
...20м/мин и подач 0,09...0,315 мм/об. При этом обеспечивается 
требуемая по технологическому процессу точность размеров и 
5ШОД оси отверстия. Обработка глубоких отверстий шнековыми 
сверлами по сравнению со спиральными в производственных ус­
ловиях позволила уменьшить оперативное время на 20...45%, по­
высить стойкость инструмента в 1,5...3 раза и уменьшить вспомо­
гательное время за счет исключения выводов инструмента из от­
верстия.

Расчет экономической эффективности по методике ВНИК по­
казал, что применение шнековых сверл позволяет уменьшить се­
бестоимость обработки одного отверстия диаметром 10...20 мм и 
глубиной 20...23d на 5,3...5,5 коп.

УДК 621.8216

П.П.ШАРДЫКО

РАСЧЕТ ДЕФОРМАЦИИ РЕЗЬБОВОГО СОЕДИНЕНИЯ 
ШАРИКОВИНТОВЫХ МЕХАНИЗМОВ

Для определения деформации резьбового соединения передач 
с полукруглым профилем резьбы без предварительного натяга в 
[ 1 ] предложена зависимость

6 = 3,8
*̂1 ^расч

(1)

где d J -  диаметр шариков; Q — осевая нагрузка; ^расч
= 0,7Z V Q/Qjg^on ”” Расчетное число шариков, зависящее от отно­
шения осевой нагрузки к статически допустимой осевой нагрузке 
Одоп’ ^ “  ЧИСЛО рабочих шариков.

Подставляя в (1) значение , получим

= 3,8 V - Д̂ОП
'о,72(0/0до„)^

= 3 , 8 ^
Д̂ОП

0,49 djZ"
-Q.

Обозначив постоянную величину для данного шариковинтового 
механизма

*,8 V -
'доп

0,49d,Z^
= 1 ,
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получим зависимость деформации от осевой нагрузки 

5 = .

Данное выражение противоречит общепринятой зависимости сбли­
жения двух соприкасающихся криволинейных поверхностей от на­
грузки, определяемой формулой

5 =^Q 2/3

Рис. 1. Зависимость 6 = f (Q) 
(ПDOd)иль резьбы полукруглый, 
dQ=50 мм, dj=5 мм, i=3) :
1 — теоретическая по [2J; 2 —  тео­
ретическая по [1]; 3 — эксперимен­
тальная.

На рис. 1 приведена экспериментальная зависимость деформа­
ции резьбового соединения шариковинтового механизма от осе­
вой нагрузки и зависимость, рассчитанная по формулам, приве­
денным в [1,2]. Сравнение графиков показьшает, что формулы, 
приведенные в [2], дают заниженные результаты. Это можно объ­
яснить тем, что в расчетах не учтено влияние погрешностей изго­
товления, изгиба, сдвига витков и радиальных упругих деформа­
ций. Деформации, рассчитанные по формулам Г.А.Левита, при ма­
лых нагрузках в 2 раза больше [ 1 ], а при высоких нагрузках в 
1,5 раза меньше деформаций, полученных экспериментальным 
путем. Такое положение объясняется следующим образом: при 
малых нагрузках величина О/Одоп ^^^а [ 1 ], значение коэффици­
ента неравномерности распределения нагрузки в пределах витка 
занижено и расчетное число шариков получается также занижен­
ным; при нагрузках, близких к допустимому значению, не учтено 
влияние упругих радиальных деформаций, изгиба и сдвига вит­
ков [ 3 ].
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Исследованию упругих деформаций твердого тела и деформа­
ций в местах локального контакта посвящено много работ, изу­
чение которых показывает, что на деформацию твердого тела ока- 
зьшают влияние факторы, которые сложно учесть в теоретических 
исследованиях. В связи с этим при выводе теоретических зависи­
мостей деформации резьбового соединения шариковинтовых ме­
ханизмов приняты следующие допущения: 1) материалы соприка­
сающихся тел одинаковы, изотропны и имеют одинаковый мо­
дуль упругости; 2) нагрузки, приложенные к  этим телам, создают 
в зоне контакта только упругие деформации, подчиненные закону 
Гука; 3) площадки контакта малы по сравнению*с общей поверх­
ностью соприкасающихся тел; 4) угол контакта всех шариков с 
дорожками качения одинаков; 5) оси винта и гайки совпадают; 
6) разноразмерность шариков, овальность, волнистость резьбы от­
сутствуют; 7) смазка между соприкасающимися телами отсутст­
вует.

При вьюоде формул деформации резьбового соединения ис­
пользованы: 1) теория Герца-Беляева для определения контакт­
ных деформаций; 2) решение для толстостенных труб при расчете 
радиальных упругих деформаций винта и гайки; 3) интегральное 
выражение (формула 0,Мора) для нахождения линейных переме­
щений при изгибе и сдвиге витков.

С учетом всего вышесказанного формула расчета деформа­
ции резьбового соединения шариковинтового механизма в осевом 
направлении принимает вид

 ̂ ” ^ к  ^ип ’
где Cj  ̂— коэффициент, характеризующий осевое смещение в ре­
зультате контактных деформаций дорожек качения винта и гайки 
с поверхностью шариков; коэффициент, характеризующий
осевое смещение в результате изгиба, сдвига витков резьбы и уп-

Qiругих радиальных деформаций винта и гайки; q 7  ̂ s ino^s^ ~

нормальная составляющая осевого усилия, действующего на ша­
рик в сечении фланца гайки, величина которой зависит от числа 
рабочих витков и схем нагружения; Q • -  осевая нагрузка на ви­
ток в сечении фланца гайки; а  — угол контакта; ф — угол накло­
на винтовой линии резьбы; п j -  число шариков в одном витке.

В случае прямоугольного профиля резьбы

-4 ^  •1 Oncost// “ 1
1,947 см/даН

2/3
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0,286df ,
Сип = -----ń - l" ’ - - ?  см/даН,lO V  10°h ’

где dj -  диаметр шарика в см; h -  ширина витка резьбы в см.
В случае трапецеидального профиля резьбы

^ lO' ŝina dj (do+idjcosa) ^ dj (dQ-djcoso:) ^

где dQ -  диаметр окружности центров шариков; ng — коэффици­
ент, зависящий от соотношения радиусов кривизны соприкасаю­
щихся тел.

3sina 7sin^aС„_ = — [In 1.^— (-^cosa—1) (sin^a—1) — 
™ 2EdiCos3a 5cosa ' 7
1 / 2 5  2 -.41 6(1 , 7" о  (lr»cos а —1)] -  Р — Inj-------+2 ' 4 9  SEdjCtga 5cosa

1+K1ctgocosa r , l+K-̂  , / I
djSE f’̂ HT  ̂ , „2^^^ ''вв^, „2'  1- k2 1-K2

1

где E — модуль упругости; д = 0,3 — коэффициент Пуассона; к = 
= r^j,/R ; = Гз/Гдр ; S — шаг резьбы; R -  наружный радиус гай­
ки; Tj — радиус отверстия винта; — внутренний радиус резь­
бы винта; Гц ,̂— наружный радиус резьбы гайки.

В случае полукруглого профиля резьбы
^ 0,615 , J 2.08 2cosa . ч/2,08. 2coso Ггм, ..

/  т г  ■ "«2
где п§ > ng -  коэффициенты, величина которых зависит от соот­
ношения радиусов кривизны соприкасающихся тел.

2/3

При а  -  60® имеем

г  =0.61  ̂ 0,865 г ,1+К^д. чд. /■^*^1 41
ип PH. н. <зр ( о —А*)].ип Edj ■ djSE ‘̂HГ̂  J_J^2 

При а  = 45® имеем

см
“  1- к 2

/даН.

Г = _ 0,41 ^ 0,707 ,  л + к ^ ^  ч ^  *■̂ *̂ 1 ч, см, „
ип Edj djSE
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Т а б л и ц а  1 . Коэффициенты для определения деформаций 0L = 4 5 ®

Профиль резьбы

dQ,
ММ

d p
ММ

трапецеидальный полукруглы й прямоугольный

м к мс , ------
 ̂ u 2 /3  даН '

м к мС , ------
ип даН

м к м МКМс , -------
ип даН

МКМ ę  МКМ
***** даН

20 3 4,1 0,1 2,1 0,1 2,9 0,07
25 3 4,1 0,12 2.1 0,12 2,9 0,07
32 3 4,1 0,14 2,1 0,14 2,9 0,07
32 6 3,3 0,04 1,7 0,04 2,3 0,034
40 3 4,1 0,17 2,1 0,17 2,9 0,07
40 6 3,3 0,05 1,7 0,05 2,3 0,034
50 3 4,1 0,21 2,1 0,21 2,9 0,07
50 6 3,3 0,06 1,7 0,06 2,3 0,034
63 6 3,3 0,07 1,7 0,07 2,3 0,034
80 6 3,3 0,08 1,7 0,08 2,3 0,034
80 10 2,8 0,03 1,4 0,03 2,0 0,022

100 6 3,3 0,10 1,7 0,10 2,3 0,034
100 10 2,8 0,03 1,4 0,03 2,0 .0,022

Рис. 2. Зависимость деформа­
ции шариковинтового механизма 
(І = 3, (Iq = 50 мм от осевой на­
грузки) :
1 — экспериментальная при полукруг­
лом  профиле; 2 — теоретическая при 
полукруглом  профиле по [1]; 3 — 
теоретическая при полукругі^іом про­
филе по новы м  ф орм улам ; 4 -- тео­
ретическая при трапецеидальном 
профиле резьбы.

Значения коэффициентов и для различных профилей 
резьбы приведены в табл. 1.

По результатам выполненных теоретических и эксперимен­
тальных исследований построены графики (рис. 2), анализ кото­
рых показывает, что при максимальном сближении осей винта и 
гайки [4] экспериментальные значения деформаций отличаются 
от теоретических на 10...20%. Это позволяет рекомендовать ре­
зультаты теоретических исследований для использования в инже­
нерной практике.
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В.Ф.ГОРОШКО, Л.Л.ШЕХТМАН, В.А.УСТИМЕНКО

ИССЛЕДОВАНИЕ ЦЕНТРАЛИЗОВАННОЙ СИСТЕМЫ 
ЖИДКОЙ СМАЗКИ ПЕРИОДИЧЕСКОГО ДЕЙСТВИЯ

В настоящее время в серийных отрезных круглопильных стан­
ках моделей 8Г661, 8Г662 и в протяжных станках общего 
назначения внедрена централизованная система жидкой смазки 
периодического действия. Как видно из схемы, представленной 
на рис. 1, работает она следующим образом. При включении гид­
рораспределителя 1 масло под давлением из гидравлической сис­
темы станка подается на вход привода насоса 5 станции смазки 2. 
При подаче давления в приводной цилиндр 4 его поршень 3 пере­
мещает нагнетательный плунжер в верхнее положение. При этом 
смазка, расположенная над плунжером, вытесняется нагнетатель­
ным клапаном 7 в питатель 8 и далее по центральному каналу 10 
поступает ко всем золотникам промежуточных секций 9. Золот­
ники перемещаются в определенной последовательности до тех 
пор, пока смазка поступает на вход питателя. Конструкция пита­
теля такова, что одновременно срабатывает только один золотник. 
Последний, перемещаясь в конце рабочего хода, открьшает про­
ход смазке под торец последующего золотника. Благодаря такой 
схеме остановка любого из золотников приводит к прекращению 
подачи масла и загоранию сигнальной лампы ’’смазка’’. Для предо­
хранения от перегрузок в нагнетательной линии станции смазки 
установлена сменная разрывнгш мембрана 6. При превышении 
давления выше допустимого происходит ее разрыв и остановка 
работы системы смазки.

В процессе испытаний описанной системы смазки исследова­
лись:

величина номинальной подачи масла каждой из точек питателя 
и стабильность сохранения подачи^ без нагрузки и под нагрузкой;
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