ОСНОВЫ
ВЗАИМОЗАМЕНЯЕМОСТИ

Курс лекций
1.Основные понятия о взаимозаменяемости и 

системах допусков и посадок
Цель изучения дисциплины «Основы взаимозаменяемости» – при​обретение обучающимися навыков простановки на чертежах отклонений размеров, формы и расположения отдельных поверхностей, указания норм шероховатости поверхности в соответствии с требованиями ГОСТ и других нормативных документов, а также умение читать чертежи и выполнять необходимые расчеты.

1.1. Взаимозаменяемость и ее разновидности
      Взаимозаменяемость  - пригодность одного изделия для использования вместо другого изделия в целях выполнения одних и тех же требований. 

      Взаимозаменяемость обеспечивается изготовлением деталей и сборкой узлов и изделий с требуемой точностью их геометрических, механических, физических и других параметров.

      Действительные значения геометрических, физических, механических и других параметров детали или узла могут отличаться от расчетных в результате влияния многих факторов, сопутствующих процессу обработки детали или сборки узла. Поэтому следует различать нормированную точность деталей, узлов и изделий, то есть совокупность допустимых отклонений от расчетных значений параметров, и действительную точность, то есть совокупность действительных отклонений, определенных в результате измерения изготовленных деталей, узлов и изделий. 

      Степень приближения действительных значений параметров (например, геометрических) к требуемым значениям называется точностью изготовления.

      Разность между действительным и заданным значением параметра называется  погрешностью.

      Благодаря взаимозаменяемости достигается возможность беспригоночной сборки изделий, детали и узлы которых изготавливаются независимо друг от друга как на одном, так и на различных предприятиях.

      Взаимозаменяемость может быть полной и неполной.

      Полная взаимозаменяемость обеспечивается при выполнении параметров деталей с точностью, позволяющей производить беспригоночную сборку. При полной взаимозаменяемости упрощается процесс сборки – он сводится к простому соединению деталей. Полную взаимозаменяемость целесообразно применять для деталей, изготавливаемых с допусками не выше 6 квалитета и для сборочных единиц, состоящих из небольшого числа деталей. 

      При  неполной  взаимозаменяемости  допускается групповой подбор деталей (селективная сборка), применение компенсаторов, регулирование положения некоторых частей прибора или машины, пригонку и другие дополнительные мероприятия при обязательном выполнении требований к качеству сборочных единиц и изделий.

1.2. Номинальный,  действительный, предельный  размеры  и  предельные отклонения
      В процессе конструирования определяются линейные и угловые размеры детали, характеризующие ее величину и форму. На чертеже детали проставляются все размеры, необходимые для ее изготовления и контроля. 

      Размеры, непосредственно или косвенно влияющие на эксплуатационные показатели машин или служебные функции узлов и деталей, называются функциональными.
      Размер, определенный из функционального назначения детали или узла, называется номинальным размером соединения. Номинальные размеры тел вращения (диаметры) принято обозначать: для отверстия – D, для вала – d. Номинальный размер является общим для обеих деталей, образующих соединение, то есть  d = D. Обычно номинальный размер является целым числом и выражается  в мм.

      Требуемые размеры деталей в производственных условиях не могут быть выполнены абсолютно точно.

      Действительный размер – размер элемента, установленный измерением с допустимой погрешностью. Разность между действительным и  заданным размерами называется погрешностью размера. Для ограничения значений действительного размера устанавливают предельные размеры детали.

      Предельными размерами называются наибольшее и наименьшее допустимые значения размера, между которыми должен находиться или которым может быть равен действительный размер. Больший из них называется наибольшим предельным размером, меньший – наименьшим предельным размером. Обозначают их Dmax  и Dmin  для отверстия; dmax  и  dmin  для вала.

      На чертежах вместо предельных размеров проставляют предельные отклонения от номинального размера. Различают верхнее  ES, es  и нижнее EI, ei  предельные отклонения. 

       Верхнее предельное отклонение  ES, es – алгебраическая разность между наибольшим предельным и номинальным размерами, то есть (рис. 1.1):


ES = Dmax – D – для отверстия;


es = dmax – d – для вала.

      Нижнее предельное отклонение  EI,  ei – алгебраическая разность между наименьшим предельным и номинальным размерами, то есть (рис. 1.1):


EI = Dmin – D – для отверстия;


ei = dmin – d – для вала,

где   D (d) – номинальный размер соединения.
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Рис. 1.1. Предельные размеры и предельные отклонения вала и отверстия.

      При обработке каждая деталь приобретает свой действительный размер и может быть оценена как годная, если он находится в интервале предельных размеров, или забракована, если действительный размер вышел за эти границы. Условие годности деталей может быть выражено следующим неравенством:


Dmin(dmin) ≤ D(d) ≤ Dmax(dmax).

      На машиностроительных чертежах номинальные и предельные линейные размеры и их отклонения проставляют в миллиметрах без указания единицы измерения, например:
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угловые размеры и их предельные отклонения – в градусах, минутах или секундах с указанием единицы, например:  5(30(48((. Предельные отклонения в таблицах допусков указывают в микрометрах. При равенстве абсолютных значений отклонений их указывают один раз со знаком  (  рядом с номинальными размерами, например: 60 ( 0,2;  120( ( 5(. Отклонение, равное нулю, на чертежах не проставляют, наносят только одно отклонение – положительное на месте верхнего или отрицательное на месте нижнего предельного отклонения. 

      Если количество десятичных знаков верхнего и нижнего отклонений не одинаково, то выравнивание производят добавлением нулей. На чертежах соединения рядом с номинальным размером проставляют дробь, в числителе которой указывают предельные отклонения охватывающего размера (диаметра отверстия), а в знаменателе – охватываемого размера (диаметра вала), например:
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1.3. Допуски и посадки
      Допуском размера Т называется разность между наибольшим и наименьшим предельными размерами или же алгебраическая разность между верхним и нижним предельными отклонениями. Допуск всегда положителен. Допуск является мерой точности размера. Он определяет допускаемое поле рассеяния действительных размеров годных деталей в партии, то есть заданную точность изготовления. Чем меньше допуск, тем меньше допустимое колебание действительных размеров, тем выше точность детали и, как следствие, увеличивается трудоемкость обработки и ее себестоимость. 
      Поле допуска – поле, ограниченное верхним и нижним предельными отклонениями:


TD = Dmax – Dmin = |ES – EI| – для отверстия;

Td = dmax – dmin = |es – ei| – для вала.  
      С целью упрощения и наглядности допуски на размеры деталей можно показывать схематически, в виде полей допусков, без изображения самих деталей (рис. 1.2).

      Поля допусков определяются значением допуска и его положением относительно номинального размера. При графическом изображении (рис. 1.2) поле допуска заключено между двумя линиями, соответствующими верхнему и нижнему отклонениям относительно нулевой линии. 
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Рис. 1.2. Графическое изображение полей допусков.

      Нулевая линия – линия, соответствующая номинальному размеру, от которой откладывают отклонения размеров при графическом изображении допусков и посадок. Если нулевая линия расположена горизонтально, положительные отклонения откладывают вверх от нее, а отрицательные – вниз. 

      Две или несколько подвижно или неподвижно соединяемых друг с другом деталей называют сопрягаемыми. Если детали соединения не имеют взаимного охвата, то сопрягаемые поверхности являются лишь присоединительными. Поверхности, по которым происходит соединение деталей, также называют сопрягаемыми. Остальные поверхности называют несопрягаемыми (свободными). В соответствии с этим различают размеры сопрягаемых и несопрягаемых (свободных) поверхностей.

      В соединении деталей, входящих одна в другую, есть охватывающие и охватываемые поверхности. Для гладких цилиндрических и конических деталей охватывающая поверхность называется отверстием, охватываемая – валом, а соответствующие размеры – диаметром отверстия и диаметром вала.

      Допуски размеров охватывающей и охватываемой поверхностей называют допуском отверстия TD и допуском вала Td. 

      Посадкой называют характер соединения деталей, определяемый величиной получающихся в нем зазоров или натягов. Посадка характеризует свободу относительного перемещения соединяемых деталей или степень сопротивления их взаимному смещению.

      В зависимости от взаимного расположения полей допусков отверстия и вала посадка может быть: с зазором (рис.1.3, а),  с натягом (рис. 1.3, б) или переходной (рис. 1.3, в), в которой возможно наличие как зазора, так и натяга.
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      б) 



в)

Рис. 1.3. Расположение полей допусков отверстия 1 и вала 2 в посадках: а) с зазором;  б) с натягом;  в) в переходных.

      Зазор  S – разность размеров отверстия и вала, если размер отверстия больше размера вала. Зазор обеспечивает возможность относительного перемещения собранных деталей. Наибольший зазор:  Smax = Dmax – dmin, наименьший -        Smin = Dmin – dmax.

      Натяг  N – разность диаметров вала и отверстия до сборки при размере вала, большем размера отверстия. Натяг обеспечивает взаимную неподвижность деталей после их сборки. Наибольший натяг  Nmax = dmax – Dmin,  наименьший  -   Nmin = dmin – Dmax.

      Посадка с зазором – посадка, при которой обеспечивается зазор в соединении (поле допуска отверстия расположено над полем допуска вала, рис. 1.3, а). К посадкам с зазором относятся также посадки, в которых нижняя граница поля допуска отверстия совпадает с верхней границей поля допуска вала, то есть  Smin = 0.

      Посадка с натягом – посадка, при которой обеспечивается натяг в соединении (поле допуска вала расположено над полем допуска отверстия, рис. 1.3, б). 

      Переходная посадка – посадка, при которой возможно наличие как зазора, так и натяга (поля допусков отверстия и вала перекрываются частично или полностью, рис. 1.3, в).

      Допуск посадки – разность между наибольшим и наименьшим допускаемыми зазорами (допуск зазора  TS в посадках с зазором) или наибольшим и наименьшим допускаемыми натягами (допуск натяга  TN  в посадках с натягом):




TS = Smax – Smin;




TN = Nmax – Nmin.

      В переходных посадках допуск посадки – сумма наибольшего натяга и наибольшего зазора, взятых по абсолютному значению.

      Для всех типов посадок допуск посадки численно равен сумме допусков отверстия и вала, то есть




TS(TN) = TD + Td.

      Посадки обозначаются следующим образом, например:  40
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,  где  40 – номинальный размер соединения;  в числителе дроби указано предельное отклонение охватывающего размера,  а в знаменателе – охватываемого размера.

1.4. Принципы  построения  системы допусков  и  посадок
      Система допусков и посадок – совокупность рядов допусков и посадок, закономерно построенных на основе опыта, теоретических и экспериментальных исследований и оформленных в виде стандартов. В промышленности разработаны и действуют системы допусков и посадок на различные, преимущественно типовые, виды сопряжений: гладкие цилиндрические и конические, резьбовые, шпоночные, шлицевые и зубчатые передачи.

      Система упорядочивает и облегчает назначение допусков и посадок в соединениях, ограничивая промышленность минимально необходимыми, но достаточными возможностями выбора точности и характера сопряжений. Входящие в эти системы стандарты обязательны для всего общего и большей части специального машиностроения при всех видах проектирования, включая курсовые и дипломные проекты в учебных заведениях.

      Величины допусков на валы и отверстия для каждого из сочетаний размера, квалитета и основного отклонения представлены в виде соответствующих таблиц, например, в справочнике “Единая система допусков и посадок СЭВ в машиностроении и приборостроении” [8]. 

      Существуют посадки в системе отверстия (СА) и в системе вала (СВ).
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Рис. 1.4. Расположение полей допусков для посадок в системе отверстия:

1 – поле допуска основного отверстия; 2– поле допуска вала.

      Посадки в системе отверстия – посадки, в которых требуемые зазоры и натяги получаются сочетанием различных полей допусков валов с полем допуска основного отверстия, обозначаемого Н (рис. 1.4).
      Посадки в системе вала – посадки, в которых требуемые зазоры и натяги получаются сочетанием различных полей допусков отверстий с полем допуска основного вала, обозначаемого  h (рис. 1.5).
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Рис. 1.5. Расположение полей допусков для посадок в системе вала:  

1 – поле допуска основного вала; 2 – поле допуска отверстия.

      Для всех посадок в системе отверстия нижнее отклонение отверстия ЕI равно нулю, то есть нижняя граница поля допуска основного отверстия совпадает с нулевой линией.

      Для всех посадок в системе вала верхнее отклонение основного вала  еs  равно нулю, то есть верхняя граница поля допуска основного вала совпадает с нулевой линией.

      Поле допуска основного отверстия располагают сверху, а поле допуска основного вала – снизу от нулевой линии, то есть в обоих случаях допуска откладывают в материал детали.
      Выбор систем отверстия или вала определяется конструктивными, технологическими и экономическими соображениями.

      В системе вала основной деталью является вал; нужную посадку получают изменением исполнительных размеров отверстия (рис. 1.5). И, наоборот, основной деталью в системе отверстия является отверстие, а нужную посадку получают изменением исполнительных размеров вала (рис. 1.4). Назначение одной и той же посадки в системе отверстия или в системе вала не меняет посадку (значения зазора или натяга), а приводит лишь к изменению предельных размеров деталей. 

      Системы отверстия или вала формально равноправны. Однако преимущественное распространение получила система отверстия. Это обусловлено тем, что точные отверстия обрабатывают дорогостоящим инструментом (зенкерами, развертками, протяжками). Каждый из них применяют для обработки отверстия только одного размера с определенным полем допуска.

      Валы же, независимо от их размера, обрабатывают одним и тем же резцом или шлифовальным кругом. Поэтому размер вала проще и экономически более выгодно подогнать под заданный размер отверстия.

      В некоторых же случаях наиболее целесообразным оказывается применение системы вала. В качестве примера можно привести соединение нескольких отверстий одинакового номинального размера, но с разными посадками на одном валу. На рисунке 1.6 показано соединение, имеющее подвижную посадку валика 1 с тягой 3 и неподвижную – с вилкой 2, которое целесообразно выполнять по системе вала.
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Рис. 1.6. Шарнирное соединение вилки с тягой:  

1 – валик;  2 – вилка;  3 – тяга.

      Для построения системы допусков необходимо, в первую очередь, установить закономерность изменения допуска в зависимости от номинального размера, ограничиваемого допусками. Эта зависимость выражается через единицу допуска  i(I)  и имеет вид:

i = 0,45(
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 + 0,001D  -  для размеров до 500 мм;

I = 0,004(D + 2,1  -  для размеров свыше 500 мм.

Из этих зависимостей следует, что единица допуска – множитель в формулах допусков системы, являющийся функцией номинального размера. В приведенных зависимостях:  D – среднее геометрическое крайних размеров интервала, в который попадает номинальный размер. D выражается в мм, а  i(I) – в мкм.

      Формально в справочных таблицах следовало бы иметь число строк, равное числу охваченных стандартом номинальных размеров. При этом для целых групп размеров допуски окажутся одинаковыми или очень близкими. Поэтому диапазон размеров от 1 до 500 мм разбит на 13 интервалов (диапазон от 1 до 10000 мм разбит на 26 интервалов): до 3; свыше 3 до 6; свыше 6 до 10; свыше 10 до 18; свыше 18 до 30; свыше 30 до 50; свыше 50 до 80; свыше 80 до 120; свыше 120 до 180; свыше 180 до 250; свыше 250 до 315; свыше 315 до 400; свыше 400 до 500.

      Для всех размеров, объединенных в один интервал, значения допусков приняты одинаковыми. 

      Значения  D определяются как:




D = 
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где  Dmin  и  Dmax  - крайние значения размеров каждого      интервала.

      Размеры по интервалам распределены так, чтобы допуски, подсчитанные по крайним значениям в каждом интервале, отличались от допусков, подсчитанных по среднему значению, не более чем на 8 %.

      Для нормирования требуемых уровней точности установлены квалитеты (для резьбовых соединений и зубчатых передач – степени точности).

      Квалитет – совокупность допусков, рассматриваемых как соответствующие одному уровню точности для всех номинальных размеров. Точность в пределах одного квалитета зависит только от номинального размера. Для гладких соединений ГОСТ 25346 – 89 устанавливает 20 квалитетов, которым присвоены номера: 01, 0, 1, 2, …, 18. Стандартный допуск того или иного квалитета обозначается сочетанием букв IT (от английского Interneishenl tolerance – международный допуск) с номером квалитета, например, IT 01, IT 5, IT 14 и т.д. Точность убывает от IT01 к IT18. Квалитеты IT01, IT0, IT1 предназначены для оценки точности плоскопараллельных концевых мер длины; IT2, IT3, IT4 – для гладких калибров (пробок и скоб);  IT5 – IT17 – производственные квалитеты для металлических деталей. Для высокоточных деталей используются IT4 – IT6; для деталей ответственных соединений в машиностроении и приборостроении применяются IT7 и IT8, а для деталей неответственных соединений (сельскохозяйственное машиностроение, грузовой автомобиль, подъемно-транспортное оборудование и т. д.). Квалитеты IT11 и IT12 используются также для неответственных соединений, в которых требуются большие зазоры (при значительных температурных перепадах или при работе в запыленных условиях). Квалитеты IT12 – IT17 назначаются для размеров металлических деталей с неуказанными допусками, то есть для размеров, не образующих соединения; IT18 используется для деталей из пластмасс. Квалитет определяет величину допуска. Допуск для квалитетов с 5 по 18 определяется по формуле:





T = a(i,

где  а – число единиц допуска, зависящее от квалитета.

      Число единиц допуска для каждого квалитета является вполне определенным и равным:

	IT
	01
	0
	1
	2
	3
	4
	5
	6
	7
	8

	a
	1
	1,41
	2
	2,74
	3,74
	5,15
	7
	10
	16
	25

	IT
	9
	10
	11
	12
	13
	14
	15
	16
	17
	18

	а
	40
	64
	100
	160
	250
	400
	640
	1000
	1600
	2500


      Численное значение величины  а, начиная с 6 квалитета, образует геометрическую прогрессию со знаменателем  ( = 1,6. Это значит, что при переходе к каждому последующему квалитету, величина допуска возрастает на 60 %. Через каждые 6 квалитетов допуски увеличиваются в 10 раз. 

      В квалитетах точнее 5 численные значения допусков определяют по следующим формулам:




IT 01 = 0,3 + 0,008 D




IT 0 = 0,5 + 0,012 D




IT 1 = 0,8 + 0,02 D




IT 2 = 
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IT 3 = 
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      Для размеров менее 1 мм допуски по квалитетам 14 – 18 не назначают.

2. Отклонения  формы  и  расположения
поверхностей  деталей
      В процессе изготовления деталей не всегда удается получить заданную геометрическую форму. Поверхности детали также должны правильно располагаться друг относительно друга, однако они также часто имеют погрешности относительного расположения. Погрешности формы и расположения, а также шероховатость поверхностей оказывают негативное влияние на эксплуатационные (износ, шум, прочность, герметичность и т. д.) и технологические (трудоемкость обработки, сборки, контроля) показатели. Поэтому отклонения формы и расположения поверхностей должны быть ограничены допусками.
2.1. Классификация отклонений формы и расположения   поверхностей
      Основные термины и определения, относящиеся к отклонениям и допускам формы и расположения поверхностей деталей машин и приборов, устанавливает ГОСТ 24642-81.

      Различают номинальные геометрические поверхности, то есть поверхности предписанные чертежом и не имеющие отклонений размера и формы, и действительные (реальные) поверхности, то есть поверхности, ограничивающие деталь в результате ее обработки.

      В основу нормирования и количественной оценки отклонений формы и расположения поверхностей положен принцип прилегающих прямых, поверхностей и профилей.

      Прилегающая прямая – прямая, соприкасающаяся с реальным профилем и расположенная вне материала детали так, чтобы отклонение от нее наиболее удаленной точки реального профиля в пределах нормируемого участка имело минимальное значение (рис. 2.1).
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      Прилегающая поверхность – поверхность, имеющая форму номинальной поверхности, соприкасающаяся с реальной поверхностью и расположенная вне материала детали так, чтобы отклонение от нее наиболее удаленной точки реальной поверхности в пределах нормируемого участка было минимальным.
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Рис. 2.1. Прилегающая прямая.

      Условие минимального значения отклонения не распространяется на прилегающий цилиндр, а также на прилегающую окружность к поперечному сечению любой поверхности вращения. При наружных поверхностях ими будут описанный цилиндр или окружность минимального диаметра, а при внутренних поверхностях – вписанный цилиндр или окружность максимального диаметра (рис. 2.2).
      Согласно ГОСТ 24642 – 81 различают отклонения и соответствующие им допуски формы, расположения и суммарные формы и расположения.
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Рис. 2.2.  Прилегающие  окружности.
2.2. Отклонения  формы
      Под отклонением формы поверхности понимают отклонение формы реальной поверхности от формы номинальной поверхности. Шероховатость поверхности не относится к отклонениям формы. Различают отклонения формы цилиндрических и плоских поверхностей.

2.2.1.  Отклонения  формы  цилиндрических  
поверхностей
      Отклонение от круглости – наибольшее расстояние от точек реального профиля до прилегающей окружности (рис. 2.3).

   
[image: image13.wmf]D


Рис. 2.3.  Отклонение  от  круглости.

Частными видами отклонения от круглости являются овальность и огранка.

      Овальность – отклонение от круглости, при котором реальный профиль представляет собой овалообразную фигуру, наибольший и наименьший диаметры которой находятся во взаимно перпендикулярных направлениях (рис. 2.4).
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Рис. 2.4. Овальность.

      Огранка – отклонение от круглости, при котором реальный профиль представляет собой многогранную фигуру. Огранка может быть с четным и нечетным числом граней. Погрешность формы вследствие огранки определяется по формуле:  
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.   Исходные данные для расчета погрешности формы при четном числе граней можно определить измерением диаметра поверхности в нескольких направлениях (рис. 2.5, а). Для огранки с нечетным числом граней  характерно примерное равенство размера d при измерении в любом направлении (рис. 2.5, б), что затрудняет выявление погрешности формы простым измерением. Однако с помощью индикатора часового типа непосредственно на станке или в центровом приспособлении огранку, как максимальное радиальное биение, определить достаточно просто.

      Овальность детали возникает, например, вследствие биения шпинделя токарного или шлифовального станка, дисбаланса детали и ряда других причин. Появление огранки вызвано изменением положения мгновенного центра вращения детали, например, при бесцентровом шлифовании.
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Рис. 2.5.  Огранка с четным (а) и нечетным (б) числом граней.

      Отклонение  профиля  продольного  сечения – наибольшее расстояние от точек образующих реальной поверхности до соответствующей стороны прилегающего профиля (рис. 2.6).
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Рис. 2.6. Отклонение профиля продольного сечения.

      Частным случаем отклонения профиля продольного сечения является отклонение  от  цилиндричности – набольшее расстояние  (  от точек реальной поверхности до прилегающего цилиндра в пределах нормируемого участка  L  (рис. 2.7).


Рис. 2.7. Отклонение от цилиндричности.

      Разновидностями отклонений от цилиндричности являются случаи системного отклонения от прямолинейности и параллельности образующих, к которым относятся конусообразность, бочкообразность и седлообразность.

      Конусообразность – отклонение профиля продольного сечения, при котором образующие прямолинейны, но не параллельны (рис. 2.8).
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Рис. 2.8. Конусообразность.

      Бочкообразность – отклонение профиля продольного сечения, при котором образующие не прямолинейны и диаметры увеличиваются от краев к середине сечения (рис. 2.9).
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        Рис. 2.9.  Бочкообразность.

      Седлообразность – отклонение профиля продольного сечения, при котором образующие непрямолинейны и диаметры уменьшаются от краев к середине сечения (рис. 2.10).
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Рис. 2.10.  Седлообразность.


      Бочкообразность чаще всего возникает при обтачивании тонких длинных валов, поскольку под влиянием сил резания в средней части заготовки  возникают большие прогибы, чем по ее краям. Толстые короткие валы чаще получаются седлообразными из-за большего смещения вала по краям. Причиной конусообразности может быть износ резца, несовпадение геометрических осей шпинделя и пиноли задней бабки станка, отклонение от параллельности оси центров и направляющих станины.

      Отклонение  от  прямолинейности  оси  поверхности вращения в пространстве характеризуется наименьшим значением диаметра цилиндра  (, внутри которого располагается реальная ось в пределах нормируемого участка L (рис. 2.11).


Рис. 2.11.  Отклонение от прямолинейности оси.
2.2.2.   Отклонения формы  плоских поверхностей
      Отклонение от плоскостности – наибольшее расстояние  (  от точек реальной поверхности до прилегающей плоскости в пределах нормируемого участка (рис. 2.12).


Рис. 2.12.  Отклонение от плоскостности.

Частными видами отклонения от плоскостности являются  выпуклость и вогнутость  (рис. 2.13).
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Рис. 2.13.  Выпуклость (а) и вогнутость (б).

     Отклонение  от  прямолинейности в плоскости – наибольшее расстояние  (  от точек реального профиля до прилегающей прямой (рис. 2.14).
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Рис. 2.14.  Отклонение от прямолинейности.

2.2. Отклонение  расположения  поверхностей
Отклонением  расположения  поверхности  называют отклонение реального расположения поверхности от его номинального расположения. Отклонения расположения поверхностей и профилей всегда сочетаются с отклонениями формы. В стандарте установлены отклонения и допуски собственно расположения (когда их легко выделить) и суммарные отклонения и допуски формы и расположения (когда разделять их затруднительно или нецелесообразно). При рассмотрении отклонений расположения отклонения формы поверхности исключаются. Допуски расположения охватывающих и охватываемых поверхностей могут быть двух видов – зависимыми и независимыми.

Зависимым называется допуск расположения, величина которого зависит не только от заданного предельного отклонения расположения, но и от действительных отклонений размеров рассматриваемых поверхностей. Зависимые допуски расположения являются более технологичными, их назначают в тех случаях, когда необходимо обеспечить собираемость деталей, сопрягающихся одновременно по нескольким поверхностям с заданными зазорами или натягами.

Зависимыми могут быть следующие допуски расположения поверхностей: позиционные, соосности, симметричности, перпендикулярности, пересечения осей. 

Зависимыми могут быть следующие допуски формы: допуск прямолинейности оси и допуск плоскостности для плоскости симметрии.
Допуск параллельности и наклона может быть только независимый. 

Зависимые допуски устанавливаются для деталей, сопрягаемых одновременно по двум или более поверхностям, для которых взаимозаменяемость сводится к обеспечению собираемости по всем сопрягаемым поверхностям, нпример, соединение фланцев с помощью болтов.

Зависимые допуски обычно контролируют комплексными калибрами, являющимися прототипами сопрягаемых деталей. Эти калибры всегда проходные. 

Независимым называется допуск расположения, величина которого определяется только заданным предельным отклонением расположения и не зависит от действительных отклонений размеров рассматриваемых поверхностей.

Независимые допуски используются для ответственных соединений, когда их величина определяется функциональным назначением детали.

Основными видами отклонений расположения поверхностей являются:

Отклонение от параллельности плоскостей – разность  (  наибольшего и наименьшего расстояний между прилегающими плоскостями в пределах нормируемого участка (рис. 2.15).


Рис. 2.15.  Отклонение от параллельности плоскостей.

Отклонение от параллельности осей – геометрическая сумма отклонений от параллельности проекций осей в двух взаимно перпендикулярных плоскостях  P  и  Q (рис. 2.16).


Рис. 2.16. Отклонение от параллельности осей.

      Составляющие  (х  и  (у  могут быть самостоятельными погрешностями взаимного расположения осей в плоскостях: отклонение от параллельности осей в общей плоскости Q  равно  (х;  перекос осей равен отклонению от параллельности  (у. 

      Отклонение от перпендикулярности плоскостей – наибольшее расстояние  (  между плоскостью, которая должна составлять с базовой плоскостью угол 90( (рис. 2.17). 

Рис. 2.17.  Отклонение от перпендикулярности плоскостей.

Отклонение  от  соосности  относительно  общей  оси – наибольшее расстояние  (1 ((2)  между осью рассматриваемой поверхности вращения и общей осью двух или нескольких поверхностей вращения на длине нормируемого участка (рис. 2.18).
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Рис. 2.18.  Отклонение от соосности относительно общей оси.

Отклонение  от  симметричности  относительно  базовой  плоскости – наибольшее расстояние  (  между плоскостью симметрии рассматриваемой поверхности и базовой плоскостью симметрии в пределах нормируемого участка (рис. 2.19).


Рис. 2.19. Отклонение от симметричности.

Отклонение  от  пересечения  осей, которые номинально должны пересекаться, определяют как наименьшее расстояние  (  между рассматриваемой и базовой осями (рис. 2.20). 
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Рис. 2.20.  Отклонение от пересечения осей.

Позиционное  отклонение  (смещение  оси) - наибольшее отклонение  (  реального расположения элемента (его центра, оси или плоскости симметрии) от его номинального расположения в пределах нормируемого участка (рис. 2.21).


Рис. 2.21. Позиционное отклонение.

2.3. Суммарные отклонения формы и 

расположения поверхностей
Суммарное отклонение формы и расположения – отклонение, которое одновременно учитывает отклонения формы и расположения рассматриваемой реальной поверхности относительно заданных баз. Суммарные отклонения и допуски применяют, в частности, для оценки радиального и торцового биения. 

Радиальное  биение  поверхности  вращения  относительно базовой оси возникает в результате отклонений от круглости и соосности с указанной осью профиля проверяемого сечения (рис. 2.22).




Рис. 2.22.  Радиальное биение.

Торцовое биение – разность  (  наибольшего и наименьшего расстояний от точек всей торцовой поверхности до плоскости, перпендикулярной базовой оси; оно является результатом совместного проявления отклонения от плоскостности рассматриваемой поверхности и отклонения ее от перпендикулярности относительно базовой оси (рис. 2.23).

Рис. 2.23. Торцовое биение.

2.4. Зависимые  допуски  расположения
Для деталей, которые сопрягаются с контрдеталями одновременно по двум или нескольким поверхностям, могут назначаться зависимые допуски расположения, то есть допуски, связанные с зазорами между сопрягаемыми поверхностями. Эти допуски задаются на чертежах в виде значений предельных отклонений расположения, отвечающих минимальным зазорам и получающихся при соответствующих предельных отклонениях размеров. Заданные таким образом предельные отклонения увеличиваются при контроле детали в зависимости от действительных отклонений ее размеров, то есть при контроле универсальными приборами величина действительного отклонения может превышать заданную. На результаты контроля комплексными калибрами превышение отклонения не оказывает влияния.

На чертежах зависимый допуск обозначают буквой М и проставляют в кружочке рядом с численным значением отклонения. Если допуск расположения не указан как зависимый, то его считают независимым.

Если условный знак зависимого допуска (буква М в кружочке) помещен после числового значения допуска, то это говорит о том, что зависимый допуск связан с действительными размерами поверхности (рис. 2.24).


Рис. 2.24.  Пример обозначения зависимого допуска.

      Если условный знак зависимого допуска помещен после буквенного обозначения базы, например, 


     , или без буквенного обозначения базы в третьей части    рамки         ,      то это означает,                                             что допуск связан с действительными размерами базовой поверхности (рис. 2.25).



Рис. 2.25.  Пример применения зависимого допуска для соосных отверстий.

При указании предельных отклонений на позиционный допуск от номинального расположения линейные и угловые размеры, определяющие номинальное расположение осей, указывают на чертежах без предельных отклонений и обязательно заключают в прямоугольные рамки (рис. 2.25).

Если зависимые допуски составляют большинство, то независимые допуски обозначают знаком 
  , который помещают после числового значения допуска




, а в технических требованиях делают запись, например:  “Все допуски соосности зависимые, кроме обозначенных знаком“.


Ниже рассмотрены два примера на расчет зависимых допусков.

На рисунке 2.26 приведен чертеж планки с двумя отверстиями, расстояние между осями которых равно 40 мм и на это расстояние установлен зависимый позиционный допуск, равный ( 0,2 мм.


Рис. 2.26. К расчету зависимого допуска на расстояние     между двумя отверстиями.

      Поскольку отверстий два, то допуск  (  на расстояние между осями связан с возможным зазором S, возникающим при соединении данной детали с ее контрдеталью, то есть с ответной деталью. При этом  ( = ( S.

      Позиционный допуск, равный ( 0,2 мм, установлен в предположении, что необходимый зазор в соединении будет иметь место при нижних отклонениях обоих отверстий, каждое из которых, как следует из рис. 2.27, равно нулю. При выполнении отверстий в планке действительные отклонения их диаметров будут, как правило, больше нуля, и тогда зазоры соответственно возрастут, а зависимый допуск между осями увеличится на  
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, где (1 и (2 – реальные отклонения диаметров отверстий (рис. 2.27).

      Например, если действительные отклонения диаметров отверстий будут равны их верхним отклонениям, то зависимый допуск на отклонение между осями возрастет до величины (:

( = ( (0,2 +0,3) = ( 0,5 мм.



l1 = l – (S + 
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Рис. 2.27.  Схема влияния зависимого допуска при изготовлении и сборке деталей.

      На рисунке 2.28 приведен второй пример для расчета зависимого допуска.

Рис. 2.28.  К расчету зависимого допуска для двух соосных отверстий. 

      Как следует из рисунка 2.28, для отверстий (15+0,035  и (25+0,045 назначен зависимый допуск соосности, равный 0,05 мм. Значение допускаемого отклонения от соосности является наименьшим в том случае, когда оба отверстия данной детали выполнены с минимально допустимым отклонением, равным в данном случае нулю. По мере увеличения диаметров отверстий (в пределах допуска) в соединении образуются зазоры. Отклонение от соосности ( определяется разностью радиальных расстояний от осей отверстий, а зазоры – разностью предельного и номинального диаметров, поэтому отклонение от соосности ( связано с суммарным зазором в обеих ступенях  S1 и S2 следующей зависимостью:





( = 
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При наибольших предельных диаметрах отверстий (15,035 и 25,045 мм) возможно дополнительное отклонение от соосности, равное 0,5((0,035 + 0,045) = 0,04 мм. Допуск соосности в этом случае равен:




Тmax = 0,05 + 0,04 = 0,09 мм.

2.5. Нормирование  допусков  формы  и            расположения  поверхностей
Согласно ГОСТ 24643-81 для каждого вида допуска формы и расположения поверхностей установлено 16 степеней точности. Численные значения допусков на отклонения формы и расположения поверхностей приводятся в соответствующих таблицах справочников. 

Между допусками размера и формы или расположения поверхностей имеется вполне определенное соответствие, выражаемое через уровни относительной геометрической точности. Существует три таких уровня: уровень А – нормальная относительная геометрическая точность (допуски формы или расположения составляют примерно 60 % допуска размера); уровень В – повышенная относительная геометрическая точность (допуски формы или расположения составляют примерно 40 % допуска размера); уровень  С – высокая относительная геометрическая точность (допуски формы или расположения составляют примерно 25 % допуска размера).

Нормальный уровень А используется для поверхностей без особых требований к точности формы при низкой скорости вращения или перемещения; нормальная относительная геометрическая точность в машиностроении применяется наиболее часто.
Повышенный уровень В используется для поверхностей, работающих при средних нагрузках и частотах вращения до 1500 об/мин, при оговоренных требованиях к плавности хода и герметичности уплотнений. Примеры применения: коренные шейки коленчатого вала и шейки распределительного вала, в подшипниках автомобильных двигателей; поверхности, образующие соединения с натягом или по переходным посадкам при воздействии больших скоростей и нагрузок, при наличии ударов и вибраций.
Высокий уровень С используется для поверхностей и подвижных соединений, работающих при высоких нагрузках и частотах вращения свыше 1500 об/мин, при высоких требованиях к плавности хода, герметичности уплотнения и при необходимости трения малой величины. В качестве примера применения уровня С можно привести: приводной вал в подшипниках круглошлифовальных станков; впускные клапаны в направляющих автомобильного двигателя; поверхности в соединениях с натягом и при переходных посадках при высоких требованиях к точности центрирования, прочности соединения в условиях воздействия больших нагрузок, ударов и вибраций. 
Допуски формы цилиндрических поверхностей, соответствующие уровням А, В и С, составляют примерно 30, 20 и 12 % допуска размера, поскольку допуск формы ограничивает отклонение радиуса, а допуск размера – отклонение диаметра поверхности. 

Допуски формы и расположения можно ограничивать полем допуска размера. Эти допуски указывают только тогда, когда по функциональным или технологическим причинам они должны быть меньше допусков размера или неуказанных допусков по ГОСТ 25670-83.

2.6.  Обозначение  на  чертежах  допусков  формы  и  расположения  поверхностей
      Вид допуска формы и расположения согласно ГОСТ 2.308-79 следует обозначать на чертеже знаками (графическими символами), приведенными в таблицах 2.1 и 2.2.








          Таблица 2.1.

Условное обозначение допусков формы 
	Вид допуска
	Графический символ
	Пример обозначения на чертеже

	Допуск прямолинейности (для плоскостей, осей, цилиндрических поверхностей)
	
[image: image30]
	
[image: image31.emf] 

0,05/100  

69 h9  

300  



	Допуск плоскостности
	
	
[image: image32.emf] 

40  

0,1  

200  



	Допуск круглости
	
[image: image33]
	
[image: image34.emf] 

 20 f 7  

0,006  

40  



	Допуск   цилиндричности
	
	
[image: image35.emf] 

0,012  

 54 u 8  



	Допуск профиля продольного сечения
	
[image: image36]
	
[image: image37.emf] 

 48 h6  

0,004  

50  



	Допуск формы заданного профиля
	
[image: image38]
	
[image: image39.emf] 

Б  

Т0,04  

АБ  

А  



	Допуск формы заданной поверхности
	
[image: image40]
	
[image: image41.emf] 

Б  

Т0,1  

АБ  

А  










Таблица 2.2.
Условное обозначение допусков расположения

	Допуск 
параллельности
	
	
[image: image42.emf] 

40 h 9  

0,1  

А  

А  

153  



	Допуск перпендикулярности
	
	
[image: image43.emf] 

Ø30Н6  

0,005   А  

А  

Ø20Н7  



	Допуск    наклона
	
	
[image: image44.emf] 

30º  

0,08  

А  

А  



	Допуск    соосности
	
	
[image: image45]

	Допуск симметричности
	
	
[image: image46]

	Допуск    пересечения осей
	
[image: image47]
	
[image: image48]

	Позиционный допуск

	
	
[image: image49.emf] 



	Допуски радиального или торцевого биения
	 SHAPE  \* MERGEFORMAT 
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42 h9  

0,05  

А  

Ø50  

Ø30Н8  

А  



	Допуск полного радиального или торцового биения
	 SHAPE  \* MERGEFORMAT 



	[image: image53.jpg]AB






	Суммарный допуск параллельности и плоскостности.

Суммарный допуск перпендикулярности и плоскостности.
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	Суммарный допуск наклона и плоскостности
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Знак и числовое значение допуска вписывают в рамку, указывая на первом месте знак, на втором – числовое значение допуска в миллиметрах, на третьем – при необходимости, буквенное обозначение базы или поверхности, с которой связан допуск расположения, например,  

     .  Рамку соединяют с элементом, к которому относится допуск, сплошной линией, заканчивающейся стрелкой


Если допуск относится к оси или плоскости симметрии, соединительная линия должна быть продолжением размерной.

Если допуск относится к общей оси (плоскости симметрии), соединительную линию проводят к общей оси



Перед числовым значением допуска следует указывать: символ (, если поле допуска задано его диаметром  
             ;  символ  R, если поле допуска задано радиусом

    ;  символ  Т, если допуск симметричности, пересечения осей, формы заданной поверхности, а также позиционные допуски заданы в диаметральном выражении  

   ;  символ  Т/2  для тех же видов допусков, если они заданы в радиусном выражении

       ; слово  сфера  и символ  (  или  R, если поле допуска сферическое

                            Если допуск относится к участку поверхности заданной длины (площади), то ее значение указывают рядом с допуском, отделяя от него наклонной линией  






      .  Если необходимо назначить допуск на всей длине поверхности и на заданной длине, то допуск на заданной длине указывают под допуском на всей длине

            .  
      Надписи, дополняющие данные, приведенные в  рамке,  наносят следующим образом:



      Суммарные допуски формы и расположения поверхностей, для которых не установлены отдельные графические знаки, обозначают знаками составных допусков: сначала знак допуска расположения, а затем знак допуска формы


      Базу обозначают зачерненным треугольником, который соединяют соединительной линией с рамкой допуска

      Чаще базу обозначают буквой и соединяют ее с треугольником

      Если базой является ось или плоскость симметрии, треугольник располагают в конце размерной линии соответствующего размера поверхности. В случае недостатка места стрелку размерной линии допускается заменять треугольником.

2.7. Выбор вида допуска расположения

      Выбор вида допуска расположения зависит от конструктивных особенностей детали (ее геометрической формы) и от функционального назначения. Указанные на чертеже допуски расположения подлежат обязательному контролю, поэтому для неответственных поверхностей допуск расположения может быть отнесен к разряду общих (неуказанных) допусков. 
      У корпусных деталей (станина, плита, корпус и т. д.) необходимо обратить внимание на расположение плоских поверхностей и отверстий.
      Для плоских поверхностей с номинальным углом между ними 90° задается допуск перпендикулярности, если номинальный угол 180°, то – допуск параллельности; при других значениях угла – допуск наклона. Допуск симметричности используется для поверхностей, имеющих симметричное расположение элементов (отверстий, плоскостей, пазов и т. д.) относительно общей оси. 
      Для отверстий под крепеж задается позиционный допуск или предельные отклонения межосевых расстояний. 

      Для отверстий в разных плоскостях задается допуск параллельности или пересечения осей. Для отверстий на общей оси задается допуск соосности. 

      Для деталей типа тела вращения (валы, втулки, зубчатые колеса, диски, гильзы, цилиндры и т. д.) назначаются следующие виды допусков: допуск соосности поверхностей вращения, который учитывает параллельное и угловое смещение осей рассматриваемых поверхностей; допуск радиального биения, который может быть задан в виде полного радиального биения или в виде радиального биения в заданном направлении. 
      Допуски соосности (рис. 2.29) могут быть смежными (для ступенчатых валов и отверстий, рис.2.29, а), вписанными (для втулок, цилиндров, рис 2.29, б), разнесенными (шейки вала под подшипники, отверстия в разных стенках корпуса, рис. 2.29, в).
[image: image58.jpg]8)

BLI7]





Рис. 2.29. Возможные виды отклонений от соосности.
      Для деталей, не имеющих вращательного движения (корпуса, стойки и т. д.), целесообразно задавать допуск соосности, что обеспечивается технологией изготовления (одновременная обработка наружных и внутренних поверхностей, расточка смежных или разнесенных отверстий резцами, расположенными на общей борштанге). 
      Для деталей, имеющих вращательное движение (валы, гильзы, зубчатые колеса и т. д.), целесообразно задавать суммарные допуски радиального или торцового биения, которые наиболее полно характеризуют эксплуатационные свойства деталей. Допуск радиального биения влияет на величину зазора в соединении. 
2.8. Нормирование  и  обозначение  

шероховатости  поверхности
Шероховатостью поверхности называют совокупность неровностей поверхности с относительно малыми шагами.  Шероховатость оказывает существенное влияние на работоспособность детали в зависимости от условий, в которых она эксплуатируется. Данные факторы влияют на интенсивность износа, усталостную прочность в условиях циклических напряжений, прочность прессовых соединений, коррозионную стойкость. Шероховатость поверхности определяется на так называемой базовой длине l, то есть на длине участка поверхности, выбираемой для измерения шероховатости без учета других видов неровностей, имеющих шаг более длины l. Численное значение базовой длины выбирают из ряда: 0,01; 0,03; 0,08; 0,25; 0,8; 2,5; 8; 25 мм, при этом меньшие значения базовой длины соответствуют меньшим величинам микронеровностей.

Шероховатость поверхности деталей, независимо от материала и способа изготовления, можно оценивать количественно одним или несколькими параметрами: средним арифметическим отклонением профиля Ra, высотой неровностей профиля по десяти точкам Rz, наибольшей высотой неровностей профиля Rmax, средним шагом неровностей  Sm,  средним шагом местных выступов профиля  S,  относительной опорной длиной профиля  tp. Из всех этих параметров предпочтительным является параметр Ra. 

Среднее арифметическое отклонение профиля Ra – среднее арифметическое из абсолютных значений отклонений профиля в пределах базовой длины:
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где   l – базовая длина;

        n – число выбранных точек профиля на базовой длине;

        у – отклонение профиля, то есть расстояние между    любой точкой профиля и средней линией (рис. 2.29).


Рис. 2.29.  Профилограмма и основные параметры шероховатости поверхности.

      Высота неровностей профиля Rz по десяти точкам – сумма средних абсолютных значений пяти наибольших выступов профиля и пяти глубин наибольших впадин профиля в пределах базовой длины:
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где   ypi – высота  i-го наибольшего выступа профиля;

        yvi –  глубина  i-й  наибольшей впадины профиля.

Значения ypi и  yvi  отсчитываются относительно средней линии профиля.

      Соотношения между параметрами Ra и Rz приведены в таблице 2.







Таблица 2.

                    Соотношения между параметрами  Ra  и  Rz  
	Параметр шероховатости, мкм

	Ra
	Rz

	80
	320

	40
	160

	20
	80

	10
	40

	5
	20

	2,5
	10

	1,25
	6,3

	0,63
	3,2

	0,32
	1,6

	0,16
	0,8

	0,08
	0,4

	0,04
	0,2

	0,02
	0,1

	0,01
	0,05


      Наибольшая высота неровностей профиля Rmax – расстояние между линией выступов профиля и линией впадин профиля в пределах базовой длины.


Средний шаг неровностей профиля Sm – среднее значение шага неровностей профиля в пределах базовой длины:
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где  n – число шагов в пределах базовой длины  l;

       Smi – шаг неровностей профиля, равный длине отрезка средней линии, пересекающий профиль в трех соседних точках и ограниченный двумя крайними точками.

      Средний шаг местных выступов профиля S – среднее значение шага местных выступов профиля в пределах базовой длины:
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где  n – число шагов неровностей по вершинам в пределах базовой длины;

       Si – шаг   неровностей   профиля   по   вершинам,   равный длине отрезка средней   линии между проекциями на нее двух наивысших точек соседних выступов профиля.

      Относительная опорная длина профиля tp – отношение опорной длины профиля (р к базовой длине l:
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Опорная длина профиля (р – суммарная толщина выступов b1, …, bi, …, bn (рис. 2.30), полученная в результате пересечения выступов профиля линией mp, эквидистантной средней линии, то есть (p = (bi.




Рис. 2.30. Опорная длина профиля.

      Опорную длину профиля (р определяют на уровне сечения профиля р, то есть на заданном расстоянии между линией выступов профиля и линией, пересекающей профиль эквидистантно линии выступов профиля. Линия выступов профиля – линия, эквидистантная средней линии и проходящая через высшую точку профиля в пределах базовой длины. Значение уровня сечения профиля р отсчитывают от линии выступов и выбирают из ряда: 5, 10, 15, 20, 25, 30, 40, 50, 60, 70, 80, 90 от Rmax. При этом относительная опорная длина профиля tp может находиться в пределах (10 – 90) %.

      Параметры шероховатости выбирают с учетом условий работы детали. Обычно применяют следующие параметры или комплексы параметров шероховатости:

· для поверхностей, работающих в условиях трения скольжения или качения и подверженных износу, – Ra  или  Rz  и  tp, а также направление неровностей;

· для поверхностей, испытывающих контактные напряжения, – Ra  или  Rz  и  tp; 
· при необходимости обеспечить относительную неподвижность соединяемых деталей (в посадках с натягом) – Ra  или  Rz;

· для поверхностей деталей, испытывающих переменные нагрузки, – Rmax,  Sm  или  S  и направление неровностей;

· для поверхностей, образующих герметичные соединения, – Ra  или  Rz  и  tp.

В целях уменьшения трения скольжения и износа трущихся поверхностей лучше принимать произвольное направление неровностей.

      При выборе параметров Ra или Rz предпочтение следует отдавать Ra, так как этот параметр дает более полную оценку шероховатости.

      Влияние формы неровностей на эксплуатационные показатели детали параметром Ra оценивать нельзя, поскольку при одном и том же значении параметра Ra форма неровностей может отличаться весьма существенно (рис. 2.31). В этом случае основным параметром, отличающим различные виды шероховатостей, является относительная опорная длина профиля tp.

      Износостойкость, контактная жесткость и прочность посадок с натягом, а также и другие эксплуатационные свойства сопрягаемых поверхностей деталей связаны с фактической площадью их контакта, то есть определяются относительной опорной длиной линии профиля tp.


а)


 б)

 в)
Рис. 2.31.  Профили неровности, имеющие разную форму при одинаковом значении параметра Ra.

      При выборе значений tp следует учитывать, что с его увеличением требуются более трудоемкие процессы обработки: например, при значении tp ( 25 %, определенным по средней линии профиля, можно применять чистовое точение, а при tp ( 40 % необходимо хонингование. 

      Требования к шероховатости поверхности устанавливают путем указания параметра шероховатости (одного или нескольких), его числового значения, а также базовой длины, на которой необходимо определить параметры шероховатости. Если параметры шероховатости Ra  и  Rz  определяются на длине  l, равной  0,08 мм для  Ra ( 0,025 мкм или    Rz (  0,1 мкм;  0,25 мм для  0,025 < Ra ( 0,4 мкм или  0,1 < Rz ( 1,6 мкм;  0,8 мм для 0,4 < Ra ( 3, 2 мкм или   1,6 < Rz ( 12,5 мкм;  2,5 мм для  3,2 < Ra ( 12,5 мкм или 12,5 < Rz ( 50 мкм;  8 мм для  12,5 < Ra ( 100 мкм или  50 < Rz ( 400 мкм, то в требованиях к шероховатости базовую длину не указывают.

      Указываемое численное значение шероховатости может быть наибольшим, наименьшим и номинальным. При указании номинальных значений параметров шероховатости следует устанавливать допустимые отклонения средних значений параметров в процентах от их номинальных значений: 10, 20 или 40 %. Отклонения могут быть односторонними и симметричными. Требования к шероховатости с указанием номинальных значений параметров рекомендуется устанавливать только для ответственных деталей. Если требования к шероховатости поверхности не установлены, то поверхность контролю по шероховатости не подлежит. Требования к шероховатости поверхности устанавливают без учета дефектов поверхности (царапин, раковин и т. д.).

      В обоснованных случаях устанавливают требования к направлению неровностей, то есть к условному рисунку, образованному на обработанной поверхности режущими кромками инструмента. Основные типы направления неровностей и их обозначения приведены в таблице 3.








Таблица 3

Направление неровностей и их обозначения.

	Направление неровностей
	Схематическое изображение
	Обозначение на чертеже

	Параллельное
	
	

	Перпендикулярное
	
	

	Перекрещивающиеся
	
	

	Произвольное
	
	

	Кругообразное
	
	

	Радиальное
	
	


      Наименьшие коэффициент трения и износ трущихся деталей получают в том случае, когда направление движения не совпадает с направлением неровностей, что характерно, например, для произвольного направления неровностей, получающемся при суперфинишировании и хонинговании. 

      Шероховатость для всех обрабатываемых поверхностей, независимо от методов их образования, обозначают на чертеже. Структура обозначения шероховатости поверхности приведена на рисунке 2.32.

      Если в обозначении шероховатости поверхности вид обработки не установлен, то применяют знак, показанный на рис. 2.33, а; этот знак является предпочтительным.


Рис. 2.32.  Структура обозначения шероховатости поверхности: 1 – знак;  2 – способ обработки поверхности;  

3 – полка знака;  4 – условное обозначение направления неровностей;  5 – параметр шероховатости и базовая длина.


а)


    б)



  в)


Рис. 2.33.  Виды знаков для обозначения шероховатости.

      В обозначении шероховатости поверхности, образуемой удалением слоя материала, например, точением, фрезерованием, сверлением, шлифованием, полированием, травлением и т. п., применяют знак, показанный на рис. 2.33, б. В обозначении шероховатости поверхности, образуемой без снятия слоя материала, например, литьем, ковкой, объемной штамповкой, прокаткой, волочением и т.п., применяют знак, показанный на рис. 2.33, в; поверхности, не обрабатываемые по данному чертежу, обозначают этим же знаком. 

      Значение параметра шероховатости указывают после обозначения соответствующего символа, например: Ra 0,5;  Rz 20;  Rmax 6,3; Sm 0,63; S 0,32; t50 70. При указании диапазона значений (наибольшего и наименьшего) параметра шероховатости в обозначении приводят пределы значений параметра, размещая их в две строки, например:  
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.  В верхней строке приводят значения параметра, соответствующего большей шероховатости. При указании номинального значения параметра шероховатости в обозначении приводят это значение с предельными отклонениями, например: Ra 0,32 ( 10 %;  Rz 80-10%;  Sm 0,63+20%;  t50 70 ( 40 %. 

      При указании двух или большего числа параметров шероховатости их значения записывают сверху вниз в следующем порядке, например:
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      В этом обозначении: параметр высоты неровностей профиля Ra не более 0,1 мкм; значение базовой длины l  для этого параметра стандартно и равно 0,25 мм;  параметр шага неровностей профиля  Sm  должен находиться в пределах от 0,063 до 0,040 мкм на базовой длине 0,8 мм;  относительная опорная длина профиля  t50 80+10% на базовой длине 0,25 мм. 

      Если вид обработки является единственным для получения заданной поверхности, то он может быть указан (рис.2.34). Допускается применять упрощенное обозначение шероховатости поверхностей с разъяснением в технических требованиях чертежа (рис. 2.34).
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Рис. 2.34. Примеры обозначения шероховатости                поверхности.
      При нанесении изображений шероховатости поверхностей на чертежах необходимо соблюдать следующие основные правила.

      Обозначения шероховатости поверхностей на изображении детали располагают на линиях контура, выносных линиях (по возможности ближе к размерной линии) или на полках линий – выносок. При недостатке места допускается располагать обозначения шероховатости на размерных линиях или на их продолжениях, а также разрывать выносную линию (рис. 2.35).


Рис. 2.35. Примеры обозначения шероховатости на размерных и выносных линиях.

      При изображении детали с разрывом обозначение шероховатости наносят только на одной части изображения, ближе к месту указания размеров (рис. 2.36).


Рис. 2.36.  Пример обозначения шероховатости поверхности на чертеже детали, показанной с разрывом.

      При указании одинаковой шероховатости для всех поверхностей детали обозначение шероховатости помещают в правом верхнем углу чертежа и на изображении детали не наносят (рис. 2.37).


Рис. 2.37. Пример обозначения шероховатости одинаковой для всех поверхностей детали.

      При указании одинаковой шероховатости для части поверхностей детали в правом верхнем углу чертежа помещают обозначение одинаковой шероховатости и условное обозначение – знак в круглых скобках (рис. 2.38).




Рис. 2.38. Пример обозначения шероховатости в случае одинаковой величины ее у нескольких поверхностей детали.

      Это означает, что все поверхности, на изображении которых не нанесены обозначения шероховатости, должны иметь шероховатость, указанную перед скобками в правом верхнем углу чертежа.

      Когда часть поверхностей детали не обрабатывается по данному чертежу, то в правом верхнем углу чертежа помещают знаки, показанные на рис. 2.39.


Рис. 2.39. Пример обозначения шероховатости для случая, когда часть поверхностей детали не обрабатывается.

      Обозначение шероховатости поверхностей для повторяющихся элементов детали (отверстий, пазов, зубьев и т.п.), количество которых указано на чертеже, а также одной и той же поверхности на разных проекциях, наносят один раз вне зависимости от количества элементов. Например, шероховатость поверхностей  ( 10 (рис. 2.39) обозначена только у одного отверстия, поскольку на чертеже указано количество отверстий. 

      Если на отдельные участки одной и той же поверхности назначают различную шероховатость, то эти участки разграничивают тонкой линией и наносят на них соответствующие обозначения шероховатости (рис. 2.40).


Рис. 2.40. Пример обозначения различной величины шероховатости одной поверхности.

      Обозначение шероховатости рабочих поверхностей зубьев зубчатых и червячных колес, эвольвентных шлицев и т.п., если на чертеже не приведен их профиль, условно наносят на линии делительной окружности (рис. 2.41).




а)



б)

Рис. 2.41. Примеры обозначения шероховатости рабочих поверхностей зубчатых колес (а) и эвольвентных 

шлицев (б).

      Обозначение шероховатости поверхности профиля резьбы наносят по общим правилам: если дается изображение профиля (рис. 2.42, а) или условно на выносной линии (рис. 2.42, б), или на размерной линии (рис. 2.42, в).




                   а)


б)


в)

Рис. 2.42. Обозначение шероховатости поверхности        профиля резьбы.

      Если шероховатость поверхностей, образующих контур, должна быть одинаковой, обозначение шероховатости     наносят один раз в соответствии с чертежом (рис.2.43).



Рис. 2.43. Обозначение шероховатости поверхности 
контура.

3. Взаимозаменяемость  гладких  цилиндрических  соединений
      Гладкие цилиндрические соединения подразделяют на две основные группы: подвижные и неподвижные. Подвижные соединения, обеспечивающие возможность взаимного перемещения соединяемых деталей, должны иметь гарантированный зазор. Неподвижные же соединения, в которых взаимное перемещение деталей не допускается, должны иметь гарантированный натяг. 

3.1. Допуски и посадки гладких цилиндрических соединений
      Для образования посадок с различными зазорами и натягами для размеров до 500 мм предусмотрено 27 вариантов основных отклонений валов и отверстий. Основным        отклонением является отклонение, ближайшее к нулевой линии (рис. 3.1).

Рис. 3.1. Основные отклонения отверстий и валов.

      Основные отклонения отверстий обозначают прописными буквами латинского алфавита, валов – строчными. Основное отверстие обозначают буквой Н, основной вал – h. Отклонения А – Н для отверстий и а – h для валов предназначены для образования полей допусков в посадках с зазором; отклонения Js – N для отверстий и js – n  для валов предназначены для образования полей допусков в переходных посадках;  отклонения P – ZC для отверстий и p – zc  для валов предназначены для образования полей допусков в посадках с натягом.

      Каждая буква обозначает не одно, а целую совокупность основных отклонений. Численное значение их зависит от номинального размера и остается постоянным для всех квалитетов. Исключение составляют основные отклонения отверстий J, K, M, N и валов j и k, которые при одинаковых номинальных размерах, в разных квалитетах имеют различные значения. Поэтому, приведенные на рис. 3.1 поля допусков с отклонениями K, M, N, k, разделены на части и показаны ступенчатыми. 

      Все поля допусков (кроме J, Js и j, js, которые расположены симметрично относительно нулевой линии) ограничены горизонтальными линиями только с одной стороны: с нижней, если поле допуска расположено выше нулевой линии, или с верхней – если оно расположено ниже нулевой линии. Это объясняется тем, что при одном и том же номинальном размере для всех квалитетов допуск имеет различные значения, а основные отклонения не изменяются. Основными отклонениями служат: для валов a – h верхние отклонения - es; для отверстий А – Н нижние отклонения + EI;  для валов k – zc нижние отклонения + ei; для отверстий J – ZC верхние отклонения - ES.

      Основные отклонения валов вычисляют по эмпирическим формулам. Исходным параметром, по которому вычисляют основные отклонения, служит средний геометрический размер D интервала.

      Основные отклонения отверстий построены так, чтобы обеспечить образование посадок в системе отверстия и в системе вала с равными зазорами и натягами. Они равны по абсолютному значению и противоположны по знаку основным отклонениям валов, обозначаемых той же буквой. Общее правило определения основных отклонений отверстий:

-   для основных отклонений отверстий  А – Н




EI = - es;

-   для основных отклонений отверстий  K – ZC



ES = - ei,

то есть основное отклонение отверстия должно быть симметрично относительно нулевой линии основному отклонению вала, обозначенному той же (но строчной) буквой. 

      Из этого правила сделано исключение для отверстий размером свыше 3 мм с отклонениями J, K, M, N до квалитета 8 и с отклонениями P – ZC до квалитета 7 включительно. Для них установлено специальное правило:





ES = - ei + (,

где  ( = ITn – ITn-1 – разность между допуском рассматриваемого квалитета и допуском ближайшего более точного квалитета.

      Это специальное правило можно сформулировать следующим образом: две посадки в системе отверстия и в системе вала, в которых отверстие данного квалитета соединяется с валом ближайшего более точного квалитета (например, ( 30Н7/р6  и  ( 30Р7/h6) должны иметь одинаковые зазоры или натяги (рис. 3.2). 
     Только для отверстий, определяемых по вышеприведенному специальному правилу, основные отклонения зависят от сочетаемых с ними квалитетов. Во всех остальных случаях основные отклонения, обозначаемые данной буквой, остаются неизменными при сочетании с различными квалитетами (изменяется лишь второе предельное отклонение). 


Рис. 3.2. Схема расположения полей допусков в посадках в системе отверстия и вала.

      У валов с отклонениями js и отверстий с отклонениями Js (не имеющих основного отклонения) оба предельных отклонения определяют исходя только из допуска IT соответствующего квалитета. Для js и Js поле допуска симметрично относительно нулевой линии. 

      Значения основных отклонений валов и отверстий приводятся в соответствующих таблицах, например, в справочнике “Единая система допусков и посадок СЭВ в машиностроении и приборостроении. Т.1 – М.: Издательство стандартов, 1989”.

      При сочетании одного из основных отклонений с допуском по одному из квалитетов образуется поле допуска. В соответствии со способом образования поля допусков обозначают буквой основного отклонения и номером квалитета, например, h6, d11 для вала и H6, D11 для отверстия. На схемах поле допуска ограничено горизонтальной линией, определяемой основным отклонением. Второе предельное отклонение данного поля допуска определяется по основному отклонению и допуску принятого квалитета. 

      Если основное отклонение верхнее, то нижнее отклонение определяется следующим образом:

- для вала


ei = es – Td;

- для отверстия

EI = ES – TD.

      Если основное отклонение нижнее, то верхнее отклонение определяется следующим образом:

- для вала


es = ei + Td;

- для отверстия

ES = EI + TD
(отклонения ei,  es,  EI,  ES берутся с учетом знака).

      На чертежах предельные отклонения линейных размеров указывают условными (буквенными) обозначениями полей допусков или численными значениями предельных отклонений, а также буквенными обозначениями полей допусков с одновременным указанием справа в скобках численных значений предельных отклонений (рис. 3.3).
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Рис. 3.3. Обозначение полей допусков на чертежах.

      Посадки и предельные отклонения размеров деталей, изображенных на чертеже в собранном виде, указывают дробью: в числителе – буквенное обозначение или численное значение предельного отклонения отверстия, либо буквенное обозначение с указанием справа в скобках его численного значения; в знаменателе – аналогичное обозначение поля допуска вала (рис. 3.4).
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Рис. 3.4. Обозначение посадок на чертеже.

      Численные значения предельных отклонений в условных обозначениях полей допусков указываются обязательно, если данный размер не включен в ряд нормальных линейных размеров, например, 41,5 Н7+0,025, а также при назначении предельных отклонений, условные обозначения которых не предусмотрены  ГОСТом, например, для деталей из пластмасс.

      Предельные отклонения следует назначать для всех размеров, проставленных на рабочих чертежах, включая несопрягаемые и неответственные размеры.

      Для поверхности, состоящей из участков с одинаковым номинальным размером, но разными предельными отклонениями, наносят границу между этими участками тонкой сплошной линией и номинальный размер с соответствующими предельными отклонениями указывают для каждого участка отдельно.

      Предельными отклонениями размеров с неуказанными допусками называют предельные отклонения квалитета 12 и грубее, которые не указывают непосредственно после номинальных размеров, а оговаривают общей записью в технических требованиях. Эти размеры, определяющие общую форму детали, относятся к несопрягаемым поверхностям и существенно не влияют на работоспособность детали. Неуказанные предельные отклонения размеров валов и отверстий допускается назначать как односторонними, так и симметричными; для размеров элементов, не относящихся к отверстиям и валам, назначают только симметричные отклонения. Для размеров металлических деталей, обрабатываемых резанием, неуказанные предельные отклонения предпочтительно назначать по 14 квалитету.

3.2.  Система  допусков  и  посадок  для       подшипников  качения
      Подшипники качения являются стандартными изделиями, изготавливаемыми на специализированных государственных подшипниковых заводах (ГПЗ). Подшипники обладают внешней взаимозаменяемостью по присоединительным поверхностям, определяемым наружным диаметром D  наружного и внутренним диаметром d внутреннего колец (рис. 3.6) и внутренней взаимозаменяемостью между телами качения и кольцами, причем внешняя взаимозаменяемость является полной, а внутренняя – ограниченной.


Рис. 3.6. Узел с шарикоподшипником.

      Полная взаимозаменяемость по присоединительным размерам позволяет быстро монтировать и заменять изношенные подшипники качения. 

      Работоспособность подшипников качения в большой степени зависит от точности их изготовления и характера соединения с сопрягаемыми деталями.

      Точность подшипников качения определяется следующими показателями:

· точностью присоединительных поверхностей, то есть точностью формы и размеров отверстия диаметром d во внутреннем кольце, цилиндрической поверхности диаметром D наружного кольца и ширины колец;

· точностью размеров и формы тел качения, а также дорожек качения наружного и внутреннего колец;

· радиальным биением дорожек качения внутреннего и наружного колец;

· непостоянством ширины колец;

· биением базового торца внутреннего кольца относительно его отверстия и наружной поверхности наружного кольца относительно базового торца;

· осевым биением дорожки качения внутреннего и наружного колец относительно базовых торцов;

· шероховатостью посадочных и торцовых поверхностей колец.

В зависимости от перечисленных показателей точности и в соответствии с ГОСТ 520-2002 все типы подшипников качения, с отверстиями во внутренних кольцах от 0,6 до 2000 мм, делят на следующие классы точности: 8, 7, 0, 6, 6Х, 5, 4, Т, 2 (в порядке повышения точности). Классы точности 8 и 7 используются для изготовления подшипников по заказу потребителей и применяются в неответственных узлах. Класс 6Х применяется только для роликовых конических подшипников. В классах высокой точности требования к точности деталей резко ужесточаются. Например, для внутренних колец диаметром d = 80 – 120 мм допускаемое радиальное биение дорожки качения уменьшается с 25 мкм (в классе точности 6) до 2,5 мкм (в классе точности 2).     Дорогостоящие подшипники высокой точности следует применять только в обоснованных случаях. В машино– и приборостроении при средних нагрузках и скоростях, а также нормальной точности вращения (например, в редукторах общего назначения) в основном применяют подшипники класса точности 0; при повышенных требованиях к точности вращения в тех же случаях применяют подшипники класса точности 6; при высоких частоте вращения и требованиях к точности вращения – подшипники классов точности 4 и 5; для прецизионных приборов и в других особых случаях – подшипники класса точности 2. Класс точности указывают через тире перед условным обозначением подшипника, например 6-205 (6 – класс точности подшипника). Для подшипников нормальной точности обозначение класса точности не производится. 

Подшипник качения – это стандартный узел, поэтому в целях сокращения номенклатуры подшипников размеры внутреннего и наружного диаметров его изготавливаются с отклонениями, не зависящими от посадки, по которой их будут монтировать. Таким образом, диаметры наружного кольца D и внутреннего кольца d приняты соответственно за диаметры основного вала и основного отверстия, а, следовательно, посадки наружного кольца с корпусом осуществляются в системе вала, а посадки внутреннего кольца с валом – в системе отверстия. 

Наружное кольцо по наружному диаметру D имеет     допуск, направленный как у обычного основного вала в “минус”, то есть “в тело”. Внутреннее кольцо по внутреннему диаметру d является основной деталью системы       отверстия. Однако его допуск направлен “в минус” от нулевой линии. Это позволяет получить из основных отклонений для переходных посадок частный ряд с натягами, что требуется в большинстве случаев для правильного присоединения внутреннего кольца. Такие посадки вполне подходят для соединения с валами тонких, хрупких и легко       деформируемых колец подшипников. Посадки с зазором с основными отклонениями h и g при этом превращаются в переходные с небольшим средневероятностным зазором. 

Отличие подшипниковых посадок от обычных посадок цилиндрических соединений при одинаковом обозначении и предельных отклонениях поля допуска сопрягаемой детали состоит в том, что зазоры и натяги в них будут иметь другие значения из-за отличий в величине, а для внутренних колец и расположения полей допусков основных деталей.

Стандартные поля допусков для посадочных мест валов и отверстий корпусов, предназначенных для монтажа подшипников качения, приведены на рис. 3.7.


Рис. 3.7. Поля допусков для валов и отверстий в соединениях с подшипниками качения.

      Посадки следует выбирать так, чтобы вращающееся кольцо подшипника было смонтировано с натягом, исключающим возможность обкатки и проскальзывания этого кольца по посадочной поверхности вала или отверстия в корпусе в процессе работы под нагрузкой; другое кольцо должно быть установлено с зазором. Следовательно, при вращающемся вале соединение внутреннего кольца с валом должно быть неподвижным, а наружное кольцо установлено в корпусе с небольшим зазором; при неподвижном вале соединение внутреннего кольца с валом должно иметь     посадку с небольшим зазором, а наружного кольца с корпусом – должно быть неподвижным. Посадку с зазором назначают для кольца, которое испытывает местное нагружение – при такой посадке устраняется заклинивание шариков, кольцо под действием толчков и вибраций постепенно     поворачивается по посадочной поверхности, благодаря    чему износ беговой дорожки происходит равномерно по всей окружности кольца. Срок службы подшипников при такой посадке колец с местным нагружением повышается. Посадку с натягом назначают преимущественно для кольца, которое испытывает циркуляционное нагружение, то есть нагружение по всей окружности дорожки. 

      В посадках подшипников классов 0 и 6 применяют поля допусков квалитета 7 для отверстий корпусов и квалитета 6 для валов. В посадках подшипников 5 и 4 классов для корпусов применяют поля допусков квалитета 6, для валов – квалитета – 5. 

      В зависимости от характера требуемого соединения    поля допусков валов выбирают по системе основного       отверстия:

· n6, m6, k6, js6, h6, g6 – для подшипников классов точности 0 и 6;

· n5, m5, k5, js5, h5, g5 – для подшипников классов точности 5 и 4;

· n4, m4, k4, js4, h4, g4 – для подшипников классов точности 2.

Поля допусков отверстий корпусов выбирают по системе основного вала:

· N7, M7, K7, Js7, H7, G7, P7, F8 – для подшипников классов точности 0 и 6;

· N6, M6, K6, Js6, H6, G6  – для подшипников классов точности 5 и 4;

· N5, M5, K5, Js5, H5, G5  – для подшипников классов точности 2.

Поскольку применение системы отверстия для соединения внутреннего кольца подшипника с валом и системы  вала для соединения наружного кольца с корпусом является обязательным, на сборочных чертежах посадки колец подшипников принято обозначать одним полем допуска,       например, ( 40 k6, ( 90 Н7 (рис. 3.8).


Рис. 3.8. Обозначение посадок подшипников качения на сборочных чертежах.

4. Взаимозаменяемость резьбовых соединений
      Резьбовые соединения, широко распространенные в   машиностроении, классифицируют по ряду признаков. Наиболее важной является классификация по эксплуатационному признаку. По этому признаку резьбы подразделяют на резьбы общего назначения и специальные. Резьбы общего назначения, в свою очередь, подразделяются на крепежные, кинематические и трубные. 

      Эксплуатационные требования к резьбам зависят от   назначения резьбовых соединений. Общими для всех резьб являются требования долговечности и свинчиваемости без подгонки независимо изготовленных резьбовых деталей при сохранении эксплуатационных качеств соединения.

      Резьбовые поверхности имеют сложную форму. Однако современные методы нарезания и контроля резьб обеспечивают полную взаимозаменяемость резьбовых деталей. Главным условием взаимозаменяемости резьб является свинчиваемость винтов и гаек, имеющих резьбу одинакового профиля, шага и номинального диаметра.

4.1. Основные  параметры  крепежных       цилиндрических  резьб
      Основными параметрами цилиндрических резьб (рис. 4.1) являются:

- наружный диаметр резьбы  d(D) – диаметр воображаемого цилиндра, описанного касательно к вершинам наружной резьбы или впадинам внутренней резьбы (обычно этот диаметр является номинальным диаметром резьбы);

- средний диаметр резьбы  d2(D2) – диаметр воображаемого  соосного с резьбой цилиндра, образующая которого пересекает профиль резьбы в точках, где ширина выступов равна ширине впадин. Средний диаметр является основным параметром резьбового соединения, обеспечивающим точность и характер сопряжения;

- внутренний диаметр резьбы  d1(D1) – диаметр воображаемого цилиндра, вписанного касательно к впадинам наружной резьбы или к вершинам внутренней резьбы;

- шаг резьбы Р – расстояние между соседними одноименными боковыми сторонами профиля в направлении, параллельном оси резьбы. У многозаходных резьб различают   понятие  шаг  и  ход;

- ход резьбы  Рn – величина относительного осевого перемещения винта (гайки) за один оборот, определяемая расстоянием между ближайшими одноименными сторонами профиля, принадлежащими одной и той же винтовой        поверхности в направлении, параллельном оси резьбы. В однозаходной резьбе ход равен шагу; в многозаходной – произведению шага на число заходов n, то есть   Pn = P(n;

- угол профиля резьбы  ( - угол между боковыми сторонами профиля, измеренный в плоскости, проходящей через ось резьбы;

- высота исходного профиля Н – высота остроугольного профиля, полученного при продолжении боковых сторон профиля до их пересечения;

- угол подъема резьбы ( - угол, образованный касательной к винтовой линии в точке, лежащей на среднем диаметре резьбы, и плоскостью, перпендикулярной к оси резьбы. Угол подъема определяется зависимостью:





[image: image73.wmf]2

2

D

P

d

P

tg

p

p

f

=

=

.

      От угла подъема резьбы зависит ее самоторможение. Резьба является самотормозящей тогда, когда угол (  меньше приведенного угла трения. Метрическая резьба при статическом действии нагрузки имеет большой запас самоторможения. 

-     длина    свинчивания    резьбы   l    –    длина       соприкосновения    винтовых     поверхностей наружной и внутренней резьбы в осевом направлении.   Номинальная длина свинчивания (высота гайки) для крепежных резьб принята равной  0,8d. В зависимости от эксплуатационных требований высота гайки может быть меньше или больше нормальной.  


Рис. 4.1. Профиль и основные параметры резьбового        соединения.
Основные диаметры резьбы при известных номинальном диаметре и шаге можно вычислить по следующим формулам: d2 = d – 0,6495P; D2 = D – 0,6495P;                      d1 = d – 1,0825P; D1 = D – 1,0825P;  d3 = d – 1,2268P.

Общим требованием, предъявляемым ко всем резьбам и резьбовым соединениям, являются требования прочности, долговечности и необходимого характера соединения.

В настоящее время в мире наиболее распространены следующие типы крепежных резьб:

· метрическая резьба с углом профиля  ( = 60( (принята в странах бывшего СССР, Франции, Германии, Польше и многих других странах);

· дюймовая резьба с профилем Витворта  (( =55() по британскому стандарту (принята в Англии и Канаде);

· дюймовая резьба по стандарту США  (( =60() (принята в США и находит все большее распространение в Англии и Канаде).

Метрическая резьба подразделяется на резьбу с крупным шагом и на резьбу с мелкими шагами. У резьбы с крупным шагом каждому наружному диаметру соответствует шаг, определяемый следующей зависимостью:





d ( 6P1,3.

У резьб с мелкими шагами одному и тому же наружному диаметру могут соответствовать разные шаги. Метрическая резьба с мелкими шагами применяется при соединении тонкостенных деталей, при ограниченной длине свинчивания, для повышения прочности и самотормозящих свойств в условиях толчкообразных и вибрационных нагрузок, а также в тех случаях, когда необходимо получать малые осевые перемещения при значительных углах поворота (например, микрометрические винты приборов). 

      Характерным признаком дюймовой резьбы, отличающим ее от метрической резьбы, является наличие гарантированного зазора как по наружному, так и по внутреннему диаметрам. В целях унификации применение дюймовой резьбы в новых конструкциях у нас запрещено.  

4.2. Допуски  и посадки метрических  резьб
      Система допусков должна обеспечивать как свинчиваемость, так и прочность резьбового соединения. Резьба полностью определяется пятью параметрами: тремя диаметрами, шагом и углом наклона боковых сторон. Нормируются же полями допусков лишь средний диаметр и дополнительно  диаметр  d  у наружных,  либо  диаметр D1 у внутренних резьб. 

      Для обозначения точности резьбы ГОСТ 16093–81 устанавливает степени точности  3 – 9. 

      Все отклонения и допуски отсчитывают от номинального профиля в направлении, перпендикулярном оси резьбы (рис. 4.2, а). Положение полей допусков резьбы    относительно элементов номинального профиля определяется    основным отклонением. Для наружных резьб предусмотрено пять верхних отклонений  es  (“в тело”), обозначаемых в порядке возрастания зазора буквами h, g, f, e, d;  для внутренних резьб предусмотрено четыре нижних отклонения  EI  (“ в тело”), обозначаемых буквами  H, G, F, E  (рис. 4.2, б).




а)




б)

Рис. 4.2. Предельные контуры резьбового соединения (а) и основные отклонения диаметров резьбы (б).

      Выбранная величина основного отклонения соблюдается единой по всему периметру профиля, то есть распространяется и на ненормируемые диаметры d1  или  D. Большие отклонения (d, e, f, G, E, F) преимущественно назначают для резьб с защитными покрытиями, причем отклонения назначают до нанесения покрытия. 

      Поля допусков по впадинам резьбы  “в тело”  предельными значениями не ограничены, что значительно упрощает контроль указанных элементов. Зазоры по впадинам резьбы получаются за счет исполнительных размеров резьбонарезных инструментов. 

      Исходной степенью точности для расчета численных значений допусков является шестая степень. Допуск на средний диаметр наружных резьб определяют по формуле:




Td2(6) = 90
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      Допуск на средний диаметр внутренних резьб той же степени точности назначают большим:




TD2(6) = 1,32Td2(6),

то есть допуск  TD2  на 1/3 больше допуска  Td2.

      Численные значения остальных степеней точности     получают умножением допуска шестой степени точности на соответствующие коэффициенты:

степень точности     3     4
  5         6      7
    8
9       10

коэффициент
         0,5   0,63    0,8      1      1,25    1,6       2       2,5

      Допуски по среднему диаметру  Td2  и  TD2 являются суммарными, так как одновременно с ограничением отклонений среднего диаметра они предназначены и для ограничения в пределах длины свинчивания погрешностей резьбы по шагу и по углу наклона сторон профиля. В связи с этим, у резьб различают действительный (измеренный) средний диаметр и приведенный средний диаметр (d2 пр, D2 пр), учитывающий совокупное влияние на свинчиваемость всех   перечисленных погрешностей.

      Более подробно понятие о приведенном среднем диаметре можно рассмотреть исходя из следующих соображений. Пусть имеются два болта (винта) с совершенно одинаковыми действительными средними диаметрами d2. У первого болта погрешностей в шаге и в угле наклона сторон профиля нет, а у второго – есть. Спрашивается, одинаково ли они будут ввинчиваться в одну и ту же гайку? Нет. За счет ошибок в шаге и перекосов в резьбе второй болт будет ввинчиваться хуже, а то и совсем не ввинтится, то есть    будет казаться при свинчивании полнее, чем есть на самом деле. Этот кажущийся диаметр и называют приведенным средним диаметром  d2 пр. У гаек ухудшение свинчиваемости соответствует кажущемуся уменьшению среднего диаметра, который обозначают  D2 пр. 

      Для установления количественной связи между указанными выше погрешностями и их диаметральным проявлением можно предположить, что у резьбы болта имеется   погрешность  (Р  по размеру шага. Обычно эта погрешность является прогрессивной ((Рn), возрастающей пропорционально числу полных шагов  n  на длине свинчивания. Для обеспечения свинчиваемости профиль резьбы болта  необходимо сместить вниз, то есть уменьшить действительный средний диаметр болта на некоторую величину  fp,    называемую диаметральной компенсацией погрешности шага резьбы. Величина  fp определяется из следующего   соотношения:
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(5.1)

Для метрической резьбы      fp = 1,732(Pn.

      При наличии у резьбы болта (или гайки) погрешности в угле наклона сторон профиля  
[image: image76.wmf]2

a

D

  обеспечить свинчиваемость возможно лишь при наличии зазора по средним диаметрам резьбы, то есть при наличии диаметральной компенсации погрешности угла наклона сторон профиля  f(. Численное значение  f(  может быть определено из следующей формулы:
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где   
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 – для метрической резьбы;  
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 – для трубной и трапецеидальной резьб.

Для метрической резьбы численное значение  f(  (в мкм) может быть получено из более простого выражения:
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где      Р – шаг резьбы, мм;
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 –  отклонение половины угла профиля резьбы, в минутах.

      В результате суммарное диаметральное влияние          погрешностей: среднего диаметра  (d2 ((D2), шага  fp, угла профиля  f(  не должно выходить за границы допуска среднего диаметра:



Td2 = (d2 + fp + f(      и    TD2 = (D2 + fp + f(.

      С учетом вычисленных диаметральных погрешностей среднего диаметра болта и гайки определяется приведенный средний диаметр d2пр и D2пр:

– для болта   d2пр = d2 – fpб – fαб – esd2 
– для гайки  D2пр = D2 + fpг + fαг + EID2 



      На рисунке 4.3 представлены схемы расположения     полей допусков среднего диаметра наружной и внутренней резьбы, а также диаметральные компенсации шага и угла профиля.
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Рис. 4.3. Схемы расположения полей допусков среднего диаметра наружной (а) и внутренней (б) резьбы, а также диаметральных компенсаций шага и угла профиля.

      Из схемы, приведенной на рис. 4.3, следует, что резьбовые детали, имеющие одинаковый приведенный средний диаметр, равноценны с точки зрения свинчиваемости, но прочнее из них то, в котором ошибки шага и половины угла профиля меньше.


Внутренние и наружные резьбы общего назначения, а также большинство специальных резьб контактируют по боковым сторонам профиля. Возможность контакта по вершинам и впадинам резьбы исключается соответствующим расположением полей допусков наружных и внутренних диаметров резьбы болта и гайки. В зависимости от характера сопряжения по боковым сторонам профиля (то есть по среднему диаметру) различают посадки с зазором, натягом и переходные.

Действительный характер взаимного контакта боковых сторон профиля резьбы на длине свинчивания, то есть посадку определяют не только действительные значения средних диаметров, но и отклонения шага и половины угла профиля резьбы соединяемых деталей, поэтому характер посадки резьбового соединения зависит от зазора или натяга, которые численно представляют собой разницу действительных значений приведенных средних диаметров резьбы болта и гайки.

4.2.1.Посадки с зазором
      Посадки с зазором (с основными   отклонениями  G,       g – d) применяют в резьбовых соединениях, работающих при высокой температуре, для облегчения сборки и разборки или для повышения усталостной прочности резьбовых соединений. Посадки с нулевым зазором (с основными    отклонениями H и h) обеспечивают высокую определенность характера соединения и повышенную точность центрирования, но затрудняют свинчиваемость деталей и не могут применяться для резьбы с антикоррозионными       покрытиями. 

Для получения посадок с зазором в резьбовых        соединениях предусмотрено пять основных отклонений (d, e, f, g, h) для наружной и четыре (E, F, G, H) для внутренней резьбы. Расположение полей допусков и основных отклонений для всех диаметров резьбы показано на рисунке 5.2.

Поля допусков степеней точности 7 и 8 применяют для крепежных соединений повышенной и средней точности. Поля допусков степени точности 6 применяют при больших статических нагрузках и повышенных требованиях к плотности соединений, а также при малой длине свинчивания (дизеле- и приборостроение, станки высокой точности, пневматические машины). Поля допусков степени точности 4 применяют для ответственных деталей, в соединениях с натягами, в точных винтовых механизмах.

Поля допусков отдельных диаметров резьбы обозначают цифрой, показывающей степень точности, и буквой, присвоенной основному отклонению. Например, запись  6g  означает поле допуска болта степени точности  6  с основным отклонением g; 7Н – поле допуска гайки степени точности 7 с отклонением Н. Обозначение поля допуска резьбы состоит из обозначения поля допуска среднего диаметра резьбы (всегда на первом месте) и обозначения поля допуска наружного диаметра для наружной резьбы или внутреннего – для внутренней резьбы. Например, запись 7h6g      означает, что приняты поля допусков: 7h  для  d2  и  6g  для  d. Если на оба диаметра резьбы установлены одинаковые поля допусков, то в условном обозначении символы не    повторяются. Например, запись 7Н означает, что на диаметры резьбы гайки D2  и  D1 установлены одинаковые поля допусков. Поле допуска резьбы указывают через тире после размера (например, болт М12-6g;  гайка М12-6Н; болт М12(1-6g;  гайка М12(1-6Н). Посадки резьбовых деталей обозначают дробью, в числителе которой указывают поле допуска гайки, а в знаменателе – поле допуска болта,       например,  М12-
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      На выбор степени точности резьбы оказывает влияние длина свинчивания. Длины свинчивания резьбовых деталей подразделяют на три группы: малые S, нормальные  N, большие L. Диапазон нормальных длин свинчивания находится в пределах  (2,24 – 6,7)(P(d0,2. Если длина свинчивания отличается от нормальной, то ее указывают в обозначении резьбы, например, М12-
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-30,  где  30 – длина свинчивания, мм.

Если диаметр резьбы менее 1 мм, то обозначается резьба следующим образом:  на первом месте указывается поле допуска среднего диаметра (степень точности и основное отклонение); на втором – степень точности диаметра  d  или  D1, например,  М 0,5–5h3;  М 0,5–4Н5;  М 0,5 - 
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4.2.2.  Посадки  с  натягом
 Посадки с натягом должны обеспечивать неподвижность собранных деталей, исключающую самоотвинчивание резьбового соединения. Примером может служить посадка резьбы шпилек в разнообразные корпусные детали. Шпилька должна быть ввинчена в корпус настолько туго, чтобы было исключено ее проворачивание при затяжке в процессе сборки и эксплуатации или при отвинчивании гайки, соединенной с другим концом шпильки. Кроме того, посадки с натягом (а также и переходные посадки) применяют в крепежных соединениях, работающих при ударах, вибрациях, колебаниях температуры, для центрирования деталей на резьбе и т.д. Натяги создаются только по боковым сторонам профиля, то есть по средним диаметрам сопрягаемых деталей, а по наружным и внутренним диаметрам предусматриваются зазоры. Резьбовые соединения с натягом требуют ограничения допусков на диаметры d2 и D2, а следовательно, и допуска натяга. При больших допусках сочетание размеров, создающее наименьший натяг, не гарантирует от проворачивания шпильки; при наибольшем натяге возможно разрушение шпильки или срез резьбы гнезда. В связи с этим, для резьб с натягом допуск на средний диаметр резьбы для гнезд установлен по степени точности 2, для шпилек – по степеням точности 3 и 2.

Для обеспечения более однородного натяга и повышения прочности соединений резьбовые детали сортируют на группы, а затем собирают из одноименных групп (селективная сборка).

Посадки с натягом по среднему диаметру предусмотрены только в системе отверстия. При этом допуски среднего диаметра резьбы не включают диаметральных компенсаций отклонений шага и угла наклона боковой стороны профиля. Предельные отклонения внутреннего диаметра наружной резьбы не установлены – их ограничивают положением   поля допуска среднего диаметра и предельными отклонениями формы впадин наружной резьбы. Верхнее отклонение наружного диаметра внутренней резьбы также не регламентировано. 

      Расположение полей допусков наружной и внутренней резьбы с натягом показано на рисунке 4.4. Как видно из этого рисунка, поле допуска среднего диаметра внутренней резьбы устанавливается обычно  2Н. На наружной же резьбе по среднему диаметру предусмотрено три варианта расположения полей допусков, назначаемых в зависимости от  материала деталей с внутренней резьбой (корпусов).    


а)





б)


в)






г)

Рис. 4.4. Расположение полей допусков наружной  (а),  (в)  и внутренней  (б),  (г) резьбы с натягом.

      В корпусах из чугуна и алюминиевых сплавов назначают поле допуска 2r. Сборка осуществляется без групповой сортировки деталей и относительно двух других вариантов имеет наибольший разброс действительных значений получающихся натягов. При необходимости получить на тех же материалах более стабильные по качеству соединения резьбу шпилек изготавливают с полем допуска  3р, сортируют готовые детали по действительному размеру среднего диаметра на две группы с последующей сборкой одноименных групп. Корпуса из стали или высокопрочных и титановых сплавов требуют еще большей однородности соединений, что обеспечивается выполнением резьбы шпилек с полем допуска  3n  и последующей сортировкой обеих деталей на три группы. 

      Для резьбы с натягом установлены допускаемые отклонения половины угла профиля и шага резьбы шпилек и гнезд на длине свинчивания. Отклонения угла профиля и шага резьбы контролируют только у шпилек, для гнезд эти отклонения обеспечивают при изготовлении резьбообразующего инструмента соответствующей точности. 

На качество резьбовых соединений с натягом влияют также отклонения формы резьбовых деталей. Отклонение формы наружной и внутренней резьбы, определяемое разностью между наибольшим и наименьшим  действительными средними диаметрами, не должно превышать 25%       допуска среднего диаметра. Обратная конусность, то есть уменьшение диаметра от торца шпильки к середине ее длины не допускается. Точность формы резьбы гнезд обеспечивается технологически и непосредственному контролю не подлежит.

Метрическая резьба с натягом обозначается следующим образом: например,  М12-3р(2) – для шпилек;  М12-2Н5D(2) – для гнезд;  М12-
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 - для посадки.

Поле допуска наружного диаметра наружной резьбы в обозначении не указывают; дополнительно в скобках указывают число сортировочных групп.


4.2.3.  Переходные посадки
Переходные посадки, по сравнению с посадками с натягом, имеют существенные преимущества, поскольку допускают сборку без сортировки по среднему диаметру резьбы и процесс сборки осуществляется с меньшими усилиями. 

Неподвижность и прочность соединения в переходных посадках обеспечивается за счет применения дополнительных элементов заклинивания, например, конического сбега резьбы, плоского бурта или цилиндрической цапфы, упирающейся в дно отверстия.

Поля допусков средних диаметров наружной и внутренней резьбы в соединениях с переходными посадками  перекрываются (рис. 4.5), что обеспечивает возможность получения как небольших натягов, так и небольших зазоров.

а)




б)







в)




г)
Рис. 4.5. Расположение полей допусков наружной  (а),  (в)  и внутренней  (б),  (г) переходной резьбы.

Переходные посадки обозначаются сочетанием полей допусков  4jk,  4j,  4jh,  2m  наружной резьбы с полями     допусков  4Н6Н,  4Н6Н,  5Н6Н,  3Н6Н соответственно внутренней резьбы, например:  
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 и т.д. Допускается также применение переходных посадок, образованных сочетанием полей допусков  3p  и  3n  без сортировки с полями допусков  2H5D  или  2H5C.

                  5.  Размерные  цепи
      Качество машин и приборов обеспечивается в числе других мер точностью расположения деталей, узлов и механизмов, образующих конечные изделия. При этом число операций, связанных с подгонкой деталей и регулированием их положения в процессе сборки, должно сводиться к минимуму. Зазоры, предельные размеры и другие параметры, координирующие взаимное положение собираемых объектов, как правило, зависят от режимов работы, конструктивных, технологических и эксплуатационных особенностей деталей, узлов и конечных изделий, поэтому часто взаимосвязь между предельными размерами и допусками собираемых деталей и узлов устанавливают с помощью расчетов, основанных на теории размерных цепей. 

Размерной цепью называют совокупность геометрических размеров, образующих замкнутый контур и определяющих взаимное расположение поверхностей (или осей) одной или нескольких деталей. Если в такую совокупность входят размеры одной детали, цепь называют детальной, если же в цепь входят размеры нескольких деталей – сборочной. Необходимым условием для составления и анализа размерной цепи является замкнутость размерного контура. На рабочих же чертежах размеры проставляются в виде   незамкнутой цепи. Размеры, образующие размерную цепь, называются звеньями размерной цепи.

По взаимному расположению звеньев размерные цепи делят на плоские и пространственные. Размерную цепь    называют плоской, если ее звенья расположены в одной или нескольких параллельных плоскостях. Пространственной называют размерную цепь, звенья которой непараллельны одно другому и лежат в непараллельных плоскостях. Размерные цепи, звеньями которых являются линейные размеры, называются линейными. Размерные цепи, звеньями    которых являются угловые размеры, называются угловыми. Размеры, из которых состоит размерная цепь, подразделяются на составляющие и замыкающие. Замыкающим называют размер (А( на рис. 5.1,а), который получается последним в процессе обработки детали, сборки узла или измерения.

а)




б)
Рис. 5.1. Сборочная размерная цепь (а) и ее схематическое изображение (б).

      Его величина и точность зависят от величины и точности остальных (составляющих) размеров цепи. Составляющее звено – звено размерной цепи, изменение которого    вызывает изменение замыкающего звена. Составляющие звенья по отношению к замыкающему различаются на увеличивающие и уменьшающие. К увеличивающим относятся звенья, увеличение размеров которых приводит к увеличению замыкающего звена. Уменьшающими же являются    такие звенья, увеличение размеров которых уменьшает    величину замыкающего звена. Так, на рисунке 5.1 звено  А1 является увеличивающим, а звено  А2 – уменьшающим.   Замыкающее звено в общем случае может быть положительным, отрицательным или равным нулю. Размерную цепь условно можно изображать в виде схемы (рис5.1, б). Стрелка над буквенным изображением звена, направленная вправо, говорит о том, что звено увеличивающее; если же стрелка направлена влево, то звено уменьшающее. 

      Расчет и анализ размерных цепей позволяет: во–первых, установить количественную связь между размерами деталей в узле или различными поверхностями одной детали;       во–вторых, определить наиболее рентабельный вид взаимозаменяемости; в–третьих, добиться наиболее правильной простановки размеров на рабочих чертежах, определить операционные допуски, пересчитать конструкторские базы на технологические, выбрать измерительные базы.

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

· определение номинального размера, предельных отклонений и допуска замыкающего звена по заданным      номинальным размерам и предельным отклонениям   составляющих звеньев;

· определение допуска и предельных отклонений составляющих размеров по заданным номинальным размерам всех звеньев цепи и заданному предельному размеру исходного (замыкающего) звена.

Расчет размерных цепей обычно начинают с составления расчетной схемы. Схема размерной цепи представляет собой графическое изображение размерной цепи (рис. 5.1, б). Для составления расчетной схемы выясняют, какие размеры образуют размерную цепь, и выделяют из них увеличивающие, уменьшающие и замыкающий (исходный) размер. Затем откладывают отрезки произвольной величины (схемы строят не в масштабе) в той же последовательности, в какой проставлены размеры на чертеже. В одном ряду  откладывают отрезки, выражающие увеличивающие размеры, а в параллельном ряду в обратном направлении откладывают отрезки, выражающие уменьшающие и замыкающий размеры. Замкнутость контура схемы размерной цепи служит основным показателем правильного построения схемы и обеспечивает правильность расчетов. Существуют несколько методов расчета размерных цепей: максимума – минимума, вероятностный, групповой взаимозаменяемости, регулирования, пригонки.

5.1.  Расчет  размерной  цепи  методом  
максимума – минимума
Данный метод расчета основан на предположении, что при сборке механизма возможно сочетание увеличивающих звеньев, изготовленных по наибольшим предельным размерам, с уменьшающими звеньями, изготовленными по наименьшим предельным размерам, или наоборот, то есть     метод учитывает только предельные отклонения звеньев цепи и самые неблагоприятные их сочетания, обеспечивая тем самым заданную точность сборки без пригонки деталей. Этот метод расчета обеспечивает полную взаимозаменяемость в процессе сборки и эксплуатации деталей. Однако допуски составляющих звеньев, вычисленные по этому   методу, особенно для размерных цепей, содержащих много звеньев, могут получиться неоправданно малыми. Поэтому данный метод применяют для проектирования размерных цепей, имеющих малое число составляющих звеньев невысокой точности.

При любом методе решения задачи расчета размерной цепи, кроме метода регулирования, номинальный размер замыкающего звена по условию замкнутости контура, образующего расчетную схему размерной цепи, равен алгебраической сумме увеличивающих и уменьшающих звеньев:
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С учетом знаков увеличивающих и уменьшающих звеньев, выражение (6.1) может быть представлено в следующем  виде:
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где   m – 1 – общее число составляющих звеньев;   

         n – число увеличивающих звеньев;   

         р – число уменьшающих звеньев.

      Значения составляющих, а следовательно, и замыкающих звеньев, могут находиться в интервале между наибольшим и наименьшим предельными размерами. Наибольший предельный размер замыкающего звена А(max  можно получить, подставив в формулу (6.2) наибольшие предельные размеры увеличивающих и наименьшие предельные размеры уменьшающих звеньев:
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Наименьший предельный размер замыкающего звена  А( min  получается путем вычитания из наименьших предельных размеров увеличивающих звеньев наибольшие предельные размеры уменьшающих звеньев:
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      Поскольку разность между наибольшим и наименьшим предельными размерами есть допуск, то из выражений (5.3) и (6.4) легко получить следующее соотношение:
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то есть допуск замыкающего размера равен сумме допусков составляющих размеров.

      Равенство (6.5) справедливо, если суммировать погрешности всех составляющих размеров. В этом случае погрешность замыкающего звена равна алгебраической сумме    погрешностей всех составляющих звеньев цепи. Следовательно, для обеспечения наименьшей погрешности замыкающего звена размерная цепь должна состоять из возможно меньшего числа звеньев, то есть при конструировании изделий необходимо соблюдать принцип кратчайшей цепи. Кроме того, порядок обработки и сборки деталей по возможности следует строить так, чтобы замыкающим был  менее ответственный размер, поскольку погрешность его наибольшая.

      Допуск любого составляющего размера ТАg может быть найден с применением формулы (6.5):
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где суммируются допуски всех составляющих звеньев, кроме допуска звена Аg.

Для определения предельных отклонений замыкающего звена в формулы (6.3) и (6.4) нужно подставить значения соответствующих предельных размеров. Тогда верхнее предельное отклонение замыкающего размера будет определяться из следующего выражения:
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Аналогично нижнее предельное отклонение замыкающего размера будет определяться из следующего выражения:
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Из формул (6.7) и (6.8) следует, что верхнее отклонение   замыкающего размера равно разности сумм верхних отклонений увеличивающих и нижних отклонений уменьшающих размеров;  нижнее отклонение замыкающего размера равно разности сумм нижних отклонений увеличивающих и верхних отклонений уменьшающих размеров.

      Задача второго типа, то есть расчет допусков составляющих размеров по заданной точности замыкающего размера на практике встречается значительно чаще. Применяя для решения этой задачи метод расчета на минимум – максимум, можно воспользоваться приведенными выше формулами, используемыми для решения задачи первого типа. При этом следует учесть, что решений этой задачи может быть множество. Для получения единственного решения необходимы дополнительные условия. Дополнительными условиями являются: нахождение ориентировочных значений допусков составляющих размеров и последующее их корректирование, учитывающее технологические трудности изготовления. При предварительном определении допусков применяют два способа: способ равных допусков и способ допусков одного квалитета. 

Способ равных допусков применяют, если составляющие размеры имеют один порядок  (например, входят в один интервал диаметров) и могут быть выполнены с примерно одинаковой точностью. В этом случае принимается, что




ТА1 = ТА2 = … = ТАср,

откуда, с учетом (6.5), можно получить




ТА( = (m – 1) ТАср,

или
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где    m – количество звеньев рабочей цепи, включая и     замыкающее звено.

Полученный средний допуск  ТАср  корректируют для некоторых составляющих размеров в зависимости от их  величин, конструктивных требований и технологических возможностей изготовления, но так, чтобы выполнялось  условие:
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При этом выбирают стандартные поля допусков, желательно предпочтительного применения.

      Способ равных допусков прост, так как корректировка допусков составляющих размеров произвольна. Его можно рекомендовать только для предварительного назначения допусков составляющих размеров.

      Способ допусков одного квалитета применяют, если все составляющие цепь размеры могут быть выполнены с допуском одного квалитета, а допуски составляющих размеров зависят от их номинального значения. Требуемый квалитет определяется следующим образом. Допуск составляющего размера определяется по формуле





ТАi = аi(i,
где  i – единица допуска;  аi – число единиц допуска, содержащихся в допуске данного  i – го  размера. Для размеров от 1 до 500 мм  
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, где D – средний геометрический размер для интервала диаметров, к которому относится данный линейный размер.

      Полагая, что все размеры равноточны, то есть должны выполняться по одному квалитету, следует принять, что     а1 = а2 = … = аср, где  аср – количество единиц допуска или коэффициент точности данной размерной цепи. Численное значение  аср  определяется из формулы:
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       (5.10)

где 
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 - суммарное значение единиц допуска для всех размеров цепи.

      По значению аср выбирается ближайший квалитет. Связь между количеством единиц допуска и соответствующим квалитетом приведена в таблице 6.1.








Таблица 5.1.

Количество единиц допуска в зависимости от квалитета

	IT
	01
	0
	1
	2
	3
	4
	5
	6
	7
	8

	а
	1
	1,41
	2
	2,74
	3,74
	5,15
	7
	10
	16
	25

5

	IT
	9
	10
	11
	12
	13
	14
	15
	16
	17
	18

	а
	40
	64
	100
	160
	250
	400
	640
	1000
	1600
	2500


      По выбранному квалитету назначают допуски на все   составляющие размеры цепи, а также определяют значения и знаки верхних и нижних отклонений этих размеров.

      Решение задачи способом назначения допусков одного квалитета более обосновано по сравнению с решением способом равных допусков.

      Поскольку допуск замыкающего размера, вне зависимости от способа назначения допусков, зависит от числа      составляющих размеров (формула 6.5), то основное правило проектирования размерных цепей можно сформулировать так: при конструировании деталей, узлов и механизмов  необходимо стремиться к тому, чтобы число размеров,    образующих размерную цепь, было минимальным – принцип кратчайшей размерной цепи.
На чертежах указывают только составляющие размеры с предписанными отклонениями. Замыкающие размеры обычно получаются автоматически в результате обработки деталей или сборки, поэтому их не контролируют и на чертежах не обозначают. 

Проставлять на чертежах размеры замкнутыми цепочками не рекомендуется. Особенно недопустимо проставлять замыкающие размеры с отклонениями, поскольку это вызывает брак. В качестве замыкающих размеров следует принимать наименее ответственные размеры, которые могут иметь большие отклонения.

      Расчет размерных цепей методом максимума – минимума обеспечивает полную взаимозаменяемость деталей и  узлов, однако он экономически целесообразен лишь для машин невысокой точности или для цепей, состоящих из малого числа звеньев. В иных случаях допуски могут быть чрезмерно жесткими и технологически трудно выполнимыми. Тогда расчет допусков производится вероятностным или другим методом, обеспечивающим неполную взаимозаменяемость, основанную, например, на групповом подборе деталей, применении компенсаторов или подгонке одной из деталей по заранее определенному размеру. 

6.  Взаимозаменяемость  зубчатых  передач
Зубчатая передача – это механизм для передачи движения посредством зубчатых колес или зубчатых колес и реек. В зависимости от взаимного расположения осей      сопряженных колес зубчатые передачи подразделяются на: цилиндрические (оси параллельны), конические (оси пересекаются), винтовые, гипоидные, червячные, спироидные (оси перекрещиваются). Для передачи вращательного движения с переменным отношением скоростей звеньев механизмов применяют некруглые зубчатые колеса или колесе с переменным шагом.

По форме и расположению зубьев зубчатые колеса подразделяются на прямозубые, косозубые, шевронные и с криволинейными зубьями. Профиль зубьев зубчатых колес     может быть очерчен эвольвентой, циклоидой, дугами        окружности и другими кривыми. Наибольшее распространение получили передачи с эвольвентным зацеплением. 

По назначению зубчатые передачи подразделяют на: отсчетные, скоростные, силовые и общего назначения.
Точность в значительной мере определяет работоспособность зубчатых и червячных передач, так как их          погрешности вызывают дополнительные динамические   нагрузки, неравномерность вращения, вибрации, шум, концентрацию нагрузок по длине контактных линий и другие дефекты. Работоспособность передач с учетом условий их работы можно обеспечить, зная, какие основные эксплуатационные показатели определяют точность передач. Так, для отсчетных передач основным точностным требованием   является кинематическая точность; для высокоскоростных – плавность работы; для тяжело нагруженных тихоходных – полнота контакта зубьев; для реверсивных (особенно       отсчетных) – ограничение величины и колебания бокового зазора.

С учетом условий эксплуатации в стандартах на допуски для зубчатых и червячных передач установлены нормы точности: кинематической, плавности работы и контакта зубьев. Каждая норма точности характеризуется соответствующим комплексным показателем точности. Однако часто по технологическим соображениям или материальным     условиям (например, при отсутствии необходимых приборов) точность зубчатых передач и колес определяют с      помощью элементных показателей или их комплексов.

6.1.Взаимозаменяемость  цилиндрических  зубчатых  передач

      Основным геометрическим параметром, определяющим все элементы передачи, является модуль m, который выбирается  в зависимости от нагрузки. Модуль – это число,   показывающее, сколько миллиметров диаметра делительной окружности приходится на один зуб зубчатого колеса. 

      Зубчатые колеса с модулем от 0,05 мм до 1 мм являются мелкомодульными; от 1 до 10 мм – среднемодульными; свыше 10 мм – крупномодульными. Мелкомодульные передачи применяются при малых нагрузках (в приборостроении, при ручном приводе). С увеличением нагрузки модуль и ширина В зубчатого венца возрастают. Ширину зубчатого венца В рекомендуется принимать равной (3 – 15)m. 

      Число зубьев колес принято  обозначать буквой Z, а в передаче  для ведущего (шестерни) и ведомого колес –  Z1 и Z2 соответственно. В зубчатой передаче число оборотов   зависит от числа зубьев колеса. 

      Передаточное число 
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, где n1 и n2 – число оборотов минуту ведущего и ведомого колеса.

Межосевое (делительное) расстояние в передаче: 
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      К основным параметрам зубчатого колеса относятся:

- диаметр делительной окружности – d = mZ;

- диаметр окружности выступов – da =d + 2m = m(Z = 2);
- диаметр окружности впадин – df = d – 2,5m = m(Z – 2,5);

- окружной шаг (шаг по делительной окружности) - 
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;

- диаметр основной окружности -  db = d·cos α = mz cos α;

- шаг зацепления или основной шаг (шаг по основной      окружности) – pa = pb = pl cos α = πm cos α;

- высота головки зуба – ha = m;

- высота ножки зуба – hf = 1,25m;

- толщина зуба по делительной окружности 
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 на высоте головки зуба ha;

- толщина зуба по постоянной хорде Sc = 1,387m, измеренная на высоте hc = 0,7476m от вершины зуба. Этот показатель не зависит от числа зубьев колеса, а зависит только от модуля;

- длина общей нормали W или средняя длина общей нормали Wm.

      Длина общей нормали – это расстояние между двумя параллельными плоскостями, касательными к двум разноименным, активным боковым поверхностям зубьев колеса. Номинальное значение длины общей нормали определяется по формуле:
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где   Zw = z/9 + 1 – число охватываемых при измерении зубьев, которые необходимо округлять до ближайшего    целого числа. 

      Средняя длина общей нормали определяется по результатам измерения всех длин у колеса от зуба к зубу, как среднее арифметическое значение:
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      Точность зубчатых передач определяется точностью большого количества параметров: одни параметры определяют кинематическую точность, другие – плавность работы, третьи – полноту контакта зубьев колес, четвертые – характер сопряжения зубьев колес.

      По точности изготовления зубчатые колеса разделены на 12 степеней точности, обозначаемых в порядке ее убывания: 1, 2, …, 12. Для степеней точности 1 и 2 допуски и предельные отклонения не установлены (они предусмотрены для будущего развития). Степени точности 3 – 5 предназначены, главным образом, для измерительных колес, в зацеплении с которыми контролируются зубчатые колеса. Наиболее широко распространенными являются колеса 6 – 9 степеней точности.

6.1.1.  Кинематическая  точность
Кинематическая точность характеризуется полной     погрешностью угла поворота зубчатого колеса за оборот. Комплексным показателем кинематической точности является наибольшая кинематическая погрешность передачи   F’ior  либо наибольшая кинематическая погрешность зубчатого колеса  F’ir (Показатели кинематической точности обозначают  F;  плавности работы – f; один штрих означает, что показатель определен при однопрофильной проверке, два штриха – при двухпрофильной; буква о в индексе означает, что показатель точности относится к передаче, отсутствие буквы о – показатель точности одного зубчатого     колеса; буква r в индексе означает действительное (реальное) значение показателя (допуски тех же показателей в индексах буквы  r  не содержат).

Наибольшая кинематическая погрешность передачи  F’ior определяется  наибольшей алгебраической разностью между действительным и номинальным (расчетным) углами поворота ведомого зубчатого колеса передачи, выраженную длиной дуги его делительной окружности. Эта погрешность ограничивается допуском F'io. Допуски на наибольшую   кинематическую погрешность передачи не стандартизованы. Они представляют собой сумму допусков на кинематическую погрешность зубчатых колес 1 (F’i1) и 2 (F’i2),      составляющих рассматриваемую передачу, то есть            F’io = F’i1 + F’i2. 


Наибольшая кинематическая погрешность зубчатого колеса  F’ir  - наибольшая алгебраическая разность значений кинематической погрешности зубчатого колеса в пределах одного оборота (рис. 6.1).

Допуск на кинематическую погрешность зубчатого    колеса  F’i определяется как сумма допусков на накопленную погрешность шага колеса Fp и на погрешность профиля зуба ff. Кинематическая погрешность зубчатых колес, обрабатываемых на зуборезных станках методом обката, возникает вследствие наличия погрешности цепей обката станка, из-за несовпадения центра основной окружности колеса с рабочей осью его вращения, из-за неточности зуборезного инструмента, погрешности его установки и т.д.


Рис. 6.1. Кривая кинематической погрешности зубчатого колеса.

К элементным показателям кинематической точности зубчатого колеса или передачи относятся:

· накопленная погрешность шага зубчатого колеса Fpr  равна наибольшей алгебраической разности значений накопленных погрешностей в пределах зубчатого колеса (допуск  Fp);

· накопленная погрешность k шагов Fpkr  - кинематическая погрешность зубчатого колеса при повороте его на k  целых угловых шагов (допуск Fpk). Накопленная погрешность шага зубчатого колеса образуется вследствие погрешности обката и монтажного эксцентриситета колеса.
· погрешность обката Fcr – накопленная погрешность шага зубчатого колеса, измеренная на его технологической оси, то есть оси, вокруг которой оно вращается в процессе окончательной механической обработки обеих сторон зуба (допуск Fc). Погрешность обката вызывается кинематическими ошибками механизма зуборезного станка, обеспечивающего вращение заготовки при нарезании зубьев;
· радиальное биение зубчатого венца  Frr  - разность действительных предельных положений исходного контура в пределах зубчатого колеса (допуск  Fr). Радиальное биение зубчатого венца вызвано неточным совмещением рабочей оси колеса с технологической осью при обработке зубъев, а также радиальным биением делительного колеса станка;
· колебание длины общей нормали Fvwr  - разность между наибольшей и наименьшей действительными длинами     общей нормали в одном и том же зубчатом колесе:
  Fvwr = W1 – W2, где W1 и W2 – наибольшая и наименьшая действительные длины общей нормали (рис. 6.2).
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Рис. 6.2. Колебание длины общей нормали.

Колебание длины общей нормали зависит от наличия погрешности обката и ограничивается допуском  Fvw;

-
колебание измерительного межосевого расстояния за оборот зубчатого колеса  F’’ir  (комплексная радиальная погрешность) – разность между наибольшим и наименьшим действительными межосевыми расстояниями при беззазорном зацеплении эталонного зубчатого колеса с контролируемым и повороте последнего на полный оборот. Допуск на колебание измерительного межосевого расстояния на оборот зубчатого колеса F’’i принят в 1,4 раза больше      допуска на радиальное биение зубчатого венца Fr. Измерительное межосевое расстояние на одном зубе может изменяться вследствие колебаний положения зуборезного инструмента относительно оси колеса, неравенства шагов зацепления сопрягаемых колес, погрешности в направлении зубьев колес и т. д.

6.1.2.Плавность  работы  передачи
Плавность работы зубчатых передач зависит от        погрешностей, которые составляют часть кинематической погрешности, но многократно (циклически) проявляются за оборот зубчатого колеса. Плавность работы нарушается мгновенными резкими изменениями углов поворота зубчатых колес. При таком режиме работы появляются систематически возникающие мгновенные ускорения ведомых зубчатых колес, дополнительные инерционные нагрузки и удары в зацеплении, а также вибрации машин и повышенный шум. Все это неблагоприятно влияет на надежность передач, работающих с большими скоростями и нагрузками. Основными показателями плавности работы зубчатых колес и передач являются:

-
циклическая погрешность передачи  fzk0r  и  циклическая погрешность зубчатого колеса fzkr  - удвоенная  амплитуда гармонической составляющей кинематической         погрешности передачи или колеса. Циклические погрешности ограничиваются допусками: fzko - на циклическую       погрешность передачи и  fzk - на циклическую погрешность зубчатого колеса. 
Циклическая погрешность резко снижает долговечность скоростных тяжело нагруженных передач; она вызывает  повторяющиеся разрывы контакта сопряженных зубьев, крутильные колебания привода, поперечные колебания    валов и вибрацию всего агрегата. Указанным динамическим проявлениям циклической погрешности обычно сопутствует шум высокого уровня. Для повышения плавности передачи целесообразно применять шлифование, шевингование и притирку колес;

-
циклическая погрешность зубцовой частоты в передаче fzz0r - циклическая погрешность с частотой повторений, равной частоте входа зубьев в зацепление (допуск  fzz0);

-
местная кинематическая погрешность передачи  f’i0r и зубчатого колеса f’ir -  наибольшая разность между местными соседними экстремальными значениями кинематической погрешности передачи или зубчатого колеса за полный цикл вращения колес передачи или в пределах оборота колеса. Эти погрешности ограничиваются допусками  f’i0  и  f’i  соответственно;

-
отклонение шага  fptr  -  кинематическая погрешность зубчатого колеса при его повороте на один номинальный угловой шаг. Отклонение шага ограничивается допуском  fpt;

-
отклонение шага зацепления  fpbr -  разность между действительным и номинальным шагами зацепления.       Отклонение шага зацепления ограничивается допуском fpb. Наличие отклонения шага зацепления, вызывающее пересопряжение зубьев, сопровождается ударами, повышенным шумом, передача работает неплавно. Неравномерность    нагрузки зубьев при этом увеличивается, что снижает их долговечность. Отклонение шага зацепления образуется при наличии погрешности нарезающего инструмента;   

- 
погрешность профиля зуба ffr - расстояние по нормали между двумя ближайшими номинальными профилями, между которыми размещается действительный торцовый активный профиль зуба зубчатого колеса (рис. 6.3).


Рис. 6.3. Погрешность профиля зуба.

На рисунке 7.3 обозначено: 1 и 2 – номинальные профили;  рд  и  рн – шаги зубьев по каждому из профилей. 

Погрешность профиля зуба вызывает неравномерность движения колес, дополнительные динамические нагрузки, а также уменьшает поверхность контакта зубьев. На погрешность профиля зубьев установлен допуск  ff. 

Для повышения плавности работы передач при нарезании зубьев необходимо обеспечивать высокую точность шага, а также применять шевингование и хонингование   рабочих поверхностей зубьев.


6.1.3.  Контакт  зубьев  в  передаче
      Для получения надежных зубчатых передач зубья парных зубчатых колес должны соприкасаться по всей длине контактных линий. В этом случае удельная нагрузка в зацеплении достаточно равномерно распределяется вдоль контактных линий; исключается концентрация нагрузки, действующей на зубья, и напряжений в материале зубьев; создаются условия для равномерного смазывания зацепления и обеспечивается расчетная прочность зубьев. Равномерность контакта зубьев в передаче определяется пятном контакта.

      Суммарным пятном контакта называют часть активной боковой поверхности зуба колеса, на которой располагаются следы прилегания зубьев парного колеса в собранной передаче после вращения под нагрузкой. Пятно контакта определяется относительными размерами (рис. 6.4).в процентах:

- по длине зуба: 
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где   а – общая длина контакта;

        с – сумма длин пробелов в пятне (если с ˃ m);

       В – ширина зубчатого венца;

- по высоте зуба: 
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где  hm – средняя высота пятна контакта;

      hp – рабочая высота зуба, равная 2m.
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Рис. 6.4. Пятно контакта. 

      Пятно контакта оценивается в собранной передаче,     после работы под нагрузкой. Мгновенное пятно контакта составляет около 75 % от суммарного пятна контакта и оценивается “по краске” после одного оборота. 

      Полнота контакта зависит от погрешности установки заготовки на станке, от наличия погрешностей формообразующих движений станка, а для косозубых колес – также от погрешностей винта подачи зуборезного станка. Погрешности формы зубьев и погрешности взаимного расположения колес в передаче также влияют на полноту контакта. Увеличить контакт сопряженных колес можно притиркой и приработкой зубьев.

      Основными параметрами, определяющими величину контакта зубьев в передаче, являются:

- отклонение осевых шагов по нормали Fpxnr - разность между действительным осевым расстоянием зубьев и суммой соответствующего числа номинальных осевых шагов,      умноженную на синус угла наклона ( действительной      линии зуба (рис. 6.5), то есть 




Fpxnr = Fpxr(sin(.
Под действительным осевым расстоянием зубьев понимают расстояние между одноименными линиями зубьев косозубого зубчатого колеса по прямой, параллельной рабочей оси.  Расстояние между одноименными линиями соседних зубьев является действительным осевым шагом. Отклонения осевых шагов по нормали ограничиваются допуском  Fpxn.

Рис. 6.5. Отклонение осевых шагов по нормали.

 Этот показатель используют для достаточно широких косозубых колес;

- суммарная погрешность формы и расположения контактной линии Fkr – расстояние по нормали между двумя ближайшими номинальными потенциальными контактными линиями 1, условно наложенными на плоскость зацепления, между которыми размещается действительная потенциальная контактная линия 2  на активной боковой поверхности зуба (рис. 6.6).

Рис. 6.6. Погрешности формы и расположения контактной линии.

Под контактной линией понимают линию пересечения поверхности зуба поверхностью зацепления. Суммарная погрешность контактной линии ограничивается допуском  Fk;
-
погрешность направления зуба F(r – расстояние    между двумя номинальными делительными линиями зуба в торцовом сечении, между которыми заключена действительная делительная линия зуба (рис. 6.7). Под действительной делительной линией зуба понимается линия пересечения действительной боковой поверхности зуба с делительным цилиндром, ось которого совпадает с рабочей осью колеса. Погрешность направления зуба ограничивается    допуском F(,  численное  значение  которого  увеличивается  с увеличением ширины колеса;



Рис. 6.7. Погрешность направления зуба.

-
отклонение от параллельности осей  fxr – отклонение от параллельности проекций рабочих осей зубчатых колес на плоскость, в которой лежит одна из осей и точка второй оси;

-
перекос осей  fyr - отклонение от параллельности проекций рабочих осей зубчатых колес на плоскость, параллельную одной из осей и перпендикулярную плоскости, в которой лежит эта ось.

      Отклонение от параллельности и перекос осей, характеризующие точность монтажа передачи с нерегулируемым расположением осей, ограничивают допусками fx и  fy. Точность монтажа передачи определяется также отклонениями межосевого расстояния  far, ограничивается допуском  fa.

6.1.4.Сопряжения  зубчатых  колес

      Между нерабочими профилями зубьев сопряженных  колес в передаче должен быть установлен гарантированный боковой зазор jn , необходимый для устранения возможного заклинивания при нагреве передачи, обеспечения условий протекания смазочного материала и ограничения мертвого хода при реверсировании отсчетных и делительных передач. Этот зазор необходим также для компенсации погрешностей изготовления и монтажа передачи, а также для устранения удара по нерабочим профилям. 

      Боковой зазор определяют в сечении, перпендикулярном к направлению зубьев, в плоскости, касательной к основным цилиндрам (рис. 6.8).


Рис. 6.8. Боковой зазор  jn  в передаче.

      От боковых зазоров, возникающих в зацеплении зубьев зубчатых колес, зависит величина холостого хода зубчатых передач, поэтому гарантированный (минимальный) зазор    jn min  и допуск на него Tjn  (рис. 6.9) назначают с учетом   условий работы зубчатых передач. ГОСТ 1643 – 81 предусматривает шесть видов сопряжений зубчатых колес: A, B, C, D, E, H, отличающихся значениями гарантированного зазора; восемь видов допусков на  jn min: h, d, c, b, a, z, y, x (в порядке увеличения допуска); шесть классов отклонений межосевого расстояния aw: I, II, III, IV, V, VI. Для мелкомодульных передач установлено пять видов сопряжений зубьев, обозначаемых (в порядке убывания гарантированного зазора): D, E, F, G, H; четыре вида допусков на боковой   зазор (e, f, g, h) и пять классов отклонений aw (II, III, IV, V, VI).


Рис. 6.9. Схема расположения полей допусков для различных видов сопряжений.

Сопряжения  А, В, С, D, Е, Н  применяют соответственно для степеней точности по нормам плавности работы:       3 – 12;  3 – 11;  3 – 9;  3 – 8;  3 – 7; 3 – 7. Для сопряжения  вида  Н   jn min = 0. 

На боковой зазор установлен допуск Tjn, определяемый разностью между набольшим и наименьшим зазорами. 

Между видом сопряжения и видом допуска на боковой зазор устанавливается соответствие. Так, видам сопряжений  Н и Е соответствует вид допуска h; видам сопряжений D, C, B, A - соответственно виды допусков d, c, b, a. Соответствие видов сопряжений и видов допуска допускается изменять, используя при этом и виды допуска x, y, z.

Гарантированный боковой зазор в зацеплении зубьев обеспечивается, если соблюдается соответствие между    видом сопряжения и классом отклонений межосевого расстояния: для сопряжений Н и Е – II класс отклонения; для сопряжений D, C, B, A – III, IV, V, VI классы соответственно. Соответствие видов сопряжений и классов отклонений межосевого зазора допускается изменять. 

Гарантированный боковой зазор должен быть достаточным для компенсации тепловых деформаций передачи и должен обеспечивать заданный режим смазки зацепления. Боковой зазор, необходимый для температурной компенсации, определяется из следующего выражения:


jnt = aw((р.зац.(tзац – 20) - (р.кор.(tкор – 20))2sin(,

где  аw – межосевое расстояние передачи, мм;  (р.зац  и   (р.кор – коэффициенты линейного расширения для материалов зубчатых колес и корпуса соответственно;  tзац  и  tкор – расчетные температуры нагрева соответственно зубчатых колес и корпуса;  ( - угол зацепления (при ( = 20(   2sin( = 0,684).

Боковой зазор, необходимый для смазки зацепления, равен (мкм):





jn см = kmn,
где   k = 10 – 30 (10 – для тихоходных;  30 – для высокоскоростных передач).

Боковой зазор должен удовлетворять следующему условию:



jn min ( jn t + jn см.
По значению jn min и заданному межосевому расстоянию передачи можно подобрать вид сопряжения, класс отклонения межосевого расстояния, а также дополнительное смещение исходного контура Ен и величину допуска Тн на это смещение. Наибольший боковой зазор jn max, необходимый для компенсации погрешности изготовления передачи,    определяется следующим выражением: 


jn max = jn min + (TH1 + TH2 + 2fa)2sin( ,

где   ТН1  и ТН2  -  допуски  на  смещение  исходного  контура  для  шестерни  и колеса;

       fa  -  табличное значение гарантированного бокового  зазора  для  предельных  отклонений  аw.

Для обеспечения в передаче гарантированного бокового зазора осуществляют дополнительное смещение исходного контура Енs от его номинального положения в тело зубчатого колеса. Кроме того, дополнительное смещение исходного контура позволяет компенсировать погрешности изготовления зубчатых колес и монтажа передачи. Наименьшее      дополнительное смещение исходного контура назначают в зависимости от степени точности по нормам плавности и вида сопряжения: для зубчатых колес с внешними зубьями  (- Енs); для колес с внутренними зубьми (+ Енs). Допуск Тн  на дополнительное смещение исходного контура установлен в зависимости от допуска на радиальное биение Fr и вида сопряжения, причем для всех видов сопряжения Тн > Fr. 

Точность изготовления зубчатых колес и передач задают степенью точности, а требования к боковому зазору – видом сопряжения по нормам бокового зазора. 


Условное обозначение точности зубчатых колес и передач. 

В условных обозначениях последовательно указывают степени точности по нормам кинематической точности, плавности работы и пятна контакта, вид сопряжения и     допуск на боковой зазор, номер  стандарта.  Например,    запись 8 – 7 – 6 – Ва  ГОСТ 1643 – 81 означает, что для    передачи с цилиндрическими зубчатыми колесами приняты степени точности  по нормам кинематической точности 8, плавности работы 7, пятна контакта 6;  вид сопряжения В  с допуском на боковой зазор а; класс отклонения аw соответствует виду сопряжения, то есть он равен V. Класс отклонения межосевого расстояния указывают в обозначении в том случае, если он не соответствует принятому виду сопряжения. Если принят более грубый класс отклонения, то после цифры, обозначающей класс отклонения, через тире помещают пересчитанное значение бокового зазора j’n min.        Например, для предыдущей зубчатой передачи назначен VI  отклонений аw, при этом пересчитанное значение j’n min = 151 мкм. Условное обозначение передачи в этом случае будет следующим: 8 – 7 – 6 – Ва/VI – 151  ГОСТ 1643 – 81. 

Если на все нормы точности назначены одинаковые степени точности, допуск бокового зазора и класс отклонений межосевого расстояния соответствуют принятому виду сопряжения, то в обозначении степень точности указывают только один раз, а допуск бокового зазора отдельно не     дают, например, 7 – С  ГОСТ 1643 – 81. 

Необходимая степень точности колес и передач устанавливается в зависимости от требований к кинематической точности, плавности работы, передаваемой мощности и   окружной скорости колес. Определение нужной степени по нормам кинематической точности производится на основе передачи и допускаемого угла рассогласования. Степень точности по нормам плавности работы определяют из расчета динамики передачи, вибраций и шумовых явлений. Степень точности по нормам контакта зубьев определяется из расчета на прочность и долговечность. 

При выборе степени точности используют принцип комбинирования норм точности, то есть для каждой конкретной передачи, в зависимости от ее назначения, устанавливают различные степени точности. Комбинирование норм позволяет устанавливать повышенную точность только тех параметров колес, которые важны для удовлетворения эксплуатационных требований, остальные параметры можно выполнять по более грубым допускам. При комбинировании необходимо учитывать, что нормы плавности работы колес и передач могут быть не более чем на две степени точнее, или на одну степень грубее норм кинематической точности; нормы контакта зубьев можно назначать по      любым степеням, более точным, чем нормы плавности, а также на одну степень грубее норм плавности.  В большинстве случаев степени точности по нормам контакта совпадают со степенями точности по нормам плавности. Так, для многих деталей тракторов и грузовых автомобилей применяют степени точности 7-6-6-С, 8-7-7-С; для редукторов турбин – степени точности  6-5-5-В;  для изделий металлургического машиностроения – 8-7-7-В;  для прокатных станов – 8-7-7-В;  для делительных и других отсчетных механизмов – 4-5-5-D.

7.Допуски  и  посадки  шпоночных  соединений
      Шпоночные соединения предназначены для получения разъемных соединений, передающих крутящие моменты. Они обеспечивают вращение зубчатых колес, шкивов и других деталей, монтируемых на валы по переходным посадкам, в которых наряду с натягами могут быть зазоры. Размеры шпоночных соединений стандартизованы. 

      Различают шпоночные соединения с призматическими, сегментными, клиновыми и тангенциальными шпонками. Наибольшее распространение среди шпоночных соединений получили соединения с призматическими и сегментными шпонками. Реже применяют соединения с клиновыми, тангенциальными, фрикционными и другими шпонками.

      Однако шпоночные соединения вследствие натяга, создаваемого по высоте шпонки, возможных перекосов и смещений пазов, а также вследствие контактных деформаций от радиальных сил вызывают перекос втулки на валу. Кроме того, вследствие ослабления сечения валов и втулок    пазами и образования концентраторов напряжений, а также вследствие возможности смятия и среза шпонок шпоночные соединения не могут передавать большие крутящие моменты. Поэтому шпоночные соединения все более вытесняются шлицевыми, которые совершеннее шпоночных: при одном и том же диаметре они передают значительно больший крутящий момент, обеспечивают высокую степень центрирования деталей, в них отсутствует съемная деталь (шпонка). 

      Основным посадочным размером является ширина шпонки b. По этому размеру шпонка сопрягается с двумя пазами: пазом на валу и пазом во втулке. Работоспособность шпоночных соединений определяется в основном точностью посадок по ширине шпонки. Остальные размеры задают так, чтобы исключить возможность защемления шпонки по высоте или чрезмерное занижение поверхностей соприкосновения боковых сторон. 

      Шпонки обычно сопрягаются с валами по неподвижной посадке, а с втулками – по одной из подвижных посадок. Натяг необходим для того, чтобы шпонка в процессе эксплуатации не передвигалась, а зазор – чтобы компенсировать неизбежные неточности размеров, формы и взаимного расположения пазов. 

Для получения различных посадок установлены поля допусков на ширину и высоту пазов вала и втулки. Предельные отклонения для размера по ширине шпонки b приняты по h9, а для размера по высоте шпонки h приняты по  h11. Для размера по длине шпонки l приняты отклонения по  h14. Поскольку на размеры шпонок установлены отклонения, то обеспечивается возможность независимого от посадок их изготовления.

      Посадки шпонок осуществляют по системе вала. По  ширине для призматических шпонок предусмотрено три  варианта соединения: свободное, нормальное и плотное; для сегментных шпонок применяют только нормальное и плотное соединения.

Свободное соединение применяется при затрудненных условиях сборки и действии нереверсивных равномерных нагрузок, а также для подвижных соединений при легких режимах работы. Для свободного соединения установлены поля допусков ширины В для паза на валу Н9  и для паза во втулке  D10, что дает посадку с зазором.

Нормальное соединение – неподвижное соединение, не требующее частых разборок, не воспринимающее ударных реверсивных нагрузок, отличается благоприятными условиями сборки. На ширину паза при нормальном соединении установлены поля допусков: на валу – N9  и во втулке – Js9. 

Плотное соединение характеризуется вероятностью   получения примерно одинаковых небольших натягов в    соединениях шпонок с обоими пазами. Оно применяется при редких разборках и реверсивных нагрузках. Сборка   соединения осуществляется запрессовкой. Поля допусков для плотного соединения одинаковы на ширину паза на   валу и во втулке и соответствуют Р9. Нормальные и плотные соединения имеют переходные посадки. Схема расположения полей допусков элементов шпоночного соединения приведена на рис. 7.1.


Рис. 7.1. Схема расположения полей допусков на ширину:


1 – шпонки;  2 – паза на валу;  3 – паза во втулке.

Элементы шпоночных соединений контролируют предельными калибрами: по ширине пазов – пластинами ПР  и  НЕ;  по глубине пазов в отверстиях – специальными пробками со ступенчатой шпонкой;  по глубине пазов на валах – ступенчатой пластиной-высоткой или скобами ПР и НЕ со стороны торца. Для контроля суммарной погрешности из-за отклонений пазов от симметричности, прямолинейности или заданного направления вдоль образующей проектируют и изготавливают специальные калибры: для валов – в виде накладной призмы с контрольным стержнем определенной толщины; для втулок – в виде пробок со шпонкой.

8. Допуски  и  посадки  шлицевых  соединений с прямобочным профилем
      Шлицевые соединения предназначены для передачи больших крутящих моментов, они имеют большую усталостную прочность, высокую точность центрирования и направления. 

      В зависимости от профиля зубьев шлицевые соединения делят на прямобочные, эвольвентные и треугольные. Наиболее совершенными являются эвольвентные шлицевые  соединения. В сравнении с прямобочными они обладают рядом преимуществ: они могут передавать большие крутящие моменты, имеют на 10 – 40 % меньшую концентрацию напряжений у основания зубьев, повышенную циклическую долговечность, обеспечивают лучшее центрирование и    направление деталей. Однако эвольвентные шлицевые     соединения сложнее в изготовлении. Шлицевые соединения с треугольным профилем применяют при малых нагрузках, а также взамен прессовых соединений. Поэтому пока преимущественное применение получили шлицевые соединения с прямобочным профилем. 

К основным параметрам прямобочных шлицевых        соединений относятся:

наружный D и внутренний d диаметры шлицевых валов и втулок; число z и угол ( расположения шлицев; ширина шлицев и впадин b. Одним из основных показателей точности шлицевых соединений является концентричность       сопрягаемых деталей, которая обеспечивается соосностью центрирующих поверхностей валов и втулок. Центрирование втулок на валах осуществляют: по наружному диаметру  D (рис. 8.1, а) – основной способ центрирования соединений с прямобочными шлицами;  по внутреннему диаметру d  (рис. 8.1, б) – при высокой твердости сопрягаемых поверхностей; по боковым сторонам шлицев b (рис. 8.1, в) – при невысокой точности центрирования и реверсивных ударных нагрузках.

Особенности построения системы допусков и посадок, а также контроля шлицевых соединений обусловлены тем, что собираемость шлицевых соединений и получение требуемого характера соединения обеспечиваются не только точностью каждого основного размера (D, d, b, (), но и суммарной погрешностью.

Рис. 8.1. Схемы центрирования втулки с валом для шлицевых соединений с прямобочным  профилем:

а)  центрирование по наружному диаметру;  б)  центрирование по внутреннему диаметру; в)  центрирование по боковым сторонам шлицев.

Суммарная или комплексная погрешность возникает в результате сочетания погрешностей формы и расположения шлицев и их впадин, а также эксцентриситета цилиндрических поверхностей диаметрами D и d. Влияние суммарной погрешности на работоспособность и собираемость шлицевого соединения показано на рис. 8.2. С теоретически точной втулкой, имеющей номинальный контур, собирается реальный вал, у которого точно выдержаны основные размеры D, d, b, но имеется суммарная погрешность формы поперечного сечения. Если наложить контур реального вала на контур точной втулки так, чтобы совместились их центрирующие окружности диаметрами D, то внутренняя     окружность и шлицы вала перекроют точный контур на   величину заштрихованных участков и сборка деталей окажется невозможной. Кроме того, характер сопряжения     реального вала с номинальным контуром искажается        погрешностями основных размеров вала.


Рис. 8.2. Влияние суммарной погрешности на собираемость шлицевого соединения.

Поскольку все перечисленные погрешности неизбежны, то для собираемости реального вала с теоретически точной втулкой и для получения нужного характера сопряжения необходимо, чтобы суммарная погрешность и отклонения основных размеров реального вала находились в пределах полей допуска по D, d, b.
Реальные втулки также имеют отклонения основных размеров и суммарную погрешность формы, поэтому для сборки реальных втулок с теоретически точными валами необходимо, чтобы действительный контур втулок также не выходил за пределы полей допусков по D, d, B. Следовательно, собираемость деталей, образующих шлицевое     соединение, гарантируется, если реальные валы и втулки порознь собираются с теоретически точными втулками и валами.
В зависимости от назначения и условий работы к шлицевым соединениям предъявляют различные требования в отношении точности и характера сопряжения по центрирующим и нецентрирующим поверхностям. Для центрирующих поверхностей валов установлено 20 полей допусков квалитетов  5 – 10  с основными отклонениями  d, e, f, g, h для образования посадок с зазорами, а также js, k, m, n  для образования переходных посадок. Для центрирующих поверхностей втулок установлены поля допусков Н6, Н7, Н8 – для размеров D и d; для размера В установлены поля допусков D8, D9, F9, D10, F10, Js10. 

 При центрировании по диаметрам D и d посадки создают не только по центрирующим поверхностям, но и по боковым поверхностям зубьев. Это способствует повышению точности центрирования и ограничению боковых зазоров между зубьями и впадинами. 

На нецентрирующие диаметры установлены следующие поля допусков: на наружные диаметры  D - вала  а11; втулки Н12; на внутренний диаметр втулки d – Н11. Внутренний нецентрирующий диаметр d вала должен быть не менее диаметра d1, численные значения которого приведены в справочниках.

Посадки шлицевых соединений назначают в системе отверстия по центрирующей цилиндрической поверхности и по боковым поверхностям впадин втулки и зубьев вала, то есть по d и b или по b и D,  или только по b. Поля допусков, которые применяются для образования посадок прямобочных шлицевых соединений предпочтительного применения, показаны на рис.8.3.

Выбор посадок шлицевых соединений основан на методе подобия. Собираемость шлицевых соединений с натягами затруднена из-за сложности контура шлицевых деталей, поэтому в стандарте отсутствуют посадки с натягами, а   неподвижные соединения получают с помощью переходных посадок или посадок с  Smin = 0  
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Рис. 8.3. Поля допусков прямобочных шлицевых соединений.

С увеличением длины неподвижных сопряжений, а также длины и частоты перемещений подвижных соединений применяют посадки с увеличенными зазорами. Это   необходимо для компенсации погрешностей формы шлицевых деталей и хорошего смазывания шлицевых поверхностей. Обычно для сопряжений по боковым сторонам зубьев назначают посадки с большими допусками, чем на центрирующие поверхности.

Условные обозначения шлицевых соединений и их деталей должны содержать букву, обозначающую поверхность центрирования (D, d или b), число зубьев z, номинальные значения основных размеров D, d, b, обозначения посадок и полей допусков, принятых для соединения и отдельных деталей по размерам D, d и b. Поля допусков и посадки нецентрирующих поверхностей можно не указывать. 

Пример условного обозначения шлицевого соединения с числом зубьев z = 6, внутренним диаметром d = 18 мм,  наружным диаметром D = 22 мм, шириной зуба b = 4 мм с центрированием по наружному диаметру, посадкой по диаметру центрирования 
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, посадкой по боковым сторонам зубьев 
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, на нецентрирующий диаметр d втулки назначено поле допуска Н11, внутренний диаметр вала d ( d1 = 16,7 мм.

При всех этих параметрах обозначения будут следующими:  для соединения - 
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;  для втулки – D - 6(18(22H7(4D9;  для вала – D - 6(18(22f7(4e8.

      Пример условного обозначения неподвижного шлицевого соединения с центрированием по внутреннему диаметру и числом зубьев  z = 6:
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      Пример условного обозначения подвижного шлицевого соединения тяжелой серии с центрированием по боковой поверхности зубьев при их числе, равном 10, работающего в условиях реверса:
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