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СОЕДИНЕНИЯ ДЕТАЛЕЙ МАШИН

Под соединениями в машиностроении понимают узлы, образованные соединительными деталями (заклепками, винтами и др.) и прилегающими частями соединяемых деталей (например, фланцами), форма которых обычно подчинена задаче соединения. В отдельных соединениях спе​циальные соединительные детали могут отсутствовать.
Соединения позволяют составить – собрать из отдельных деталей машину или агрегат.
Соединения по признаку возможности разборки делят на неразъемные, которые нельзя разобрать без разрушения или повреждения (заклепочные, сварные), и разъемные, позволяющие повторные сборку и разборку (резьбовые, клиновые, шлицевые и др.).
Неразъемные соединения осуществляются силами молекулярно-механического сцепления (сварные, паяные, клеевые) или механическими средствами (клепаные, соединения с натягом, вальцованные).

Общей тенденцией развития соединений является приближение их к целым деталям и удовлетворение условию равнопрочности с соединенными элементами. Иначе материал соединяемых элементов не будет полностью использован.
Соединения элементов сосудов и трубопроводов, содержащих жидкости или газы, должны удовлетворять условиям плотности (герметичности). Для этого контактирующие поверхности механических соединений должны быть сжаты давлением, существенно превышающим давление среды.
В связи с необходимостью сохранения точности под нагрузкой соединения должны удовлетворять условию жесткости.
1 Сварные соединения

Сварные соединения –  это неразъемные соединения, основанные на использовании сил молекулярного сцепления и получаемые путем местного нагревания деталей до расплавленного состояния (сваривание плавлением: электродуговая, электрошлаковая и др.) или к тестообразному состоянию, но с применением механической силы (контактное сваривание).

Сварные соединения являются наиболее совершенными неразъемными соединениями, так как лучше других приближают составные детали к целым и позволяют изготовлять детали неограниченных размеров. Прочность сварных соединений при статических и ударных нагрузках приближается к прочности деталей из цельного металла. Освоено сваривание всех конструкционных сталей, включая высоколегированные, цветных сплавов и пластмасс.


На практике применяют свыше 60 способов сваривания, при которых материал расплавляется (дуговая, газовая, электронно-лучевая и др.), деформируется без нагревания (холодная, взрывом и т.п.) или нагревается и пластично деформируется (контактная, газопрессовая, высокочастотная и т.п.).


Способы сваривания получили название по виду используемого источника теплоты (газовая, дуговая и др.), по способам защиты материала в зоне сваривания (в аргоне, под флюсом, в вакууме и т.д.), по степени механизации (ручная, полуавтоматическая, автоматическая), по форме сварного соединения (точечная, шовная, стыковая и др.) и т.п.

Сварные соединения по взаимному расположению соединяемых элементов  можно разделить на следующие группы:

1.  Соединения  встык. Соединяемые элементы являются   продолжением   один другого,   сварку   делают   по   торцам (рис. 1).

2.  Соединения   нахлесточные.   Боковые поверхности соединяемых элементов частично перекрывают одна другую (рис. 2).

3.  Соединения тавровые.   Соединяемые элементы перпендикулярны или реже   наклонены   один  к другому.   Один   элемент торцом приваривается к боковой поверхности другого (рис. 3, а, б, в).
4.  Соединения   угловые.    Соединяемые элементы перпендикулярны или наклонны   один к другому и привариваются по кромкам (рис. 3, г, д, е).
Применение стыковых соединений, как наиболее близких к цельным деталям, расширяется, а применение нахлесточных – сокращается.

Применение сварных конструкций обеспечивает существенную экономию металла в сравнении с заклепочными и литыми. Экономия металла в сравнении с клепаными конструкциями выходит в основном за счет:

а)   полного использования рабочих сечений соединяемых элементов без ослабления их отверстиями для заклепок;

б)   возможности  непосредственного соединения элементов без вспомогательных деталей (накладок).

Общая экономия металла представляет в среднем 15...20 %.

Экономия металла в сравнении с литыми конструкциями достигается благодаря:

а)   более высоким механическим свойствам  материалов  и   меньших  остаточных напряжений;

б)   более тонким стенкам;

в)   меньшим   припускам   на   механическую обработку.

Сварные стальные конструкции легче чугунных литых до 50 %, а стальных литых –  до 30 %.
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Рисунок 1 – Стыковые соединения
Рисунок 2– Нахлесточные 
соединения
Для сварки характерны высокие экономические показатели: малая трудоемкость процесса, относительно низкая стоимость оборудования, возможность автоматизации и т.д. Относительно низкая стоимость сварочного оборудования определяется тем, что оно не связано с использованием больших сил (как кузнечнопрессовое оборудование) и с необходимостью плавления большого количества металла (как литейное производство).
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Рисунок 3 – Соединения  тавровые и угловые
Недостатком сварки является нестабильность качества шва, которое зависит от квалификации сварщика. Этот недостаток в значительной степени устраняется применением автоматической сварки.

В настоящее время сварные конструкции вытеснили клепаные из машиностроения (в том числе из судо- и котлостроения), за исключением частных случаев.

Сварка является основным видом получения соединений металлических строительных конструкций. Наиболее прогрессивно изготовление металлических конструкций на заводах сваркой, а их сборка на строительных объектах высокопрочными болтами.

Сварка позволяет удешевлять и совершенствовать конструкции деталей, полученных различными заготовительными операциями: поковок, проката, отливок и деталей из различных материалов.

Широкое применение находят сварные конструкции из гнутых или штампованных элементов. Эти конструкции допускают рациональные формы при малой трудоемкости.

Общим исходным условием проектирования сварных соединений является условие равнопрочности шва и соединяемых элементов.


Стыковые соединения дуговой сваркой. Эти соединения являются наиболее совершенными в сравнении с другими сварными соединениями. Основные виды стыковых соединений показаны на рис. 1.

Для элементов малой толщины применяют сварку с отбортовкой (рис. 1, а), для элементов средней толщины – сварку без скоса кромок двухсторонним швом (рис. 1, б), односторонним швом на флюсовой подкладке (рис. 1, в) или со скосами (рис. 1, г), для элементов большой толщины – с криволинейными скосами (рис. 1, д) и с четырьмя скосами (рис. 1, е).

Форма сечения шва в зависимости от толщины соединяемых элементов приведена в табл. 1.

Стыковые швы на прочность рассчитывают по номинальному сечению соединяемых элементов без учета утолщения швов. Для расчета швов используют те же зависимости, что и для цельных элементов.

Стыковые соединения могут воспринимать произвольно направленные нагрузки и моменты так же, как и соединяемые элементы.

Таблица 1 – Форма сечения шва в зависимости от толщины соединяемых элементов

	Форма сечения шва
(см. рис. 1)
	а
	б
	в
	г
	д
	е

	Толщина соединяемых элементов, мм
	1,5...3
	2...20
	4...10
	14...24
	20...60
	24...160


При действии растягивающей (сжимающей) нагрузки F расчет ведется по формуле
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где l – длина шва;

s – толщина соединяемых элементов.

При одновременном действии растягивающей (сжимающей) нагрузки F и изгибающего момента M условие прочности имеет вид
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где Wx – осевой момент сопротивления расчетного сечения шва. Нахлесточное соединение, как правило, исполняют угловыми швами.

Угловые швы по расположению относительно нагрузки разделяют на: поперечные или лобовые, расположенные перпендикулярно направлению силы (рис. 2, а); продольные или фланговые, расположенные параллельно направлению силы (рис. 2, б); косые, расположенные под углом к направлению силы (рис. 2, в); комбинированные, представляющие собой соединение двух или всех трех перечисленных швов (рис. 2, г).

Лобовые швы во избежание возникновения повышенных напряжений изгиба следует накладывать с двух сторон, а перекрытие соединяемых элементов должно быть не меньше 4s (рис. 4, а). 


Рисунок 4 – Формы сечений угловых швов

Максимальную длину лобовых и косых швов не ограничивают. Длину фланговых швов рекомендуют выбирать не больше (50...60) k, где k – катет треугольника поперечного сечения шва. Из-за неминуемых по концам швов дефектов,  влияющих на  их  прочность,  длину  угловых  швов  выбирают не менее 30 мм.

Применяют угловые швы:

а)   нормальные с сечением в виде равнобедренного прямоугольного треугольника (см. рис. 4, а);
б)   с соотношением катетов 1:1,5 или 1:2 (рис. 4, б);

в)   вогнутые   с   соотношением   катетов 1:1 и больше (рис. 4, в).

В швах б и в существенным образом меньше концентрация напряжений, их необходимо применять при циклических напряжениях. Иногда механически обрабатывают концы швов для обеспечения плавного перехода.

Швы с выпуклым профилем применять не рекомендуется. Размер катета шва k, как правило, равняется толщине листов s (согласно расчету он может быть меньше, но при s ≥ 3  kmin=3 мм).

Разрушение угловых швов происходит по наименьшему сечению плоскостью, проходящей через биссектрису прямого угла (рис. 5, а) или близко к ней. Площадь расчетного сечения принимают равной βkl, где l – длина шва, (β –  коэффициент, характеризующий глубину проплавления.

При многопроходной автоматической и полуавтоматической и при ручной сварке (β = 0,7, для двух- и трехпроходной полуавтоматической сварке (β = 0,8, для такой же, но автоматической сварке (β = 0,9 и для однопроходной автоматической сварке β = 1,1.

Расчет угловых швов  всех типов унифицирован и ведется по единой формуле
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Эти формулы непосредственно относятся к фланговым швам, а для лобовых применяются условно.


2 Заклепочные соединения
Заклепка (рис. 6, а) представляет собой стержень круглого сечения с головками на концах, одну из которых, называемую закладной, выполняют на заготовке заранее, а другую, называемую замыкающей,   формируют при клепке. Заклепочные  соединения  создают  постановкой заклепок в сопряженные отверстия соединяемых элементов и расклепыванием с осаживанием стержня (рис. 6, б). Заклепки стягивают соединяемые детали, в результате чего часть или вся внешняя продольная нагрузка на соединение передается силами трения на поверхности стыка.

Рисунок 6 – Заклепка с полукруглыми головками (а) и простейшее заклепочное соединение (б)
Заклепочные соединения разделяют на:

а)   силовые (иначе говоря, прочные соединения), которые используются преимущественно в металлических конструкциях машин, в строительных сооружениях;

б)   силовые плотные (иначе называемые прочноплотными   соединениями),   используемые  в  котлах  и трубах, работающих под давлением.

Плотность также можно обеспечить с помощью клея.

Преимуществами заклепочных соединений являются стабильность и контролируемость качества. Недостатки –  повышенный расход металла и высокая стоимость, неудобные конструктивные формы в связи с необходимостью наложения одного листа на другой или применение специальных накладок. В настоящее время заклепочные соединения в большинстве областей вытеснены сварными и этой процесс продолжается.

Область практического применения заклепочных соединений ограничивается следующими случаями:

1)   соединения, в которых нагрев при сваривании недопустимо из-за опасности отпуска термообработанных деталей или коробления окончательно обработанных точных деталей;

 2)   соединения материалов, которые не свариваются;

3)   соединения в самолетах, например только в одном современном пассажирском самолете применяют до 2,5 миллионов заклепок;

4)   соединения в автомобилестроении для рам грузовых машин.

Преимущественно заклепками соединяют листовые конструкции.

Заклепки изготовляют из прутков на высадочных автоматах.

Клепку стальными заклепками диаметром к 8...10 мм, а также заклепками из латуни, меди и легких сплавов всех диаметров выполняют холодным способом, а других заклепок –  горячим способом.

Материал заклепок должен быть довольно пластичным для обеспечения возможности формирования головок и однородным с материалом соединяемых деталей во избежание электрохимической коррозии. Стальные заклепки обычно изготовляют из сталей Ст2, Ст3, 09Г2 и др. Для соединения элементов из сталей повышенного качества целесообразно применять заклепки из тех же сталей, если возможно по условиям их пластического деформирования. Из легких сплавов для заклепок применяют В65, Д15 и др.
Государственными стандартами предусмотренные следующие виды заклепок.

Заклепки со сплошным стержнем: с полукруглой головкой (ГОСТ 10299–80 и ГОСТ 14797–85, рис. 7, а), которые имеют основное применение в силовых и плотных швах; с плоской головкой (ГОСТ 14801-85, рис. 7,б), предназначенные для работы в коррозийных средах; с потайной головкой (ГОСТ 10300-80, ГОСТ 14798-85, рис. 7, в), применяемые при недопустимости выступающих частей, в частности в самолетах; с полупотайной головкой для соединения тонких листов.

Заклепки полупустотелые         (ГОСТ 12641–80, ГОСТ 12643–80, рис. 7, г, д, е) и пустотелые (ГОСТ 12638–80, ГОСТ 12640–80, рис. 7, ж, з, и) применяют для соединения тонких листов и неметаллических деталей, которые не допускают больших нагрузок.

Заклепки со сплошным стержнем изготовляются нормальной точности и повышенного качества.

Для увеличения ресурса заклепочных соединений создают радиальный натяг, ресурс при этом увеличивается в 2...4 раза.

Для крепления лопаток некоторых паровых и газовых турбин применяют заклепки, устанавливаемые под развертывание и работающие в основном на сдвиг.

Заклепочные соединения по конструкции разделяют на соединения нахлесточные (рис. 8, а), соединения с одной накладкой (рис. 8, б) и соединения с двумя накладками (рис. 8, в).
Типичными примерами силовых заклепочных соединений могут служить балки, фермы, колонны в существующих строительных сооружениях (рис. 9).
Заклепочные соединения применяют также для деталей машин общего назначения, например для крепления венцов зубчатых колес к ступицам, лопаткам в турбинах, противовесов коленчатых валов, тормозных лент и накладок, для соединения деталей рам и колес автомобилей и т.д. 
При конструировании рекомендуется придерживаться следующих правил:

а) в элементах, работающих на растяжение или сжатие для уменьшения их изгиба, заклепки следует располагать возможно ближе к оси, проходящей через центр массы сечений, или симметрично относительно этой оси;

б)   в каждом соединении для устранения возможности относительного поворота соединяемых деталей желательно использовать не менее двух заклепок;

в)   заклепки   по   возможности   следует размещать таким образом, чтобы соединяемые элементы ослаблялись меньше и их материал использовался более полно, т.е. следует отдавать предпочтение шахматному расположению рядному.

При проектировании металлических конструкций следует предусматривать пересечение осей элементов или осей размещения заклепок в одной точке, а также не применять в силовых конструкциях полосовых элементов.

Стержневые системы рассчитывают как фермы, если длины стержней превышают поперечные их размеры в плоскости фермы не менее чем в 8...10 раз.

Диаметр заклепок в односрезных силовых соединениях выбирают равным (1,8...2)s, в двухсрезных (l,2...1,8) s, где s – толщины соединяемых элементов; большие значения – при малых s. В авиастроении принимают 
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Минимальный шаг размещения заклепок определяется удобством клепки, максимальный –  условиями плотного соприкосновения листов и зависит от жесткости соединяемых элементов.


Рисунок 9 – Клепаные балки (а) и узел фермы (б)

Обычно шаг в однорядном односрезном соединении равняется 3d, в двухсрезном 3,5d, в двухрядных соединениях в 1,5 раза больше (d – диаметр стержня заклепки).

Расчет заклепочных соединений. 

Согласно обычным условиям работы заклепочных соединений основными нагрузками для них являются продольные силы, которые стремятся сдвинуть соединяемые детали одну относительно другой. При нагружении заклепочного соединения продольными силами (в пределах сил трения на поверхностях контакта) нагрузка передается силами трения, которые в соединениях горячей клепкой без чеканки соответствуют условному напряжению заклепки на срез 80...90 МПа. Потом в работе начинает принимать участие тело заклепки, подвергаясь изгибу, смятию и сдвигу.

В плотном и точном соединениях необходимо, чтобы вся внешняя нагрузка во избежание местных сдвигов воспринималось силами трения.

Расчет заклепок в соединении, которое находится под действием продольной нагрузки, сводится по форме к расчету их на срез. Трение в стыке учитывают при выборе допустимых напряжений среза. При центральном действии нагрузки предполагается равномерное распределение сил между заклепками.

В заклепочном соединении (рис. 10, а, б) допустимая нагрузка, отнесенная к одной заклепке,
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где d – диаметр стержня заклепки;

[τ] ср – условное допускаемое напряжение заклепки на срез;

i – число срезов.

При центрально действующей нагрузке F необходимое число  заклепок z = F/F1.
Заклепки на смятие в односрезном или двухсрезном силовом соединении (см. рис. 10) проверяют по формуле
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где s – толщина стенки соединяемых деталей.


Рисунок 10 – Расчетные схемы односрезного и двухсрезного заклепочных
соединений

Проверка на смятие плотных соединений не нужна, так как в них вся продольная нагрузка воспринимается силами трения в стыке.

Соединяемые элементы проверяют на прочность в сечениях, ослабленных заклепками:
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 допускаемые напряжения для соединений стальных деталей заклепками из сталей Ст2 и Ст3 при расчете по основным нагрузкам: на срез заклепок
[τ]ср = 140 МПа и на смятие [σ]см =280... 320 МПа, на растяжение соединямых элементов из стали Ст3 [σ]р =160 МПа.

При холодной клепке допускаемые напряжения в заклепках  снижают  на  30 %.

Для элементов соединений с пробитыми и неразбуравленными отверстиями допускаемые напряжения снижают на 30 %.

Если соединение работает при редких знакопеременных нагрузках, допускаемые напряжения снижают умножением на коэффициент
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где Fmin и Fmax – наименьшая и наибольшая по абсолютной величине силы, взятые со своими знаками. Для соединения элементов из низкоуглеродистых сталей а = 1, b = 0,3, а  для  соединений  из  среднеуглеродистых сталей  а =1,2,   b= 0,3.

Необходимая площадь элементов, работающих на растяжение под действием силы F,
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где 
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 –  коэффициент   прочности шва, величина которого обычно колеблется в пределах от 0,6 до 0,85; 

Р – шаг расположения заклепок.

При проектном расчете значением φ задаются, а потом выполняют проверочный расчет.

3 Шпоночные соединения

Шпонкой называют деталь, которую вставляют в пазы вала и ступицы (втулки) с целью создания соединения, способного передавать вращающий момент от вала к ступице или от ступицы к валу.

На рис. 11 изображены детали шпоночного соединения: 1 – шпонка, 2 – вал и 3 – втулка (или ступица шкива, зубчатого колеса).

Благодаря простоте и надежности конструкции, сравнительно низкой стоимости, а также удобства сборки шпоночные соединения широко применяют в машиностроении. 

К недостаткам шпоночных соединений относятся ослабление вала и ступицы шпоночными пазами, которые уменьшают поперечное сечение и служат причиной значительной концентрации напряжений, которая способствует усталостному разрушению валов.

Различают ненапряженные и напряженные шпоночные соединения. Ненапряженные    шпоночные    соединения осуществляют с помощью призматических и сегментных шпонок.

Призматические шпонки по назначению бывают обыкновенные (рис. 12, а) и направляющие (рис. 12, б). Обыкновенные призматические шпонки (ГОСТ 10748 - 79) предназначены для неподвижного соединения ступицы (втулки) с валом. Они бывают с скругленными или плоскими торцами. Направляющие шпонки (ГОСТ 8790-79) применяют в тех случаях, когда детали, размещенные на валах, могут двигаться вдоль валов. Направляющую шпонку прикрепляют к валу винтами.

Согласно стандарту ширину призмати-

ческой шпонки b и высоту h выбирают  в зависимости от диаметра вала d (таблица 2). Стандарт также регламентирует глубину паза на валу t1 и во втулке t2. Длину шпонки l выбирают по ширине детали, размещенной на валу, проверяют расчетом на прочность и также согласовывают со стандартом. Рабочими гранями призматических шпонок являются их боковые грани, которые контактируют с боковыми гранями пазов. Рабочая длина призматической шпонки со скругленными торцами l0 = l – b, а для шпонки с плоскими торцами l0 = l (рис. 12, а).

Ширину призматической шпонки и ширину паза в ступице выполняют с полем допуска соответственно h6 и Н7. Ширина паза вала имеет поле допуска js6.


Рисунок 12 – Соединения призматическими шпонками

Таблица 2 – Размеры шпонок и шпоночных пазов на валу, мм

(ГОСТ 10748 – 79)

	Диаметр вала
	Сечение
шпонки
	Глубина паза
	Скругления или фаски

(рис. 12 в)

	
	
	
	для пазов
	для шпонок

	dв
	в
	h
	t1
	t2
	r  или  s1 × 45º
	s × 45º

	12 < d ≤ 17
	5
	5
	3
	2,3
	0,16…0,25
	0,25…0,4

	17 < d ≤ 22
	6
	6
	3,5
	2,8
	
	

	22 < d ≤ 30
	8
	7
	4
	3,3
	
	

	30 < d ≤ 38
	10
	8
	5
	3,3
	0,25…0,4
	0,4…0,6

	38 < d ≤ 44
	12
	8
	5
	3,6
	
	

	44 < d ≤ 50
	14
	9
	5,5
	3,8
	
	

	50 < d ≤ 58
	16
	10
	6
	4,3
	
	

	58< d ≤ 65
	18
	11
	7
	4,4
	
	

	65 < d ≤ 75
	20
	12
	7,5
	4,9
	0,4…0,6
	0,6…0,8

	75 < d ≤ 85
	22
	14
	9
	5,4
	
	

	85 < d ≤ 95
	25
	14
	9
	5,4
	
	

	95 < d ≤ 110
	28
	16
	10
	6,4
	
	

	110 < d ≤ 130
	32
	18
	11
	7,4
	
	

	130 < d ≤ 150
	36
	20
	12
	8,4
	0,7…1,0
	1,0…1,2

	150 < d ≤ 170
	40
	22
	13
	9,4
	
	

	170 < d ≤ 200
	45
	25
	15
	10,4
	
	

	Ряд стандартных длин шпонок: 10 12 14 16 18 20 22 25 28 32 36 40 45 50 56 63 70 80 90 100 110 125 140 160 180 200 220 250 280 320 360 400 450 500



Рисунок 13 – Соединение сегментной шпонкой
Соединение с сегментной шпонкой показано на рис. 13. Глубокая посадка шпонки на валу обеспечивает ей более устойчивое положение, чем призматической шпонки. Это предотвращает перекашивание шпонок под нагрузкой. Однако глубокий паз значительно ослабляет вал, поэтому сегментные шпонки используют главным образом для соединения деталей на малонагруженных участках валов, например на концах валов. Соединения сегментными шпонками являются технологическими, поскольку изготовление как шпонок, так и пазов на валах довольно простое.
Сегментные шпонки стандартизованы (ГОСТ 24071–80). Размеры сегментных шпонок и пазов для них выбирают по стандарту в зависимости от диаметра вала d (рис. 13 и табл. 3).

Таблица 3 – Размеры шпоночных соединений
	Диаметр вала, мм
	Размеры шпонки b×h×R×l, мм
	Глубина пазов, мм

	
	
	t1
	t2

	       От 8 до 10
	   3×5×6,5×12,6
	3,8
	1,4

	(10 ( 12
	             3×6,5×8×15,7
	5,3
	1,4

	(12 ( 14
	             4×6,5×8×15,7
	5,0
	1,8

	(14 ( 16
	             4×7,5×9,5×18,6
	6,0
	1,8

	(16 ( 18
	             5×6,5×8×15,7
	4,5
	2,3

	(18 ( 20
	             5×7,5×9,5×18,6
	5,5
	2,3

	(20 ( 22
	             5×9×11×21,6
	7,0
	2,3

	(22 ( 25
	             6×9×11×21,6
	6,5
	2,8

	(25 ( 28
	             6×10×12,5×24,5
	7,5
	2,8


Ненапряженные шпоночные соединения являются наиболее распространенными. Они используются в совокупности с переходными посадками деталей на вал или с посадками с гарантированным натягом. В таких случаях обеспечивается достаточное центрирование деталей и высокая надежность соединения.

Напряженные шпоночные соединения осуществляются с помощью клиновых и цилиндрических шпонок.

Клиновые шпонки по способу размещения на валах бывают врезные, на лыске, фрикционные и тангенциальные.

Клиновые врезные шпонки (рис. 14, а, б) по форме разделяют на шпонки клиновые без головки и шпонки клиновые с головкой. (ГОСТ 24068-80). Клиновые врезные шпонки без головки бывают с плоскими и скругленными торцами.

Клиновые шпонки на лыске (рис. 15, а) и фрикционные (рис. 15, б) бывают с плоскими торцами или с головкой.

Все клиновые шпонки изготовляют с уклоном 1 : 100. Этот же уклон предполагается и для паза ступицы (втулки). Подобно призматическим, клиновые врезные шпонки частично размещаются в пазу вала и частично в пазу ступицы. Клиновые шпонки на лыске и фрикционные размещаются по всей своей высоте в пазах ступицы.

Рассмотренные соединения клиновыми шпонками передают вращающийся момент за счет сил трения на широких рабочих гранях. Эти силы трения создаются соответствующим натяжением в радиальном направлении при забивании шпонок. Поэтому со стороны боковых граней клиновых шпонок предполагаются зазоры.


Рисунок 14 – Соединения клиновы​ми врезными шпонками

Рисунок 15 – Соединения шпонкой на лыске (а), фрикционной (б) и тангенциальной (в) шпонками

Тангенциальные шпонки (рис. 15, в) отличаются от других клиновых шпонок тем, что натяжение между валом и ступицей создается шпонками не в радиальном, а в касательном направлении. Одна из широких граней тангенциальной шпонки направленная по касательной к сечению вала, а другая из узких граней – по радиусу вала. Такое размещение тангенциальной шпонки служит причиной постановки в соединении двух шпонок, размещенных под углом 120 –135°. По технологическим соображениям каждая тангенциальная шпонка выполняется из двух односторонне скошенных клиньев. Тангенциальная шпонка используется главным образом в тяжелом машиностроении при значительном диаметре соединения.

Из клиновых шпонок наиболее распространенными являются врезные, так как по сравнению со шпонками на лыске и фрикционными они более надежны, а сравнительно с тангенциальными –   более технологичны. Вообще клиновые шпонки имеют ограниченное применение, поскольку они вызывают смещение оси ступицы относительно оси вала. Если перекос детали, размещенной на валу, не допускается, например, для зубчатых колес, то клиновые шпонки не применяют. Область использования клиновых шпонок в новом проектировании ограничивается тихоходными машинами при необходимости частой разборки соединений.
Расчет шпоночных соединений
Поскольку шпоночные соединения стандартизированы и их размеры выбирают в зависимости от диаметра вала по соответствующим стандартам, расчет шпоночных соединений в большинстве случаев выполняют как проверочный.

Расчет соединения призматической шпонкой.

В соединении на рис. 16, а вращающий момент Т передается от вала к ступице детали, размешенной на нем, с помощью взаимодействия боковых узких граней шпонки с боковыми стенками пазов на валу и в ступице. Нагруженные поверхности сминаются и при незначительных микроперемещениях срабатываются.

Основным расчетом соединения призматической шпонкой является расчет при условии ограничения напряжений смятия σсм = F/Асм ≤ [σ]см, где F – сила, действующая на нагруженные поверхности, а Асм – площадь поверхности смятия.

Для данного соединения имеем приближенно F =  2Т/ σсм = d, а площадь поверхности смятия Асм = (h – t1) l0, где l0 – рабочая длина призматической шпонки (см. рис. 16, а). Таким образом, условие прочности шпоночного соединения записывают в виде

σсм = 2T / [d l0 (h – t1)] ≤ [σ]см .


Рисунок 16 – К расчету соединений призматической и сегментной шпонками
Допускаемые напряжения [σ]см для ненапряженных шпоночных соединений зависят от режима нагружения соединения, прочности материала вала и втулки, вида посадки на вал.

Для неподвижных соединений принимают: при переходных посадках втулки на вал [σ]см = (100...120) МПа (втулка из стали) и [σ]см = (70...80) МПа (втулка из чугуна); при посадках с гарантированным натягом [σ]см = (160...180) МПа (втулка из стали) и [σ]см = (110...130) МПа (втулка из чугуна).

Меньшие из приведенных значений [σ]см берут для резкопеременных нагрузок шпоночного соединения.

Для подвижных соединений с направляющими призматическими шпонками допускаемое напряжение значительно снижают с целью предотвращения задиров и ограничения износа. В этом случае берут [σ]см = (20...30) МПа.

Расчет соединения сегментной шпонкой (рис. 16, б) выполняют так же, как и расчет соединений призматической шпонкой, так как условия работы этих соединений аналогичны. Поэтому условие прочности на смятие для соединения сегментной шпонкой согласно обозначениям на рис. 16, б, записывают в виде

σсм = 2T/[dl0 (h – t1]] ≤ [σ]см .
4 Шлицевые соединения 

В случаях, когда нельзя обеспечить прочность шпоночных соединений деталей с валами (из-за ограниченной длины ступицы), используют зубчатые соединения. Такие соединения создаются с помощью зубьев (шлицев), нарезаемых на поверхностях вала и отверстия ступицы детали, соединяемой с валом.

 По форме профиля зубьев различают три типа соединений (рис. 17): прямоугольные, эвольвентные и треугольные. Соединение с прямоугольным профилем зубьев изготовляют с центрированием по внутреннему диаметру d (рис. 17, а), по внешнему диаметру D (рис. 17, б) и по боковым граням зубьев (размер b на рис. 17, в). Центрирование по внутреннему и внешнему диаметрам обеспечивает более высокую точность соединения, центрирование по боковым граням зубьев – более равномерное распределение нагрузки на зубья.

Прямоугольные зубья используют для внешних диаметров валов от 14 до 125 мм; число зубьев от 6 до 20. ГОСТ 1139–80 предусматривает соединение трех серий: легкой, средней и тяжелой. С переходом от легкой к средней и тяжелой сериям при одном и том же диаметре d возрастает диаметр D и увеличивается число зубьев. Поэтому соединения средней и тяжелой серий отличаются повышенной несущей способностью.
Условное обозначение и допуски соединений с прямоугольным профилем зубьев регламентированы стандартами. Условное обозначение соединения состоит: из буквы, которая обозначает поверхность центрирования; числа зубьев z и номинальных размеров d, D, b соединения (рис. 17, а – в); обозначения посадок диаметров и размера b, которые размещены после соответствующих размеров. Допускается не указывать в обозначении поле допусков нецентрирующих диаметров. Например, при z = 8; d = 56 mm; D  = 62 мм; b = 10 мм обозначение соединения с прямоугольными зубьями с центрированием по внешнему диаметру и с посадками по диаметру центрирования Н8/Н7, с размером b F10/H9 имеет такой вид: D – 8 × 56 ×62H8lh7 ×10 F10/h9.

Зазоры между нецентрирующими поверхностями могут быть увеличены, чтобы гарантировать сопряжения по центрующим поверхностям. Назначение посадок с зазором по центрующим поверхностям определяется требованиями удобства сборки или потребностью перемещения детали относительно вала в процессе работы соединения. Для повышения стойкости против износа соединений, в которых валы нагружены крутящим и изгибающим моментами, целесообразно иметь минимальные зазоры между центрующими поверхностями.


Рисунок 17 – Шлицевые соединения
Соединения с эвольвентным профилем зубьев (рис. 17, г, д) согласно ГОСТ 6033–80 можно изготовлять с центрированием по боковым сторонам, внутреннему или внешнему диаметрам. Эвольвентные соединения используют для диаметров от 4 до 500 мм и z = 6...82. По стандарту угол профиля исходного контура зубьев α = 30°, а в качестве номинального диаметра соединения принимают его внешний диаметр D = m (z + 1,0 +2x), где т – модуль соединения; x – коэффициент смещения исходного контура.

Обозначение соединения с эвольвентным профилем зубьев состоит: из номинального диаметра соединения D, модуля т, обозначения посадки соединения, размещенного после размеров центрующих элементов; номера стандарта. Например, обозначение соединения с D = 50 мм; т = 2 мм; центрирование по боковым сторонам зубьев с посадкой H9/g9 имеет вид: 50 × 2 × H9/g9 ГОСТ 6033-80.
В условном обозначении на размерах нецентрирующих поверхностей посадки не указывают.

Соединение с треугольным профилем зубьев (рис. 17, е) изготовляют с центрированием только по боковым сторонам зубьев. Эти соединения не стандартизированы и используются как неподвижные при тонкостенных втулках и ограниченных габаритных размерах по диаметру. Согласно действующим нормалям за номинальный диаметр соединения берут внешний или делительный диаметр; модуль зубьев m = (0,2...1,6) мм; число зубьев z = 20...70; угол профиля зуба составляет 60, 72 или 90°.

Из рассмотренных типов зубчатых соединений в настоящее время наиболее распространенными являются соединения с прямоугольным профилем зубьев. Они используются для соединения с валами зубчатых колес, полумуфт и других деталей. Такие соединения могут быть подвижными или неподвижными. С такой же целью используют соединения с эвольвентным профилем зубьев, которые сравнительно с другими более технологичны и способны передавать большие нагрузки.

Зубчатые соединения сравнительно со шпоночными имеют преимущества: возможность передачи больших вращающих моментов (при одинаковых длинах ступицы) благодаря значительно большей поверхности контакта соединенных деталей и более равномерному распределению нагрузки по этой поверхности; более точное центрирование деталей на валу; лучшее направление деталей при перемещении их вдоль вала.

В большинстве случаев внешний диаметр D зубчатого соединения определяется из условий прочности и жесткости вала или технологическими соображениями. При назначении длины l зубчатого соединения руководствуются соотношением l/D ≤ 1,5.
Расчет зубчатых соединений
Основным критерием работоспособности зубчатых соединений является сопротивление рабочих поверхностей смятию и износу, которое возникает из-за относительных микроперемещений нагруженных поверхностей вследствие деформаций вала и зазоров в деталях соединения (коррозийно-механический износ).

В общем случае для всех типов зубчатых соединений, нагруженных вращающим моментом Т, условное напряжение смятия рабочих поверхностей зубьев определяют по формуле

σсм= Ft /Aсм = 2T/(dmhlzξ),

где Ft = 2T/dm – окружная сила в зубчатом соединении; Асм = hlzξ – расчетная площадь прикосновения зубьев соединения; dm – средний диаметр соединения; h – высота рабочей поверхности контакта зубьев; l– длина зубчатого соединения (длина ступицы детали, размещенной на валу); z – число зубьев в соединении; 

ξ = 0,75...0,80 – коэффициент, учитывающий неравномерность распределения нагрузки на зубья соединения.

Работоспособность  зубчатого  соединения   обеспечивается   при   условии

σсм< [σ]см ,

где [σ] см – допускаемое напряжение, которое предотвращает смятие и износ зубьев; [σ] см = (10...20) МПа – для подвижных соединений с закаленными рабочими поверхностями и спокойной нагрузкой; [σ] см = (80... 100)  МПа –  для  неподвижных соединений с незакаленными   рабочими  поверхностями;

[σ] см = (110...130)  МПа – для неподвижных соединений с закаленными рабочими поверхностями.
5 Резьбовые соединения
Резьбовыми называют такие соединения, которые выполняются с помощью деталей, имеющими резьбу.

Широкое использование резьбовых соединений в машиностроении обусловлено их простотой, высокой несущей способностью, надежностью, а также удобством соединения и разъединения деталей. Применению резьбовых соединений оказывают содействие также наличие значительной номенклатуры специальных резьбовых деталей, приспособленных к различным конструктивным вариантам соединений, их широкая стандартизация и малая стоимость в условиях массового изготовления.

Ограничения в использовании резьбовых соединений связаны с наличием значительного количества концентраторов напряжений на поверхностях резьбовых деталей, которые уменьшает их усталостную прочность при действии переменных напряжений.

5.1 Крепежные резьбы и их основные параметры

Крепежные резьбы применяют в деталях резьбовых соединений. В зависимости от формы поверхности, на которой нарезанная резьба, различают цилиндрические и конические резьбы. В основном используются цилиндрические крепежные резьбы. Коническую резьбу применяют в случаях, когда надо обеспечить герметичность соединения.

Крепежные резьбы бывают; метрические, трубные и круглые.

Метрическая резьба (рис. 18, а) является основной крепежной резьбой. Она имеет название метрической потому, что все ее размеры задаются в миллиметрах (в отличие от мало распространенной дюймовой резьбы, размеры которой задаются в дюймах). Метрическая резьба имеет треугольный профиль витков с углом профиля α = 60°. Вершины витков и впадин притуплены по прямой или по дуге круга, по вершинам и впадинам создается зазор. Такая конструкция облегчает обработку резьбы, уменьшает концентрацию напряжений и предотвращает повреждения резьбы в условиях выполнения сборочных работ.

Метрическая резьба характеризуется такими основными геометрическими параметрами· d – внешний (номинальный) диаметр резьбы; d1 – внутренний диаметр; d2 – средний диаметр (диаметр условного цилиндра, поверхность которого пересекает витки резьбы по высоте так, что ширина витка равняется ширине впадины); 

Ρ – шаг резьбы (расстояние между одноименными сторонами двух соседних витков, измеренная в направлении оси винта); Η = 0,866P – теоретическая высота профиля витка резьбы; Н1 = 0,541P – рабочая высота профиля, на которой касаются витки винта и гайки; n – число заходов резьбы (для крепежных метрических резьб n = 1) и 

ψ – угол подъема винтовой линии резьбы по ее среднему диаметру, который определяется по соотношению

tg ψ=Pn/(π d2).

Метрические резьбы бывают с нормальным или малым шагом. Так, для резьбы с внешним диаметром d = 20 мм стандартами, кроме резьбы с нормальным шагом Ρ = 2,5 мм, предусмотрены резьбы с малыми шагами: 2; 1,5; 1,0; 0,75 и 0,5 мм. При уменьшении шага соответственно уменьшается глубина резьбы и угол подъема винтовой линии  ψ.

Обозначение метрической резьбы М20 – метрическая резьба с нормальным шагом и внешним диаметром d = 20 mm; M20 × 1,5 – метрическая резьба с малым шагом витков Ρ = 1,5 мм и внешним диаметром d = 20 мм; M20×l,5LH – та же резьба, но левая.

Основные геометрические параметры метрических резьб регламентированы стандартами ГОСТ 9150-81, ГОСТ 8724-81 и ГОСТ 24705-81.

Трубная   резьба   (рис. 18, б) используется для герметичного соединения труб и арматуры. Эта резьба по ГОСТ 6357–81 имеет угол профиля витков α = 55°, вершины и впадины витков   закруглены и  отсутствующий   зазор между вершинами и впадинами, который придает соединению   деталей  высокую плотность.

Трубная резьба имеет малый шаг витков, поскольку нарезается на трубе с малой толщиной стенки. За номинальный диаметр трубной резьбы берут внутренний диаметр трубы. Внешний диаметр такой резьбы в действительности больше номинального на две толщины стенки трубы.

В международном стандарте для трубной резьбы сохраняется дюймовое измерение. Обозначение трубной резьбы в технической документации такое:  G2-B – трубная резьба с номинальным диаметром 2 дюйма ,и классом точности В.

Трубную резьбу можно нарезать также на конической поверхности для достижения высокой плотности соединения. Пример обозначения конической трубной резьбы – R 3/4".

Ныне вместо трубных резьб часто применяют метрические резьбы с малым шагом витков.

Круглая резьба (рис. 18, в) удобна для изготовления накаткой или давлением на тонкостенных металлических и пластмассовых деталях, а также отливкой на чугунных, стеклянных, пластмассовых и других изделиях. Профиль витков круглой резьбы образовывается сопряженными дугами окружностей, а угол профиля α = 30°.

Круглые резьбы имеют ограниченное применение, и в основном они используются для деталей, которые часто свинчиваются и отвинчиваются в условиях загрязнения (пожарная арматура, вагонные стяжки, цоколи электроламп и др.). Параметры круглой резьбы регламентированы ГОСТ 6042-83.

5.2 Крепежные резьбовые детали, их конструкция и материалы
Для соединения деталей используют болты (винты с гайками), винты или шпильки (рис. 19, в).

Использование болтов для соединения деталей не требует нарезания в этих деталях резьбы. Это особенно важно в тех случаях, когда материал детали не может обеспечить достаточную прочность резьбы. Однако в соединении болтом должно быть предусмотрено пространство для головки винта и гайки, а также имеет место некоторое неудобство выполнения сборочных операций, так как при завинчивании или отвинчивании гайки надо удерживать головку винта от прокручивания. Болтовое соединение несколько увеличивает массу изделия и в некоторой мере искажает его внешний вид.


Рисунок 18 – Крепежные резьбы и их параметры


Рисунок 19 – Соединения с помощью болта, винта и шпильки
Винты и шпильки необходимо использовать в тех случаях, когда по конструкции соединения применение болтов невозможно или нерационально. Винты и шпильки требуют определенной глубины завинчивания одной из деталей соединения. Если при эксплуатации соединения возникает необходимость в многократном соединении и разъединении деталей, то для предотвращения возможного разрушения резьбы детали преимущество предоставляется соединению шпилькой или болтовому соединению.

В некоторых случаях (рис. 19, а) под гайку или головку винта ставят плоскую круглую шайбу. Постановка такой шайбы уменьшает повреждение и смятие гайкой поверхности детали (если деталь изготовлена из мягкого материала – алюминия, пластмассы, дерева) при завинчивании гайки или винта. Плоские круглые шайбы используют также в случае увеличенного диаметра отверстия под болт или винт или когда отверстие не имеет круглой формы.

Геометрические формы и размеры винтов, гаек, шпилек очень разнообразны. Некоторые виды широко применяемых винтов, которые отличаются конструкцией головок, показаны на рис. 20, а различные формы гаек – на рис. 21.

Для изготовления крепежных резьбовых деталей используют стали: углеродистые обычного качества, качественные конструкционные и легированные конструкционные. Механические свойства стальных крепежных деталей нормируются по ГОСТ 1759.4-87, согласно которому болты, винты и шпильки разделяют на 12 классов прочности, а гайки – на 7 классов.


Рисунок 20 – Конструкции винтов

Рисунок 21 – Конструкции гаек
5.3 Стопорение резьбовых соединений
Предотвращение самоотвинчивания резьбовых деталей является важным мероприятием в повышении надежности соединений деталей.

В соединениях деталей с крепежными резьбами обеспечивается самоторможение, поскольку угол трения между витками резьбы винта и гайки значительно превышает угол подъема винтовой линии. Кроме этого, самоотвинчиванию оказывают сопротивление силы трения между деталями и опорными поверхностями гайки или головки болта (винта). Но самоторможение резьбового соединения надежно реализуется только при статической нагрузке. При действии переменных (вибрационных или ударных) нагрузок резко снижается коэффициент трения между витками, условия самоторможения нарушаются и наблюдается самоотвинчивание резьбовых деталей, которое может вызвать разрушение соединения или даже аварийное состояние в работе машины.

Чтобы предотвратить самоотвинчивание, следует использовать стопорные устройства, работа которых базируется или на создании дополнительных сил трения, или на использовании специальных замковых средств.

Устройства, которые базируются на создании дополнительного трения, показаны на рис. 22, а–г. Контргайка (рис. 22, а) создает дополнительное натяжение и дополнительные силы трения в резьбе. Пружинная шайба (рис. 22, б) поддерживает натяжение и дополнительные силы трения в резьбе на некотором участке самоотвинчивания (до 1–1,5 оборота гайки). Кроме этого, упругость шайбы значительно уменьшает влияние вибрации на трение в резьбе. В гайках с завальцованным кольцом из полиамида (рис. 22, в) дополнительное стопорение осуществляется за счет сил сцепления деформированного при завинчивании гайки кольца и витков резьбы винта. Находят применение также гайки на рис. 22, г, дополнительное трение в которых создается в верхней части гайки, деформированной в эллипс после нарезания резьбы.

В замковых устройствах для предотвращения самоотвинчивания используют стопорение шплинтами (рис. 22, д), загнутыми стопорными шайбами (рис. 22, е, ж) и другими способами.


Рисунок 22 – Способы стопорения резьбовых соединений
На практике используют также и такие способы стопорения резьбовых соединений, как сваривание (гайки или головка винта привариваются к детали соединения) или пластическое деформирование с разрушением витка резьбы кернением.

5.4 Момент затяжки резьбового соединения. Условие самоторможения

В болтовом соединении взаимная неподвижность деталей обеспечивается соответствующей затяжкой болта. При завинчивании гайки осевая сила в стержне болта возрастает; при этом увеличивается и момент, прикладываемый к гайке. Этот момент равняется сумме моментов сил трения в резьбе и на опорной поверхности гайки:

Tзат= T зат. р+ Tзат. оп.              
                     (4.1)

Выведем формулу для определения вращающего момента, который необходимо приложить к гайке для  создания в винте необходимого усилия затяжки. Рассмотрим винтовую пару с прямоугольной резьбой. Гайку представим в виде ползуна, который перемещается по витку резьбы (рис. 23, а). 


Рисунок 23 – Усилия в резьбовом соединении
Развернем виток резьбы по среднему диаметру d2 (рис. 23, б) и рассмотрим усилия, приложенные к ползуну (гайке):

Fзат – окружная движущая сила затяжки, действующая на гайке, приведенная к среднему диаметру резьбы;
Qзат – продольное усилие затяжки  в винте, равное  силе давления на гайку со стороны соединяемых деталей;

N – реакция на гайке со стороны витков резьбы;

Fтр – сила трения по опорным поверхностям витков;

N( – суммарная сила, приложенная к опорным поверхностям гайки;
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Спроектируем силы, действующие на гайку, на оси координат x, y.
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Подставим(4.3) в (4.2):
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В полученной формуле (4.4) угол трения ( соответствует резьбовому соединению с прямоугольной резьбой. Он выражается через коэффициент трения f  следующим образом:

 ( ( arctg f  .


Для треугольной резьбы вводится понятие приведенного коэффициента трения  f '  и, соответственно, приведенного угла трения ((.

В треугольной резьбе сила нормального давления на поверхность витка N (рис. 24) выражается через силу нормального давления на виток прямоугольной

резьбы Nпр таким образом:
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 где α – угол профиля резьбы. 


Рисунок 24 – Силы давления
на виток резьбы
В формуле (4.4) для треугольной резьбы вместо угла трения φ следует ввести приведенный угол трения φ´ = arctg f ´, т.е.
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Уравнение (4.5)не учитывает момент трения на опорной поверхности гайки. Выведем формулу для определения этого момента.






,
(4.6)

где 
[image: image19.wmf]A
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 – сила трения на опорной поверхности гайки;

A – площадь опорной поверхности гайки;

ρ – текущий радиус опорной поверхности гайки (рис. 25);

f – коэффициент трения на опорной поверхности гайки;

d, D – соответственно внутренний и внешний диаметры опорной поверхности гайки (рис. 25). 

С учетом(4.5) и (4.6) выражение (4.1) имеет вид


[image: image20.wmf]ú

û

ù

ê

ë

é

-

-

+

j

¢

+

y

=

)

(

3

)

(

)

(

tg

2

2

2

3

3

2

зат

зат

d

D

d

D

f

d

Q

T

.                            (4.7)

Детали крепежного резьбового соединения не должны  отвинчиваться от действия усилия затяжки, т.е. соединение должно быть самотормозящимся. Момент, необходимый для отвинчивания гайки или винта 
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Условием самоторможения является Тотв ( 0, откуда, пренебрегая трением по опорной поверхности гайки, имеем
(( ( (.

5.5 Расчеты на прочность
а) Расчет незатянутого резьбового соединения на растягивающую нагрузку

Примером такого соединения является узел крепления крюка грузоподъемного устройства (рис. 26). Расчет соединения ведется на растяжение винта по минимальной площади поперечного сечения, т.е. по внутреннему диаметру резьбы:
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где 
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 – минимальная площадь поперечного сечения винта.

б) Расчет затянутого резьбового соединения на растягивающую нагрузку с учетом момента затяжки


По одной из теорий прочности определяются эквивалентные напряжения и сравниваются с допускаемыми напряжениями:


По 3-й теории прочности
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По 4-й теории прочности
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где 
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 – нормальные напряжения от растяжения;
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– касательные напряжения от момента затяжки в резьбе;
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 – полярный момент сопротивления поперечного сечения винта по внутреннему диаметру резьбы.

в) Расчет на сдвигающую нагрузку в плоскости стыка
1) Винты установлены в отверстиях с зазором (рис. 27, а)

Необходимо создать усилие затяжки, которое обеспечивает усилие трения на плоскостях стыков соединяемых деталей
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где f – коэффициент трения по опорным поверхностям соединяемых деталей;

K – коэффициент запаса силы трения.

Условие равновесия центрального листа (см.рис. 27, б ):
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Рисунок 27 – Резьбовые соединения, работающие на сдвиг
  
Подставим(4.9) в (4.8) и получим: 
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2) Винты установлены в отверстиях без зазора

Расчет ведется на срез винтов по условию (см. рис. 27, в )
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Для расчетной схемы, рассмотренной выше, если винты установлены плотно, без зазора, срез возможен по двум плоскостям. Поэтому площадь среза
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в) Расчет затянутого резьбового соединения, нагруженного постоянной внешней осевой силой

Примеры осевой нагрузки соединений с предварительно затянутыми болтами (направление действия внешней силы параллельно оси болта) являются наиболее распространенными на практике. Для большинства таких соединений надо сохранить определенные условия в плоскости стыка (герметичность, нераскрытие стыка и др.) при действии внешней нагрузки. Примерами соединений, нагруженных внешними осевыми силами, могут быть болтовые соединения фланцев трубопроводов, крышек резервуаров повышенного давления, различных кронштейнов и других деталей.

Диаграмма совместных деформаций болта и деталей соединения.

 
Рассмотрим последовательность нагружения и деформации деталей болтового соединения при затяжке болта и нагружении внешней осевой нагрузкой. 

На рис. 28, а показано болтовое соединение деталей, когда болт не имеет затяжки, и внешняя сила отсутствует, т.е. болт и детали соединения не нагружены. После затяжки (внешняя сила на детали соединения не действует) болт нагружается силой затяжки F0, а стык деталей нагружается такой же самой силой F0 (рис. 28, б). При этом под действием силы F0 болт деформируется (растягивается) на λб, а детали соединения деформируются (сжимаются) на λд. После приложения к деталям соединения внешней осевой силы F (рис. 28, в) сила, нагружающая болт, увеличится и будет иметь Fб, а сила в стыке деталей соединения уменьшится до Fд. Тогда же болт дополнительно сдеформормируется на Δλб, а деформация деталей соединения уменьшится на Δλд.
Связь между силами и деформациями деталей данного соединения показана графически в виде диаграммы на рис. 29. В пределах упругих деформаций имеем линейную зависимость между деформациями и нагрузкой деталей соединения. Прямая 1 изображает зависимость деформации болта от его нагрузки, а прямая 2 – то же самое для деталей соединения. Углы α и β наклона графиков к оси абсцисс характеризуют соответственно продольную жесткость болта с6 и деталей соединения сд. На рис. 29 показано, что после нагружения болта силой F0 его деформация будет λб, а деталей соединения – λд.

Рисунок 28 – Осевое нагружение соединения силой затяжки болта F0
и внешней нагрузкой  F
Перенесем график деформации деталей из положения 2 в положение 2'. При этом ордината точки пересечения графиков 1 и 2' будет определять силу предварительной затяжки болта F0.
После приложения к соединению внешней осевой силы F болт дополнительно увеличит свою длину на Δλ6 (рис. 29), вследствие чего деформация стыка деталей уменьшится на такое самое значение Δλ д = Δλ6, а сила сжатия деталей упадет до значения Fд . Полная осевая нагрузка болта будет равняться сумме F и Fд .

Рисунок 29 – Диаграмма совместных деформаций болта и деталей соединения
При определенной силе предварительной затяжки болта F0 с увеличением внешней силы F уменьшается Fд в стыке деталей. Если Fд = 0, то нарушается нормальная работа соединения, например, теряется герметичность, происходит раскрытие стыка деталей или сдвиг деталей при наличии соответствующих боковых сил.

Согласно рис. 29 полная осевая нагрузка болта, выраженная через силу его предварительной затяжки F0, может быть записана в виде

Fб = F0 + ΔF,                                            (4.10)

где ΔF – часть внешней силы F, дополнительно нагружающая болт. Значение     ΔF определим из условия   Δλ б = Δλд:

Δλб = ΔF/сб;   Δλд = (F – ΔF)/cд;   ΔF/cб = (F – ΔF)/ cд.

 На основании записанных соотношений имеем
ΔF = Fcб/(cб + cд) = χF.                         (4.11)

Здесьχ – коэффициент внешней нагрузки, который зависит от жесткостей болта и деталей соединения,
χ = cб /(cб+ cд).

Из выражения (4.11) видно, что в соединении с предварительно затянутым болтом внешняя сила F не полностью передается на болт, поскольку χ < 1.
Согласно соотношениям (4.10) и (4.11) имеем

Fб = F0 + χF.

Силу Fд  в стыке деталей на основании рис. 29 можно записать в виде

Fд = F0 – (F– ΔF) = F0 – F(1 – χ).

Чтобы предотвратить раскрытие стыка деталей соединения, надо обеспечить условие Fд > 0, т.е.

Fд >F(1– χ).

Достаточная сила предварительной затяжки болта F0 , обеспечивающая нераскрытие стыка деталей, является необходимым условием надежности и герметичности соединения.   Практически нераскрытие стыка зависит не только от предварительной затяжки болта, а и от сохранения этой силы при эксплуатации соединения. Последнее определяется такими факторами, как качество обработки поверхностей стыка, число поверхностей стыка, качество резьбы болта и гайки, надежность стопорения резьбы, наличие прокладок (упругих или жестких) между деталями соединения и др.
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Рисунок 5 – Расчетные схемы угловых швов: а – флангового;


 б – лобового
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Рисунок 7 – Стандартные стальные заклепки








б)








a)








в)








Рисунок 8 – Основные типы заклепочных соединений:


а – нахлесточное; б – с одной накладкой; б – с двумя накладками
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Рисунок 11 – Шпоночное соединение 
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Рисунок 25 – Размеры опорной


поверхности гайки
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Рисунок 26 – Крепление крюка


 грузоподъемного устройства
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