  δ min и δ max  обе посадки для соединения не пригодны. 
Таким образом, из всех рассмотренных посадок для соединения с натягом венца с центром червячного колеса подходят две посадки: 180H7/u7  и  180H8/u8. Выбираем посадку 180H8/u8, так как изготовление деталей для неё более дешёвое вследствие больших предельных отклонений.
               7.Усилие запрессовки для выбранной посадки вычислим по формуле (14): 

FЗ = pmaxπdlfЗ.                         
В этой формуле  pmax вычисляется по формуле Ламе (5), используя  наибольший расчётный натяг соединения  δр max , который был определён в п.5:
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 МПа.
FЗ = pmaxπdlfЗ = 26,5∙3,14∙180∙35∙0,05 = 26211Н = 26,2кН.

8. Наименьший крутящий момент, передаваемый соединением (червячным колесом), определяем по формуле (2), в которой коэффициент запаса сцепления теряет смысл и принимается  К= 1. Тогда формула (2) имеет вид:

Tmin= pminπd2lf/2 Нмм.

В этой формуле  pmin определяется по формуле Ляме (5) с учётом минимального расчётного натяга:

δ рmin = δ min – 1,2( RZ1 + RZ2 ) =147 – 1,2(12,5 + 12,5) = 117мкм,

где  δ min = 147мкм – минимальный натяг выбранной посадки  180H8/u8, см. п.  6:
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 МПа.
Tmin= pminπd2lf/2= 8,47∙3,14∙1802∙35∙0,05/2 = 1507982Нмм = 1,51кНм.

Минимальный момент, передаваемый соединением, превышает действующий.

13. ВОПРОСЫ   ДЛЯ   САМОПРОВЕРКИ

1. Назовите способы сборки соединений с натягом по цилиндрическим поверхностям.
2. Назовите преимущества и недостатки соединений с натягом.

3. Дайте сравнительную характеристику соединений с натягом с другими видами соединений.

4. Запишите условие прочности соединения с натягом при нагружении осевой силой.

5. Запишите условие прочности соединения с натягом при нагружении крутящим моментом.

6. Запишите и прокомментируйте формулу Ляме.
7. Какова последовательность подбора посадки для соединений с натягом?

8. Каково условие работоспособности соединения с натягом, нагруженного изгибающим моментом?

9. Назовите факторы, от которых зависит нагрузочная способность соединения с натягом.

             10. В чём перспективность соединений с натягом посадкой на конус?

14. ЗАДАНИЯ  ДЛЯ  САМОСТОЯТЕЛЬНЫХ  И 

КОНТРОЛЬНЫХ  РАБОТ

ЗАДАНИЕ 1.  Рассчитать соединение с натягом для стального зубчатого колеса со стальным валом. Предел текучести материала зубчатого колеса– 
σТ2. Соединение нагружено крутящим моментом  Т кНм.

           Размеры соединения:

- вал сплошной диаметром  d мм;

- длина посадочной шейки  l мм;

- наружный диаметр ступицы зубчатого колеса  d2 мм.

Шероховатость посадочных поверхностей вала и отверстия ступицы – 

Ra мкм.

Технология сборки соединения – механическая запрессовка с использованием трансформаторного масла. 

Коэффициент трения – f.
Числовые данные для выполнения задания приведены в табл. 4.

Таблица 4                                                      
	Ном.

Варианта
	Материал

вала
	Материал

зубчатого колеса
	σТ2

Мпа
	Т

кНм
	d

мм
	l

мм
	d2

мм
	Ra
мкм
	f

	1
	Сталь 40Х
	Сталь 45
	360
	0,25
	50
	75
	115
	2,5
	0,06

	2
	Сталь 40
	Сталь 60Г
	420
	0,65
	70
	80
	125
	2,1
	0,07

	3
	Ст6
	сталь 45
	390
	0,30
	60
	85
	120
	2,4
	0,08

	4
	Сталь 45
	Сталь 40Х
	440
	0,50
	60
	80
	115
	2,5
	0,09

	5
	Сталь 40
	сталь 60Г
	420
	0,60
	70
	85
	120
	2,0
	0,10

	6
	Ст6
	Сталь 60Г
	400
	0,40
	55
	85
	125
	2,2
	0,11

	7
	Сталь 40Х
	Сталь 45
	360
	0,35
	55
	80
	110
	2,5
	0,12

	8
	Ст6
	Сталь 40Х
	440
	0,50
	70
	90
	125
	2,4
	0,13

	9
	Сталь 40
	Сталь 60Г
	420
	0,40
	60
	85
	120
	2,1
	0,06

	10
	Сталь 45
	Сталь 40Х
	440
	0,55
	65
	85
	120
	2,3
	0,08

	11
	Ст6
	Сталь 45
	390
	0,40
	65
	90
	130
	2,5
	0,12

	12
	Сталь 45
	Сталь 40Х
	440
	0,65
	75
	90
	125
	2,3
	0,07

	13
	Ст6
	Сталь 40Х
	460
	0,60
	75
	95
	130
	2,2
	0,13

	14
	Сталь 40Х
	Сталь 45
	360
	0,40
	60
	85
	115
	2,0
	0,10

	15
	Ст6
	Сталь 40Х
	460
	0,65
	80
	95
	130
	2,1
	0,06

	16
	Сталь 40
	Сталь 60Г
	420
	0,30
	55
	80
	120
	2,4
	0,08

	17
	Сталь 45
	Сталь 40Х
	440
	0,60
	70
	90
	125
	2,0
	0,09

	18
	Ст6
	Сталь 60Г
	400
	0,60
	65
	85
	125
	2,5
	0,11

	19
	Сталь 40
	Сталь 60Г
	420
	0,50
	55
	90
	115
	2,2
	0,06

	20
	Сталь 40Х
	Сталь 45
	360
	0,45
	65
	85
	120
	2,5
	0,09


ЗАДАНИЕ 2. Рассчитать соединение с натягом венца червячного колеса с центром колеса по следующим данным (см. рис. 15):
     - диаметр посадочной поверхности  d мм;

     - длина посадочной поверхности  l мм;

     - диаметр отверстия для вала в центре колеса  d1 мм;
     - диаметр впадин зубчатого венца  d2 мм;
     - крутящий момент, передаваемый червячным колесом  T кНм;

     - осевое усилие, действующее на червячное колесо в зацеплении  Fa2.
     Шероховатость посадочных поверхностей центра и венца   Ra.

     Материал центра колеса – чугун,  венца – бронза.

     Технология сборки соединения – механическая запрессовка с использова-                              нием трнсформаторного масла. 
     Коэффициент трения – f.
     Числовые данные для выполнения задания приведены в табл. 5
Таблица5
	Ном.

Вари-

анта
	Материал

центра
	Материал

венца
	σТ2
МПа
	T

кНм
	Fa2
кН
	d

мм


	l

мм
	d1
мм
	d2
мм
	Ra

мкм
	f

	1
	СЧ15
	БрОНФ
	170
	0,45
	2,1
	200
	45
	60
	230
	2,0
	0,05

	2
	СЧ18
	БрАЖ9-4
	200
	0,40
	1,9
	170
	35
	50
	200
	2,3
	0,06

	3
	СЧ20
	БрА9ЖЗЛ
	236
	0,43
	2,2
	185
	40
	55
	215
	2,1
	0,07

	4
	СЧ35
	БрОНФ
	170
	0,33
	1,8
	195
	45
	60
	225
	2,4
	0,08

	5
	СЧ15
	БрАЖ9-4
	200
	0,35
	1,9
	160
	35
	48
	190
	2,2
	0,09

	6
	СЧ35
	БрА9ЖЗЛ
	236
	0,43
	2,3
	190
	45
	60
	220
	2,5
	0,10

	7
	СЧ20
	БрОНФ
	170
	0,30
	1,8
	175
	40
	52
	205
	2,0
	0,07

	8
	СЧ35
	БрАЖ9-4
	200
	0,35
	1,7
	165
	35
	50
	195
	2,5
	0,06

	9
	СЧ18
	БрА9ЖЗЛ
	196
	0,37
	1,9
	180
	40
	55
	210
	2,3
	0,09

	10
	СЧ15
	БрОНФ
	170
	0,30
	1,7
	175
	40
	52
	205
	2,5
	0,07

	11
	СЧ35
	БрАЖ9-4
	200
	0,35
	1,8
	160
	35
	48
	190
	2,4
	0,05

	12
	СЧ18
	БрА9ЖЗЛ
	236
	0,45
	2,1
	200
	45
	60
	230
	2,1
	0,08

	13
	СЧ20
	БрОНФ
	170
	0,40
	2,0
	170
	35
	50
	200
	2,5
	0,06

	14
	СЧ15
	БрАЖ9-4
	200
	0,40
	2,2
	195
	45
	60
	225
	2,2
	0,08

	15
	СЧ35
	БрАЖ9-4
	200
	0,42
	2,1
	170
	35
	50
	200
	2,5
	0,05

	16
	СЧ20
	БрА9ЖЗЛ
	196
	0,40
	2,0
	180
	40
	55
	210
	2,4
	0,08

	17
	СЧ18
	БрОНФ
	170
	0.30
	1,7
	165
	35
	50
	195
	2,0
	0,06

	18
	СЧ20
	БрАЖ9-4
	200
	0,40
	2,3
	180
	40
	55
	210
	2,2
	0,09

	19
	СЧ35
	БрОНФ
	170
	0,33
	1,8
	190
	45
	60
	220
	2,3
	0,07

	20
	СЧ15
	БрА9ЖЗЛ
	236
	0,43
	2,2
	185
	40
	55
	215
	2,1
	0,05
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