Расчет сварных соединений в стык.
Стыковые соединения могут разрушаться по шву, а так же в зоне термического влияния. Расчет проводится на растяжение. σр=F/А≤[σ′];[σ′]=[σр]∙φ 
φ- коэффициент прочности сварных соединений. Расчет на изгиб: σи=М/W≤[σ′]; σр+ σи ≤[σ′].
В тех случаях когда требуется повысить прочность соединений применяют косые швы. [σ′]=[σр]
Расчет сварного соединения в нахлестку на действие силы. Фланговые и лобовые швы.

[image: image1]
для нормального шва h будут рассчитываться: h=k∙sin45=0.7k

По условию технологии изготовления к≥3 мм; к = s.Различают фланговые и лобовые швы. Лобовой расположен ┴ действующей нагрузки силы. Основным напряжением фланговых и лобовых швов являются касательное напряжение. Лобовые швы работают лучше фланговых. Фланговые швы нагружены не равномерно(на концах больше в середине меньше).Неравномерное распределение τ возрастает с увеличением длины шва и разности податливости детали поэтому длина фланговых швов принимается не более 50к. расчет флангового шва при действии продольной нагрузки
τ=F/h*Σl≤[τ′];
τ=F/0.7k∙2l≤[τ′]
Расчет сварных соединений в таврах, выполненного стыковым и угловым швами.Соединения в таврах- элементы расположены во взаимно перпендикулярных плоскостях. Эти соединения выполняются стыковыми или угловыми швами.

[image: image2]
Стыковой шов: σ=F/S∙b+T/(S∙b∙b/6)≤[σ′]

[image: image3]
Угловой шов:
τ=F/2∙0.7k∙b+T/(0.7k∙b∙b∙2/6)≤[τ′]

Проектировочный расчет валов и осей  на выносливость.Валы работают на совместное действие изгиба и кручения, если необходимо быстро в предварительном порядке оценить прочность вала, то его рассчитывают только на одно кручение, занижая при этом допускаемые напряжения.
τкр=T/Wp=T/0.2∙d∙d∙d≤[τкр]
Т-момент кручения;

Wp-полярный момент инерции

d=√T/0.2[τкр]По этой формуле диаиетр является исходным для проектирования вала. После проектировочного проводится уточненный расчет вала на выносливость и в случае выявления недостаточной прочности вносятся исправления в конструкции вала.

Проверочный (уточненный) расчет на выносливость. При уточненном расчете проверяется фактический запас выносливости спроектированного вала с учетом концентрации напряжения. Условие прочности:S≥[S] S-фактический запас; [s]-допускаемый запас. При  проектировке допускаемый запас принимается [S]=1,5-2,5

S=Sσ∙Sτ/√SσSσ+Sτ∙Sτ
Sσ-частный запас выносливости по нормальным напряжениям;Sτ-частный запас выносливости по нормальным напряжениям. Sσ=σ-1/(σa∙(kσ/Em∙En)+σm∙ψσ)
В большинстве случаев трудно установить действие циклических нагружений машины в условиях эксплуатации, поэтому для нормальных напряжений принимается симметричные циклические напряжения.
Sσ=σ-1/(σa∙(kσ/Em∙En)
Kσ-коэффициент концентрации напряжения;Em-масштаб коэффициент(учитывет размеры вала);En-кэффициент шераховатости(учитывает влияние частоты поверхности);σ-1-предел выносливости на изгиб;
σ-1=(0,4…0,5)σв;σв-предел прочности; σа-амплитуда;

σа=Ми/W.Частный запас выносливости Sτ  определяется аналогично:Sτ=τ-1/(τa∙(kτ/Em∙En)+τm∙ψτ) Для напряжения кручений принимается отнулевой цикл нагружения
τа=τм=1/2τмах=1/2Т/Wp;τ-1-предел выносливости при кручении;
τ-1=(0,2..0,3)σв
Проверочный расчет осей и валов на жесткость. В процессе расчета опр. методами известными из курса сопромата прогибы и углы наклона упругой линии деталей, в результате расчета f≤[f]; Ө≤[Ө];[f]; [Ө]-справочная литература; f;Ө-опр по формулам сопромата.
Виды шпоночных соединений. Расчёт призматической шпонки.В стандарт предусмотрено 3 основных типа шпонок: призматические, симметричные, клиновые. Расчет призматических шпонок идет на смятие и не срез.На смятие:σсм=F/Aсм≤[σсм];F=2T/d;
σсм=4Т/dhlp≤[σсм].На срез: τср=F/Acp≤[ τср]
Шлицевые соединения. Способы центрирования. Расчёт прямобочного шлицевого соединения. Шлиц.соед. представляют собой многошпоночные соединения, в котором шпонки составляют одно целое а валом. Шлицевые соединения бывают 3-х видов. Шлицевые соединения по сравнению со шпоночными обладают след. соединениями:1)детали на валах лучше центрируют;2)напряжение смятия на рабочую поверхность меньше;3)прочность валов при переменных нагрузках выше. Недостатки:1)трудность изготовления ;область применения: там где шпонки не держат. Прямобочные шлицевые соединения. Боковые стороны зубьев при поперечном сечении II между собой ,ГОСТом предусмотрено 3 основных серии: легкая, средняя, тяжелая. В шлицевых соединениях важно центрирование:1)точность центрирования не высока;2)раздача усилий между шлицами не равномерная .Применяется при тяжелых условиях работы. Основной критерий работоспособности прочность и износ. Шлицы рассчитывают на смятие и на срез. Зазоры и неточности изготовления приводят к тому, что имеет место относительное скольжение рабочей поверхности и их износ, который и определяет несущую способность соединения. Распределение усилий по шлицам не равномерное, поэтому расчет на смятие условный.
Классификация подшипников качения. Классификация: по форме (шариковые, роликовые); по направлению воспринимаемой нагрузки (радиальные, упорные, радиально-упорные). Для радиально- упорных подшипников требуется регулировать зазор между телами качения и кольцами, при отсутствии зазора  растут потери на трение, снижение КПД возможно заклинивание при больших зазорах снижается точность вращения. По способности компенсировать перекосы вала  (самоустанавливающиеся, не самоустанавливающиеся); по числу рядов тел качения (одноядерные, двуядерные, многоядерные); по габаритным размерам, связанных с нагрузочной способностью подшипники делятся на серии: легкая, средняя, тяжелая.. Подшипники стандартизованы и выбираются по внутреннему диаметру, ряд должен заканчиваться на 0 или на 5. Каждый подшипник имеет свой номер и все размеры и характеристики подшипников приведены в лит-ре. 

Критерии работоспособности и расчета. Для подшипников характерны след. причины потери работоспособности: 1) усталостное   выкрашивание. В каждой точке поверхности контакта колец с телами качения контактные напряжения крустирует с большой частотой. С переменным напряжением связывают усталостное напряжение, характер и механизм разрушения аналогичен разрушению зубьев передач. 2) образимый износ характерен для подшипников машин работающих в образимой среде;3) разрушение сеператоров. Особенно часто наблюдается у быстроходных подшипников;4) остаточные деформации (в виде лунок и вмятин); 5) раскалывание тел качения и колец.
Расчет. Базируется на 2-х критериях работоспособности:1) расчет на долговечность(срок службы по усталостному выкрашиванию). Критерии расчёта статическая грузоподъёмность; 2) расчёт на статическую прочность по остаточным деформациям и критерии расчета статическая грузоподъёмность.
Подбор подшипников по статической  грузоподъемности. В ряде машин подшипники нагружаются без вращения или вращаются очень медленно. Что бы избежать остаточных деформаций проводят подбор (расчёт), если n<1об/мин. Условие подбора :Ро≤Со  
Ро- эквивалентная статическая нагрузка (Н); Со- статическая грузоподъёмность (Н)-вычислено для строго опр. нагрузок. Но в реальных машинах на подшипник как правило действует комбинация радиальной и осевой силы. Для сравнения Fr и Fa с Со следует первые две привести к эквивалентной статической нагрузке
Ро=ХоFr+YoFa.

Подбор подшипников по динамической грузоподъёмности. n≥1об/мин. Динамическая грузоподъёмность- постоянная нагрузка опр. направления, которую подшипник может выдержать в течении 1млн. оборотов без появления признаков усталости. Условие подбора: Срасч≤С; Срасч- расчетная динамическая грузоподъёмность(Н); С- динамическая  грузоподъёмность.-приводится в справочниках. Подшипники в реальных условиях имеют ресурс не равный 1 млн. оборотов, а реальная нагрузка имеет 2 сост. Fr и Fa, которые следует привести к эквивалентной нагрузке (Р), далее эту нагрузку Р, которая соответствует реальному ресурсу. Р=(хvFr+yFa)Kt∙Кб; v-коэф. Вращения кольца; Kt-температурный коэф.; Кб-коэф.безопасности. Осевая нагрузка не оказывает влияние на экв. Нагрузку Р пока отношение Fa/Fr∙v≤e.т.е расчет ведут на действие силы  Fr  Р=хvFr+Kt∙Кб
Муфты.Классификация. Устройство для постоянного или периодического соединения 2-х валов. Бывают: механические, электро-магнинтые, гидравлические, пневманические. Функции мех муфт: 1.Соединение концов валов; 2.компенсация монтажных ошибок, т.е. переноса и не параллельности валов;3.включение и выключение механизмов при работающем двигателе;4.уменьшение динамических усилий в механизмах;5. предохранение от перегрузок. Основной паспортной характеристикой любой муфты является величина крутящего момента.
Глухие муфты. Особенности применения и их конструкция. Они образуют жесткое и неподвижное соединение валов. Особенности: «+» просты по конструкции, малы по габаритам; «-» требуют повышенной соосности валов иначе будет  «биение» и быстрый износ подшипников; прочность муфты определяется прочностью штифтового соединения; место штифтов могут быть использованы шпонки.
Компенсирующие муфты. Виды несоосности. Конструкция и расчет зубчатой муфты. Допускают соединения не строго соосных валов. В машинах всегда имеется не точность  взаимного расположения геометрически соединяемых валов, она вызвана погрешностями изготовления и монтажа. Компенсирующие муфты  позволяют валам иметь некоторую относительную подвижность и взаимно усиливаются при работе под нагрузкой. Таким образом этот тип муфт компенсирует имеющие при работе не соосность и перенос валов. Различают 3 вида отклонения от правильного взаимного расположения валов: 1.продольное смещение вызвано ошибками монтажа.2. радиальное смещение вызвано неточностью монтажа или биением конца вала из-за неточности обработки.3.угловое смещение(перекос) вызвана теми же причинами как в радиальной.. Существует 2 группы компенсирующих муфт: 1)жесткие(кулачково-дисковые, зубчатые, цепные)2)упругие.
Расчёт незатянутого болта на действие растягивающей нагрузки. Опасным является сечение ослабленное резьбой, площадь будет оцениваться по диаметру d1.
σp=F/(π d1∙ d1/4)≤[σp]
Расчёт болта на действие силы затяжки при отсутствии внешней нагрузки. Примером могут служить болты для крепления нагруженных герметичных крышек и люков машин. Стержень растянут силой затяжки и одновременно закручен моментом сил трения на изгиб, момент Тт на стержень не передается.

σр=Fзат/( π d1∙ d1/4)Напряжение от момента Тр 
τкр=Тр/Wp=0.5∙Fзатd2∙tg(ψ+φ)/0.2 d1∙ d1∙ d1 Результирующее напряжение при совместном действии растяжения и кручения определяется по 3 теории прочности σэкв=√σртяжки и одновременно закручен моментом сил трения на изгиб,момент




































бой, площадь будет оцениваться по диаметру












































σр+4τкрτкр
Для стандартных болтов имеет место соотношение: σэкв=√σртяжки и одновременно закручен моментом сил трения на изгиб,момент




































бой, площадь будет оцениваться по диаметру












































σр+4(0,4σр)=1,3σр;σэкв=1.3Fзат/(Πd1d1/4)≤[ σр]
Расчёт болта, поставленного без зазора, на действие поперечной силы. Болт работает как заклёпка, затяжка в принципи не нужна. Стержень болта растягивается
τср=F/izπdd/4≤[τср]
σсм=F/dBi; Bi=меньшему из В
Расчёт болта, поставленного с зазором, на действие поперечной силы. Болт сжимает детали с силой Fзат. Fтр= Fзатfiz≥F Прочность болта оценивается по формуле: σэкв=1,3Fзат/( π d1∙ d1/4)≤[σp]
s-толщина


к-катет шва


h-высота шва











