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5. ОСНОВЫ МЕТОДОЛОГИИ ПРОЕКТИРОВАНИЯ

Полученные знания можно считать достаточными для того, чтобы перейти к проектированию простейших механизмов. Переход от анализа к проектированию предполагает формирование нового качества будущего специалиста. Это обусловлено тем, что процесс проектирование – это всегда движение в неизвестное и в достаточной мере ещё непознанное, по крайней мере, конкретным человеком. При проектировании приходится преодолевать недостаточность информации, неопределённость критериев, противоречивость требований, многовариантность или отсутствие вариантов решения. Выбор направления поиска решений при инженерном проектировании опирается на некоторые общие подходы, независимо от конкретной области инженерного труда. Совокупность наиболее общих методов и принципов принято называть методологией проектирования.

Один из основных методов инженерного анализа и проектирования – метод моделирования. Так, при анализе условий равновесия, подвижности механизмов и при расчёте напряжений были использованы не сами вещественные объекты исследования (детали, соединения, механизмы), а их схематические представления. 

Моделирование – это способ исследование объектов с помощью моделей на основе упрощения слишком сложной ситуации при сохранении элементов и связей, наиболее существенных для решения поставленной задачи. В результате исследования моделей могут быть получены закономерности и характеристики, общие для целого класса или группы объектов. Значения параметров закономерностей и характеристик реальных объектов определяют экспериментально. На основе теоретического исследования методом моделирования и результатов экспериментальных исследований оказывается возможным прогноз изменения характеристик, определяющих функционирование реальных или проектируемых объектов.
Известны две больших группы моделей.

Предметные модели воспроизводят требуемые функции объекта и могут отличаться от реального объекта 

– условиями, например, стендовые испытания двигателей внутреннего сгорания на автозаводе от эксплуатации этих двигателей;

–  размерами, например, модель корпуса корабля от будущего корабля;

– формой, например, образцы для определения характеристик прочности материалов от реальных конструкций.

Частным случаем предметных моделей являются аналоговые электрические  модели для исследования неэлектрических явлений, например, переходных процессов в механических системах при пусках, остановках, сменах режимов работы машин и механизмов.

Знаковые модели – это законы, различные схемы, чертежи, графики, формулы, вычислительные программы.

Важнейшее требование при моделировании –  адекватность модели, т.е. степень соответствия модели тому явлению, для описания которого строится данная модель. Очевидно, что адекватность определяется с позиции решаемой задачи. Если адекватность данной модели доказана практикой, то на основе такой модели можно получать новые, ранее неизвестные результаты. Именно такие модели представлены в курсе «Механика». Одна из основных задач этого курса – овладение умением адекватного применения известных моделей при анализе и проектирования механизмов.

5.1. ПОСТРОЕНИЯ МОДЕЛИ ТЕХНИЧЕСКОГО ОБЪЕКТА

В моделировании используют следующие  понятия:  

·  подход обосновывает базовые положения, позицию исследователя и цель моделирования;  

·  метод определяет способ решения задачи и совокупность приёмов построения модели, принципы и технологию процесса моделирования;

·  конкретная модель отображает объект моделирования;

·  алгоритм  предписывает определённый набор однозначных правил, позволяющих реализовать конкретную модель при решении данного типа задач; 

·  вычислительные процедуры (программы) реализуют модель в соответствии с принятым алгоритмом. 

5.1.1. Системный подход к анализу и синтезу машин и механизмов
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Влияние социальной среды по отношению к проектируемому и реальному техническому объекту обнаруживается через требования к его функционированию. Экономическая среда оценивает технический объект с позиции эффективности использования и возможности реализации его как товара. Производство предъявляет требование технологичности технического объекта, а условия потребления и эксплуатации существенно влияют на реальную надёжность машин и механизмов. В свою очередь, появление нового технического объекта может не только изменить условия производства, эксплуатации и рынка, но и условия жизни людей. 

Во-вторых, предполагается, что  свойства технического объекта существенно зависят от взаимодействия его частей. Более того, технический объект обладает свойствами, не присущими отдельным его частям: он качественно отличается от образующих его частей. Так, при анализе механических систем  было установлено, что в результате соединения звеньев вращательными кинематическими парами можно получить неподвижную систему этих звеньев.  

Если объект рассматривается как система, это означает, что при анализе такого объекта он будет представлен состоящим из отдельных частей (подсистем) и его свойства будут определяться, прежде всего, исходя из взаимодействия этих частей. Так, рассматривая механизм как систему, выделяют отдельные звенья; по тому, какие кинематические пары они образуют, судят о подвижности механизма и особенностях его работы. Набор частей – называют составом, а способ их взаимодействия – структурой системы. 

Так как специфика взаимодействия частей системы порождает её свойства, то способ разбиения объекта-системы на части существенно зависит от целей исследования и моделирования. В случае оценки функционирования и надёжности механизмов их разбиение при моделировании производится так, что 

– подвижность соединений оценивается на основе отнесения их к определённому типу кинематических пар;

–  взаимодействие деталей замещается силами и моментами сил;

· потери мощности определяются как результат наличия сил трения.
5.1.2. Функциональный метод

Данный метод ориентирует на моделирование функций частей таким образом, чтобы обеспечивались требуемые функции технического объекта.

Принципиальное отличие механических систем состоит в том, что они функционируют на основе преобразования работы в другие формы энергии. Это предопределяет наличие в составе любого машинного агрегата двух главных составляющих: двигателя как источника работы (Дв) и исполнительного механизма (ИМ). На начальном этапе в результате анализа технологического процесса, осуществляемого с помощью ИМ (пресса, прокатного стана, подъёмника, металлообрабатывающего станка и т.п.), определяют значение требуемой мощности этого механизма.  

Пусть электродвигатель совершает работу Адв (рис. 5.2), а работа исполнительного механизма за то же время равна Аим . Некоторая часть Ауп работы двигателя аккумулируется деталями машинного агрегата в результате их упругой деформации. Часть работы Аин расходуется на изменение скорости движущихся частей. Часть работы Атр утрачивается необратимо из-за наличия трения. 

Согласно закону сохранения энергии, в любой момент времени имеет место равенство

                                                    Адв = Аим + Ауп+ Аин+ Атр,                                   (5.1)

где Адв – Аим  есть та часть работы внешних сил, которая затрачивается на изменение механического состояния системы (на упругое деформирование и изменение скорости движения) и преодоление трения.
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Взяв производную по времени, получим баланс мощностей:

                                             Рдв = Рим + Руп+ Рин+ Ртр.                                  (5.2)

Соотношения (5.1) и (5.2) отражают условие энергетического согласования двигателя и исполнительного механизма. Как правило, на начальном этапе проектирования остальные составляющие мощности (или работы) неизвестны. Поэтому предварительно требуемую мощность двигателя определяют, принимая значения КПД ( по аналогии с машинными агрегатами, подобными проектируемому по назначению: Рдв = Рим /(.
Источник энергии – любой двигатель – устойчиво работает в ограниченном диапазоне параметров, например, частоты вращения вала и крутящего момента. Для согласования режима работы двигателя с режимом работы исполнительного механизма между двигателем и исполнительным механизмом устанавливают передаточный механизм, передаточное отношение которого равно 

                                                       i = (дв /(им,                                              (5.3)

где (дв – угловая скорость вала ИМ;
      (им – угловая скорость вала двигателя.                                          
Таким образом, на основе анализа главной функции машинного агрегата можно указать функции и некоторые параметры его основных составляющих: исполнительного механизма, двигателя и передаточного механизма. 

Пример. Построение модели машинного агрегата – подъёмника

Основная функция подъёмника – подъём груза – обеспечивается  исполнительным механизмом (ИМ), в его состав которого входят барабан на опорах, канат, тормоз. Мощность, необходимую для работы ИМ, определим как произведение веса груза Q на скорость подъёма: Рим = Q(. Первоначально модель системы можно представить состоящей из двигателя и исполнительного механизма (рис. 5.3, а).

При выборе двигателя требуется обеспечить энергетическое согласование двигателя и исполнительного механизма. С учётом коэффициента полезного действия ИМ мощность двигателя  должна быть несколько больше Рим; на данном этапе построения модели подъёмника расчётная мощность двигателя составляет Рдв  = Рим /(им.
Предположим, что принято решение использовать асинхронный электродвигатель (ЭД), частота вращения вала которого n = 1440 оборотов в минуту. Это соответствует угловой скорости вращения вала ЭД, равной (эд = 48 ( ( 151 рад/с. 

Необходимо обеспечить кинематическое согласование ЭД и ИМ. Угловая скорость вращения барабана равна  (им = (/R, где  R – радиус барабана. При  скорости подъёма ( = 2 м/с и R = 0,25 м  угловая скорость барабана равна  (им= 8 рад/с. С целью согласования угловых скоростей барабана ИМ и вала ЭД между ними устанавливают передаточный механизм. В данном примере его передаточное отношение i = (эд /(им = 19. Вариант модели с установкой редуктора, понижающего частоту вращения вала двигателя до частоты вращения вала исполнительного механизма, представлен на рис. 5.3, б.


Установка редуктора приведёт к дополнительному снижению КПД подъёмника. Обозначим коэффициент полезного действия редуктора (рд. В результате установки редуктора требуемая мощность электродвигателя возрастает: Рэд  = Рим/((им (рд).

5.1.3. Функционально - стоимостный метод

Этот метод дополняет функциональный метод требованием выбора такого варианта будущего технического объекта, который обеспечивал бы наибольшую экономичность. Укажем некоторые направления повышения экономичности, наиболее общие при проектировании машин и механизмов.

1. Снижение затрат на изготовление  достигается использованием отдельных функционально самостоятельных изделий (агрегатов), изготавливаемых серийно на специализированных предприятиях, например, электродвигателей, редукторов.

2. Снижение затрат на изготовление достигается использованием унифицированных узлов (например, подшипников качения), деталей (например, крепёжных изделий), элементов деталей машин и механизмов (резьбы, шпоночных, шлицевых и других соединений).

3. Снижение потерь на трение достигается  

– уменьшением общего числа пар трения; 

– уменьшением скоростей относительного перемещения деталей в парах трения;

– применением эффективных смазок, заменой пар трения скольжения парами трения качения, граничного режима трения жидкостным.

4. Важным фактором экономичности является снижение действующих в механических системах «паразитных» нагрузок, возникающих из-за неточности изготовления и монтажа машинных агрегатов. Так, при установке двигателя, передаточного механизма и исполнительного механизма необходимо обеспечить передачу крутящих моментов с одного вала на другой. Устройства, предназначенные для соединения концов валов совместно работающих агрегатов, называются муфтами. В результате соединения концов валов из-за несоосности валов могут появиться значительных усилий, сопоставимых с усилиями, возникающими при выполнении полезной работы. В результате снижается КПД, возрастают нагрузки на опоры валов, зубчатые и другие передачи, сокращается ресурс агрегатов.

Заметим, что установка всех агрегатов (ЭД, Р и ПМ) в составе подъёмника на общем основании превращает систему в статически неопределимую. Следовательно, в данной системе в результате монтажа и в процессе эксплуатации могут появиться дополнительные усилия, обусловленные несовпадением осей вращения валов ЭД, Р и ИМ. 

Снижение потерь на трение и уровня возможных «паразитных» нагрузок связано с необходимостью повышения точности изготовления деталей машин, качества поверхностей трения, качества сборочных работ. Стоимость изготовления машин при этом возрастает. Компромисс достигается за счёт введения в систему дополнительных устройств, частично компенсирующих неточность изготовления и монтажа. 

Так, момент с вала ЭД на входной вал редуктора можно передавать клиноремённой передачей (КРП), а момент с выходного вала редуктора на вал ИМ –  через специальную муфту (М), компенсирующую неточности относительного расположения валов. На этом этапе построения модель подъёмника показана на рис. 5.3, в. Подсистему, состоящую в данном случае из КРП, редуктора и муфты, называют передаточным механизмом (ПМ). 

Все три варианта модели имеют  в своём составе ещё один элемент – основание. С позиции механики твердого тела все три модели статически неопределимы, поэтому возникающие в них усилия не могут быть из условий равновесия полностью определены на стадии проектирования. Однако, третья модель качественно отличается от первых двух тем, что возможность появления в ней усилий из-за  неточности монтажа существенно меньше благодаря наличию компенсирующих устройств. 

Согласно модели на рис. 5.3, в требуемая мощность ЭД  Рэд  = Рим/((крп (рд  (м(им),                           
где (крп и (м  – соответственно коэффициенты, учитывающие потери мощности в клиноременной передаче и муфте.

Паспортная мощность выбранного ЭД должна быть несколько больше расчётной. Этим достигается энергетическое согласование двигателя и исполнительного механизма. 

Каждая из представленных на рис. 5.3 моделей – конкретная модель на различных этапах моделирования.

Рассмотренный выше процесс разработки модели машинного агрегата демонстрирует основные принципы моделирования механизмов и машин:
– принцип обеспечения основной функции ТО;

– принцип разбиения ТО на составляющие его части на основе обеспечения ими основной и вспомогательных функций и возможности выполнения этих функций отдельными унифицированными механизмами и узлами;

– принцип соответствия условий эксплуатации и условий, учитываемых при проектировании;

– принцип оптимизации  состава и структуры на основе оценки экономичности ТО и обеспечения безопасности работы.

В таблице представлены основные этапы разработки модели, соответствующие им действия разработчика при моделировании подъёмника и результаты моделирования.

	Этапы построения 

модели
	Моделирование 

подъёмника
	Результат 

	Анализ функции ИМ, 

обеспечивающего 

удовлетворение потребности 
	Анализ грузоподъёмности 

(определение массы груза и 

скорости подъёма)
	Определены параметры ИМ (мощность, частота 

вращения барабана)

	Определение источника

 энергии 
	Определение вида и оценка 

мощности электродвигателя
	Выбран серийный ЭД 



	Согласование параметров

 источника энергии и  ИМ
	Оценка необходимости 

установки редукторов
	Определено передаточное

отношения ПМ

	Разработка мероприятий 

по уменьшению влияния 

факторов, не учитываемых расчётными методами 
	Оценка необходимости  

установки устройств, 

компенсирующих неточность монтажа 
	Принято решения 

об установке 

клиноременной

передачи и  муфты


Пример построения модели ручного домкрата и его деталей дан в Приложении 2.

5.2. НАДЁЖНОСТЬ И ЭКОНОМИЧНОСТЬ ПРИ МОДЕЛИРОВАНИИ 

ТЕХНИЧЕСКОГО ОБЪЕКТА

5.2.1. Надёжность и тенденции современного машиностроения

Целью моделирования в механике является такие модели, которые адекватно отражают существенные свойства машин и механизмов и позволяют, в конечном счёте, на основе соответствующего анализа принимать инженерные решения, обеспечивающие требуемый уровень функционирования технического объекта, его надёжности и экономичности. В связи с требованием надёжности отметим наиболее важные тенденции современного машиностроения.
Одна из характеристик надёжности – гамма - процентный ресурс, в пределах которого объект НЕ достигает предельного состояния с заданной вероятностью  

                                                р(Т() = 1 – N(Т()/N,
  где N  –  число всех изделий в эксплуатации,

        N(Т() – число изделий, утративших работоспособность к моменту достижения ресурса Т(.
Различают следующие классы надёжности в зависимости от вероятности отсутствия отказа ТО в пределах заданного ресурса:

                             класс надёжности          0         1          2            3             4         5 

                                           р(Т()      ( 0,9   ( 0,9   ( 0,99  ( 0,999  ( 0,9999   (1.

Предположим, что механизм состоит из n = 64 деталей с равной вероятностью разрушения.  Оценим надёжность такого механизма, предполагая независимость отказов деталей.

При вероятности безотказной работы отдельной детали рд(Т() = 0,99 вероятность безотказной работы ТО составляет всего рм(Т() = (рд(Т()(n = 0,53. Это означает, что половина всех ТО может прекратить функционирование, не выработав ресурса, равного Т( .  Для обеспечения хотя бы 1-го класса надёжности ТО при рм (Т() ( 0,9 необходимо, чтобы вероятность безотказной работы отдельной детали была не ниже  рд(Т() = 0,998. Это означает, что в пределах  ресурса Т( допускается отказ только 1-2 деталей из 1000 деталей данной группы. 

Стремление обеспечить высокую надёжность машин и механизмов предопределило следующие тенденции современного машиностроения: 

– интеграция функций с целью  уменьшения общего числа деталей, влияющих на надёжность данного ТО; например, использование отливок турбинного колёса газовых турбин небольшой мощности, заменяющих сборную конструкцию, состоящую из вала, диска и лопаток;  
– унификация машин, механизмов, узлов, деталей и элементов деталей, применение типовых деталей и узлов с целью уменьшения числа конструкторских решений, надёжность которых ещё не подтверждена опытом эксплуатации.

5.2.2. Принцип взаимозаменяемости

Одно из условий обеспечения унификации является стандартизация. Стандартизация – это установление в государственном масштабе, а также на уровне международных соглашений единых норм и требований, предъявляемых к сырьё, полуфабрикатам, материалам, производственным процессам, готовым изделиям и т.д. Стандартизация направлена на достижение оптимальной экономии при соблюдении условий эксплуатации и требований безопасности. 

Применительно к изделиям машиностроения и приборостроения это обеспечивает взаимозаменяемость изделий, полуфабрикатов, сборочных единиц. Взаимозаменяемость изделий – это свойство изделий при использовании равноценно заменять любой из множества экземпляров данной группы (или их частей) любым другим экземпляром этой же группы. 

Возможность замены без пригонки достигается изготовлением продукции в соответствии с требованиями стандартов. Стандартами на машиностроительную продукцию установлены 17 степеней точности (квалитеты). Полную взаимозаменяемость экономически целесообразно применять для деталей с точностью не выше 5 … 6 квалитетов.

Стандартами введены  следующие понятия (рис. 5.4).

1. Номинальный размер (D, d, l и т.п.) детали – это размер, относительно которого определяются отклонения действительных размеров. 

2. Действительный размер – это размер детали, установленный измерением при условии, что измерение выполнено с допустимой погрешностью.

3. Вал – это термин, применяемый для обозначения наружных (охватываемых) поверхностей деталей. 

4. Отверстие – это термин, применяемый для обозначения внутренних (охватывающих) поверхностей деталей.

Все обозначения, относящиеся к «валу», даны малыми латинскими буквами; а относящиеся к «отверстию» – заглавными латинскими буквами.
5. Допуск Т – это разность между наибольшим и наименьшим допустимыми действительными значениями какого-то параметра. Так, разность между максимальным Dmax и минимальным Dmin допустимыми диаметрами отверстия – это допуск отверстия; он обозначается ТD , а допуск вала – Тd .
Например, обозначение вала символом (100         означает, что максимальный диаметр вала (наибольший предельный размер) равен 99,988 мм, а минимальный диаметр вала (наименьший предельный размер) – 99,953 мм при номинальном диаметре вала 100 мм. Допуск Тd  = 0,035 мм = 35 мкм. 

Поля допуска вала (100         и отверстия  (100      , образующих соединение с зазором  схематично показано на рис. 5.5. Предельные допустимые отклонения от номинального размера обозначаются символом Е для отверстия и е для вала (от англ. extreme – «крайний»). Верхнее предельное отклонение обозначается символом S или s  (от англ. summit – «вершина»); нижнее – символом I или i (от англ. internal – «внутренний»). 

На рис. 5.5 ES – верхнее предельное отклонение отверстия (EI = 0);
еs – верхнее предельное отклонение и  еi – нижнее предельное отклонение вала. 

Допуск для любого квалитета принят равным Т = а i, 

где а – коэффициент квалитета, не зависящий от номинального размера D или d; значения а приняты в соответствии со стандартным рядом R5 со знаменателем (множителем) ( = 10 -5 ( 1,6;
i – единица допуска; для размеров от 1 до 500 мм i = 0,45D1/3 + 0,001D в мкм; слагаемое 0,001D учитывает погрешности измерения. 

Единица допуска принимается одинаковой для всех квалитетов. С увеличением номера квалитета коэффициент а возрастает, а точность снижается. 

Так, для вала диаметром 120 мм единица допуска равна i = 2,5 мкм.

Квалитет                               1     2   3    4     5     6     7     8      9  …  17

Значение допуска вала

диаметром 120 мм в мкм    2,5;  4;  6;  10;  15;  22;  35;  54;  87; … 3500

6.  Посадка – разновидность соединения деталей, определяемая величиной получаемых зазоров или натягов. На рис. 5.5 показана схема посадки с зазором. Разность между минимальным предельным диаметром отверстия Dmin и максимальным предельным  диаметром вала dmax положительна:  Dmin – d max =   = + 0,012 мм. Минимальный зазор Smin = es, максимальный – Smax = ES + ei. 

7. Посадки в системе отверстия – посадки, в которых зазоры и натяги получаются соединением различных валов с основным отверстием. Отверстие обозначается буквой H и имеет нижнее отклонение EI = 0 (рис. 5.4 и рис. 5.5).

Валы, поле допусков которых обозначены буквами от а до h, образуют с основным отверстием  H соединения с гарантированным зазором.  Валы, поля допусков которых обозначены буквами от р и далее, образуют с основным отверстием посадки с натягом (рис. 5.6).


В тех случаях, когда при соединении деталей не требуется гарантированный натяг или зазор, с целью упрощения сборки соединения и обеспечения требуемого взаимного расположения деталей друг относительно друга назначают переходные посадки. Такие посадки с основным отверстием образуют валы, поле допусков которых обозначается буквами js, k, n, m.

 Посадки указываются на чертеже соединений с помощью буквенного обозначения поля допусков и квалитета. Например, посадка с зазором, показанная на рис. 5.5, имеет обозначение (100 H7/g7. Буква H указывает, что посадка выполняется в системе отверстия; цифра 7 – квалитет отверстия и квалитет вала; буква g – поле допуска вала. 

8. Посадки в системе вала – посадки, в которых зазоры S и натяги N получаются соединением различных отверстий с основным валом. Вал обозначается  буквой h и имеет верхнее отклонение es = 0.
Выбор допусков и посадок выполняется на основе метода прецедентов (аналогий), метода подобия и расчётных методов. Выбирая посадку по методу аналогий, конструктор находит в существующих машинах узел, подобный проектируемому. Метод подобия опирается дополнительно на классификацию деталей машин по конструктивным и эксплуатационным признакам. Некоторые расчётные методы будут представлены ниже. 

Требуемая точность обусловливает допустимую шероховатость поверхности детали. Поверхность детали в результате технологических операций получается негладкой, со специфическими неровностями, параметры этих неровностей нормированы в зависимости от условий работы будущей детали. 

Шероховатостью называется совокупность неровностей поверхности детали с относительно малыми шагами на базовой длине l. 
Базовой длиной l называется длина базовой линии, используемой для выделения некоторой части поверхности с целью количественного определения параметров шероховатости. Базовая линия имеет заданную геометрическую форму (форму номинального профиля вала, отверстия и т.п.) и определённое положение относительно реального профиля поверхности. Базовая  длина обычно принимается равной 0,08; 0,25; 0,80; 2,5; 8 мм. На рис. 5.7 показана профилограмма неровностей поверхности. 


Шероховатость поверхности оценивается одним или несколькими параметрами: высотными, шаговыми и параметрами формы.

Среднее арифметическое отклонение профиля Ra – это среднее арифметическое значений отклонений профиля в пределах базовой длины:  

                                                         
                                   Ra  =  (1/n )  ( (yi(,                                        

где n – число отклонений профиля на базовой длине l .

Высота неровностей профиля по десяти точкам Rz – это среднее значение абсолютных высот пяти наибольших выступов профиля и глубин пяти наибольших впадин профиля на базовой длине:

                                 Rz  = 1/5 (((Hmaxi(+ ((Hmin i().
Наибольшая высота неровностей профиля R max – это расстояние между линией выступов и линией впадин  профиля в пределах базовой длины: 

                                     Rmax = Hmax + Hmin.

Требования к шероховатости поверхности деталей устанавливают исходя из функционального назначения, в том числе с учётом допуска на изготовление детали. Во многих случаях для оценки шероховатости применяется параметр Ra. Если значение параметра шероховатости для данного детали не указаны в справочниках, можно принимать значение Ra = 0,05Т, где Т – допуск размера. 
Стандартом установлено 14 классов шероховатости  поверхности. Обычно в машиностроении для поверхностей с повышенными требованиями к шероховатости и точности изготовления назначают 6 … 8 класс шероховатости (таблица 5.1). Так поверхности зубьев зубчатых колёс 6 … 8 класса точности выполняют по 6 … 9 классу шероховатости тонким точение или шлифованием. 

Таблица  5.1.

Параметры   шероховатостей поверхности 

	Класс 

шероховатости


	Вид обработки
	Ra, мкм
	Rz, мкм

	6 
	точение чистовое
	От 2,5 до 1,25
	От 10 до 6,3

	7
	точение тонкое
	От 1,25 до 0,63
	От 6,3 до 3,2

	8
	шлифование чистовое
	От  0,63 до 0,32
	От 3,2 до 1,6

	9
	шлифование тонкое
	От 0,32 до 0,16
	От 1,6 до 0,8


5.2.3. Экономичность и проектирование 

Оценки экономической эффективности инженерных решений является предметом исследования экономических наук. Инженер- конструктор в процессе разработке конструкции детали не имеет достаточной информации, чтобы объективно оценить экономическую эффективность принимаемых частных конструкторских решений. В этом случае  ему приходиться руководствоваться некоторыми принципами общего характера.    

При сходстве машин по назначению, конструкции и основным параметрам в случае качественного анализа можно дать относительную оценку различных вариантов, сравнивая полезную работу (Рi ti машины или механизма в пределах срока службы  с затратами на её проектирование, исследование, производство и эксплуатацию. Конечно, эффективность новой техники в значительной степени обусловлена  организацией и объёмами производства, потребностями и покупательной способностью рынка. Но ряд факторов зависит в основном от разработчика машины или механизма. 

Установлено, что при массовом производстве затраты на материалы могут составлять до 75% от затрат на производство машин. Очевидно, чем больше отношение полезной работы к затратам на материалы, тем при прочих равных условиях выше эффективность данного варианта конструкторского решения. Учитывая это, запишем критерий эффективности в виде 


где mд  и Цм  – соответственно, масса детали и цена материала детали;

      Ким – коэффициент использования материала заготовки при изготовлении детали. 

Многоточие означает, что влияние других факторов принимается одинаковым для сравниваемых вариантов и здесь не рассматривается. Далее для целей качественного анализа символ ( и многоточие опущены.
Соотношение (5.4) отражает некоторые общие тенденции машиностроения. Одна из них – это увеличение удельной мощности (или объёма работ за срок службы) в расчёте  на единицу массы машин.
Для анализа решений при проектировании отдельных деталей в (5.4) выполним замену: Р = Т( = (Wд( и mд = (дVд , где T – момент, соответствующий полезной работе, ( – угловая скорость; ( (или ()– напряжение в детали при выполнении полезной работы, Wд – момент сопротивления поперечного сечения детали (осевой или полярный); (д – плотность материала детали,  Vд –  объём детали. В результате запишем отношения:


 

где (пред – напряжение, предельное для данного материала;  s – коэффициент запаса прочности детали по данному предельному напряжению.   
Таким образом, с позиции экономии труда и материалов на всех этапах разработки машин и механизмов следует принимать решения, обеспечивающие (при соблюдении критериев работоспособности)

– уменьшение массы, плотности и цены материалов; снижение коэффициентов запаса прочности при условии s ( [s];
– увеличение ресурса и скорости машин, прочностных характеристик материалов, в том числе удельной прочности  (пред /(д, а также КИМ заготовок;

– повышение эффективности использования материалов в результате применением рациональных форм поперечного сечения деталей при изгибе и кручении (увеличение отношения Wд/Vд).
5.2.4. Принцип равной надёжности

При проектировании размеры конструктивных элементов одной и той же детали определяются на основе различных критериев надёжности (прочности, износостойкости и т.д.). Согласно (5.5) рациональным следует признать такое решение, при котором размеры конструктивных элементов соответствовали бы одному и тому же коэффициенту запаса s      [s]  по всем критериям надёжности. Это означает, что отношению s/[s] должно быть одним и тем же (idem) для всех конструктивных элементов, размеры которых определяются расчётными методами:  

                                                           s/[s] = idem.                                         (5.6)

Соотношение (5.6) отражает принцип равной надёжности деталей и их элементов.  В случае проектировочного расчёта этот принцип можно представить через отношение расчётного напряжения к допускаемому:

                                                         ( /[(]  = idem.                                       (5.7)    

Принцип равной надёжности ориентирует на то, чтобы при разработке конструкции детали соотношение s/[s] = idem или (/[(] = idem выполнялось для всех возможных видов отказов детали. (Конечно, следует иметь в виду, что размеры и форма деталей определяются не только требуемой надёжностью, но и различными техническими и технологическими условиями). 

Обобщая рассмотренные ранее критерии надёжности, можно указать два качественно отличных вида отказов в соответствии с тем, где произошло недопустимое изменение, явившееся причиной данного отказа:

– отказ в связи с повреждением материала по объёму детали при передаче сил и моментов сил в пределах самой детали от одной её части к другой;

 – отказ в связи с повреждением поверхности детали в зонах контакта её с другими деталями или средами.

 Принцип равной надёжности при проектировании данной детали можно  использовать для установления рациональных (с позиции надёжности) соотношений размеров сечений тела детали и размеров её поверхностей, контактирующих с другими деталями. Выше были указаны критерии надёжности  поверхностей подвижных соединений деталей: p ( [p] и p( ( [p(]. В случае неподвижных соединений критерий надёжности поверхностей контакта деталей записывается в виде 

                                                             (см ( [(см],                                        (5.8)

где   (см = Fn/А  – напряжение смятия, равное отношению силы нормального давления Fn  на поверхность контакта к площади этой поверхности A;

 [(см] – допускаемое напряжение. 

Значение [(см]  принимается по справочным данным для типовых соединений или назначается в доля от [(], принимаемого при расчёте деталей по пределу текучести.                                      
Задача 5.1

Определить рациональное отношение внутреннего диаметра d1 и шага рs упорной ходовой резьбы. Материал ходового винта сталь 40 ((т = 330 МПа),  материала гайки ходового  

винта бронза БрОФ 10-1 (литьё в кокиль), допускаемое удельное давление [p] = 10 МПа, коэффициент запаса  [sт] = 2, расчётное число витков z = 10.
Решение:    

Тело ходового винта подвержено действию растягивающей силы Q и крутящего момента Твп. 

Эквивалентное напряжение (экв = ((2 + 3(2) 1/2 в зависимости от диаметра d1 находится в пределах (экв = (1,2 …1,6) ( = (1,2 … 1,6) 4Q/((d12). 
Давление на рабочей поверхности витков резьбы  равно  р = Q/(z(d2 H1).


Согласно (5.7)  запишем следующее равенство                       = idem. 
Учитывая соотношение между параметрами упорной резьбы  d2 ( d1 + рs и H1 = 0,75рs, получим пределы изменения d1 от (3 …. 5)рs до (4,75…. 6,75)рs. 

Сравните полученные значения d1/рs с отношением этих параметров стандартной упорной резьбы, представленными ниже.

Шаг рs, мм                                  2                5                     6                  8                 10
Наружный диаметр d, мм   10 …14;       22 … 28;     30 … 42;     44 … 52;     65 … 80

Отношение d1/ рs               3,3 … 5,3;    2,7 … 3,9;   3,3 … 5,3;    3,8 … 4,8;   4,8 … 6.3

Задача 5.2

Определить отношение ширины буртика  гайки ходового винта s = 0,5(Dф – Dг) к высоте буртика h. 

Решение:

Высота буртика определяется из условия среза по цилиндрической поверхности, площадь которой равна (Dгh. Условие прочности при расчёте высоты буртика на срез имеет вид 
                          ( = Q/((Dгh) (.[(].

Ширина буртика гайки определяется по критерию (5.8), который в данном случае имеет вид

                         (см = 4Q/[((Dф2 – Dг2) ( [(см]. 

Согласно (5.7) запишем соотношение  (/.[(] = (см /[(см]. = idem.

Выполнив замену   Dф2 – Dг2 = (Dф– Dг)(Dф+ Dг) ( 2s( 2Dг, это соотношение запишем в виде s/h =.[(]/[(см]. Приняв [(] = 0,4(т и [(см] = 0.8(т , получим, что s/h =.0,5.
Задача 5.3

Определить отношение диаметра заклёпки d к толщине листовой заготовки s.

Решение:

Тело заклёпки подвергается срезу по двум плоскостям b, а отверстие в листовой заготовке – смятию по поверхностям с. Условие равной надёжности имеет вид (з /[(з] = (см- л /[(см-л], где буквой «з» указаны величины, относящиеся к заклёпке, а буквой «л» к листовой заготовке. Число заклёпок в ряду равно z . Условно считается, что напряжения смятия распределены равномерно по цилиндрической поверхности с и при определении (см-л соответствующую силу относят к площади поперечного сечения, равной sd для одной заклёпки. Тогда из условия (5.7) получим 
F/{2(z((d2/4) [(з]}= F/{(zsd)[(см-л]},  

       или d/s = (2/(){[(см-л]/ [(з]).

Если листы и заклёпки изготовлены из материалов с одинаковыми значениями (т, тогда, приняв [(] = 0,25(т при переменных нагрузках и [(см] = 0,8(т, получим отношение диаметра заклёпки к толщине листовой заготовки d/s ( 2.

Аналогично могут быть определены соотношения между диаметром заклёпки и шагом заклёпочного шва t/d ( 3, между диаметром заклёпки и расстояние от края листа s/d ( 2. 

6. РАСЧЁТ ДЕТАЛЕЙ

ПРИ ПЕРЕМЕННЫХ НАПРЯЖЕНИЯХ
Стремление увеличить удельную мощность двигателей и частоту вращения валов привело к тому, что в начале ХХ века число циклов нагружения материала валов двигателей за время работы стало исчисляться десятками и даже сотнями миллионов циклов. Участились аварии в результате разрушения деталей при расчётных напряжениях, существенно ниже предела текучести. Назначение допускаемых напряжений только по отношению к пределу текучести оказалось недостаточным. 

Усталость – это постепенное накопление повреждений под действием переменных напряжений, приводящее в конечном счёте к разрушению деталей. 

Термическая усталость – это усталость, обусловленная переменным тепловым режимом работы. В результате термической усталости могут произойти весьма существенные необратимые изменения размеров и формы, многократно превышающие упругие деформации. 

До 90% всех отказов машин и механизмов связано с накоплением повреждений материала деталей под действием переменных напряжений. Это разрушение валов, дисков и лопаток компрессоров, коленчатых валов и шатунов ДВС, деталей коробок передач и редукторов; термическая усталость деталей топок парогенераторов и термического оборудования, кавитационное разрушение лопаток гидравлических машин, эрозия лопаток паровых турбин во влажном паре и т.п. Основные детали машин и механизмов, передающие движение, находятся в условиях действия переменных нагрузок. Обычно такие детали, как валы, пружины, шестерни, детали резьбовых соединений, разрушаются при расчётных напряжениях существенно ниже предела текучести материала. 

Выносливость – свойство материалов сопротивляться усталостному разрушению.

6.1. ХАРАКТЕРИСТИКИ  ПРОЧНОСТИ

ПРИ ПЕРЕМЕННЫХ НАПРЯЖЕНИЯХ
Отметим наиболее существенные особенности, обусловленные переменным характером нагрузок и напряжений.

1. При статических нагрузках значения действующих сил и моментов сил могут быть определены с достаточной для технических целей степенью точности. При переменных нагрузках ситуация иная:

– действующие нагрузки существенно зависят от частоты изменения внешних нагрузок и частоты собственных колебаний всей машины и её отдельных частей; так, при запуске поршневого двигателя корпус самолёта проходит через 20 и более резонансов, сопровождающихся кратковременными перегрузками конструкции;

– переменные нагрузки существенно зависят от характера взаимодействия деталей, от точности изготовления деталей и узлов, частоты вращения и скорости перемещения частей  машин и механизмов.  
2. В соотношении s = (пред /( ( (s( при постоянных напряжениях в качестве предельной величины используют (т для сталей и других пластичных материалов и (пч  для малопластичных и хрупких материалов.

Зависимость предела текучести от условий работы машин в области климатических температур такова, что при прочностных расчётах значение  предела текучести (т, как правило, принимают равным пределу текучести, полученному при испытании образцов. Предел текучести практически не зависит от формы, качества поверхности и размеров детали, если образцы для испытаний и детали изготавливаются из заготовок одного и того же размера. 

В справочниках значения (т указаны с учётом влияния размеров заготовок и технологии их производства. В тяжёлом и энергетическом машиностроении конструкционные стали различают по категориям прочности с указанием предела текучести в МПа. Сталь 40ХН в поковках диаметром 40 мм относится к категории КП750, 100 мм  – КП700, 200 мм – КП550, 300 мм – КП500. Значения (т  и (т  заготовок данной категории прочности используют при расчётах. 

3. Усталостные разрушения происходят даже при напряжениях в несколько раз меньше предела текучести данного материала.

Учитывая существенное влияние большого числа факторов на сопротивление действию переменных напряжений, ГОСТ 25502-79 регламентирует ряд условий испытаний:

· частоту перемены напряжений в диапазоне от 10 до 300 гц;

· закон изменения напряжений в пределах цикла напряжений (принимается обычно синусоидальный закон);

· коэффициент асимметрии цикла напряжений R = (min/(max;

· размеры и форму образцов; минимальное количество образцов в каждой серии (обычно от 10 образцов и более);

· способ установления факта усталостного разрушения (по появлению усталостной трещины определённой величины, по заданному значению  изменения жёсткости образца, по полному разрушению образца);

· базу испытаний N0, т.е. предельное число циклов перемен напряжений  (для конструкционных сталей в области нормальной и отрицательных температур принимают обычно N0 = 10 млн. циклов; для цветных металлов, а также сталей при повышенных температурах – до 100 млн. циклов и более); 

· допуск на определение предела выносливости (в пределах 0,95 … 1,05 от предела выносливости должно быть испытано не менее 3-х образцов, при этом не менее половины из них не должно разрушиться).

При переменных напряжениях в качестве характеристики предельного состояния материала принят предел выносливости.

Предел выносливости (R  – это характеристика материала, численно равная наибольшему значению переменного напряжения, которое не вызывает разрушения образцов определённой формы и размеров при базовом числе циклов перемен напряжений. 

Рассмотрим простейший случай определения предела выносливости образцов диаметром до 10 мм при консольном круговом изгибе (рис. 6.1).

Один конец цилиндрического образца (1) закрепляется в шпинделе машины (2), который вращает электродвигатель (3). На втором конце образца устанавливается грузовая подвеска (4) с груз (5). Через подшипник качения грузовой подвески вес грузов действует на образец и создаёт изгибающий момент. Верхняя часть образца растянута, нижняя – сжата; при вращении любой объём образца подвергается попеременно действию растяжения и сжатия по симметричному циклу: R = (min/(max = – 1.


Для определения предела выносливости испытывают серию обычно из 10 образцов. Первый образец нагружают так, чтобы переменное напряжение (I (рис. 6.2) вызвало разрушение за число циклов перемен напряжения, существенно меньше базового N0. На рис. 6.2 при напряжении (I  образец разрушился через NI циклов перемен напряжений. 

Испытание следующего образца проводят при (II  ( (I и определяют число циклов NII до разрушения второго образца. Испытания продолжаются до тех пор, пока не будет установлено такое наибольшее переменное напряжение, которое не вызывает разрушение образцов за базовое число циклов N0 перемен напряжений. Это напряжение принимается за предел  выносливости образцов (R при данном коэффициенте асимметрии цикла. 

Условие прочности при переменных напряжениях записывают в виде

                                              s = (RD /( ( (s(,                                                (6.1)

где (s( – нормативный коэффициент запаса прочности по переменным напряжениям; принимается на основе принципа аналогии или по рекомендациям справочников и отраслевых (фирменных) нормалей;  

(RD – предел выносливости детали при расчётном коэффициенте асимметрии цикла напряжений R;

R – коэффициент асимметрии цикла напряжений, равный отношению минимального в цикле напряжения к максимальному: R = (min/(max. 

При круговом изгибе образцов (рис. 6.1) коэффициент R = – 1; предел выносливости в этом случае обозначается символом (–1.
На кривой выносливости конструкционных сталей можно выделить три характерных области:

· область малоцикловой усталости (МЦУ) в пределах от нескольких циклов до 50 тысяч циклов перемен напряжений; долговечность в этой области определяется в основном амплитудой пластической деформации, а не амплитудой напряжения;

· область ограниченной выносливости, в пределах которой результаты испытаний можно представить зависимостью вида  (mN= const;
· область многоцикловой усталости (МнЦУ) при числе циклов перемен напряжений более NG (правее NG для конструкционных сталей характерно наличие горизонтального участка кривой, для цветных металлов   при NG имеет место изменение наклона кривой выносливости).
Испытания стандартных образцов не позволяет выявить влияние большинства эксплуатационных, конструктивных и технологических факторов на предел выносливости деталей. При этом значение предела выносливости стандартных образцов (R может существенно отличаться от предела выносливости деталей (RD. В особо ответственных случаях проводят усталостные испытания деталей (например, оси железнодорожных вагонов, корабельные валы, коленчатые валы ДВС, лопатки турбин и компрессоров и т.п.).

6.2. ОЦЕНКА ВЛИЯНИЯ

РАЗЛИЧНЫХ ФАКТОРОВ НА ПРЕДЕЛ ВЫНОСЛИВОСТИ ДЕТАЛЕЙ 

Влияние различных факторов на усталостную прочность деталей при проектировании оценивают, используя накопленный опыт эксплуатации, производства и испытаний аналогичных деталей машин и материалов.

6.2.1.Учёт коэффициента асимметрии цикла 

Испытания образцов и деталей проводятся обычно при стационарных режимах. При стационарном режиме параметры нагружения изменяются в пределах не более 10 процентов. Предел выносливости при изгибе обычно определяют при симметричном цикле (рис. 6.3, а) изменения напряжений; а предел выносливости  при растяжении и кручении –  при отнулевом цикле (рис. 6.3, б).

Однако цикл изменения напряжений деталей может отличаться от симметричного и отнулевого (рис. 6.3, в).

Между параметрами цикла изменения напряжений существует простое соотношение:

 (а = ½ ((max – ( min) = ½ (1 – R) (max ;  (m = ½ ((max + (min)= ½ (1 + R) (max,      (6.2)

     где (а и (m – соответственно амплитудное и среднее значение переменного напряжения в цикле.
Одним из способов обобщения результатов усталостных испытаний в широком диапазоне значений R является графическое представление зависимости между амплитудным (аR  и средним (mR напряжениями, соответствующими пределу выносливости (R  при данном значении коэффициента  R (рис. 6.4, а). Значения (аR, (mR , R и (R  связаны простыми соотношениями:

                                                     (аR = ½ (1 – R) (R; 

                                             (mR = ½ (1 + R) (R.                                           (6.3)
Так как (аR и (mR характеризуют предельное состояние материал образца при переменных напряжениях, диаграмма на рис. 6.4, а названа диаграммой предельных напряжений.   
 

.

Точка А соответствует симметричному циклу изменения напряжений        (R = – 1), для которого (mR = 0 и (аR = (R = (–1. Точка В соответствует испытанию при растяжении (R = +1), для которого (аR = 0 и (mR = (R = (+1= (в.   
В точке М предел выносливости (R = (аR + (mR  при –1 ( R ( +1. 

Получение экспериментальных данных для построения диаграмм предельных напряжений весьма трудоёмкий и дорогостоящий процесс: существенно возрастают расходы на изготовление и испытание образцов, а также продолжительность испытаний. Кроме того, необходимо специальное оборудование, позволяющее осуществлять испытания при различных значениях коэффициента асимметрии цикла. Поэтому в технической литературе обычно приводятся значения пределов выносливости при симметричном цикле (R = – 1), а также иногда при отнулевом цикле (R = 0). Значения пределов выносливости (R  при иных коэффициентах асимметрии цикла определяют по упрощённой диаграмме предельных напряжений (рис. 6.4, б).

Упрощённую диаграмму предельных напряжений строят следующим образом.

1. Из точки А, соответствующей пределу выносливости (–1, проводят прямую АС. Тангенс угла наклона этой прямой tg ( численно равен  коэффициенту чувствительности материала к асимметрии цикла (:  tg ( = (. Коэффициент (  определяют экспериментально, обычно по результатам испытаний при отнулевом и симметричном циклах: tg ( = ( = (2(–1 – (0)/(0, где (0 – предел выносливости при отнулевом цикле. 

2. При положительных значениях R предел выносливости  (R  может оказаться выше предела текучести (т . Так как  ( ( (т в детали, как правило, недопустимо в конструкции из-за чрезмерных остаточных деформаций, то при построении упрощённой диаграммы предельных напряжений ограничиваются той частью диаграммы, для которой имеет место (mR + (аR = (max ( (т. Границей её является отрезок СD, проведённый под углом 45( из точки D, соответствующей пределу текучести (т.

Запишем уравнение прямой АС. В общем случае уравнение прямой имеет вид y = kx + b. В нашем случае y соответствует (аR ; x – (mR; а k = – (; b = (–1.
Следовательно, уравнение прямой АС диаграммы предельных напряжений

имеет вид 

                                                 (аR = (–1 – ( (mR.

Выполнив замену (аR = ½ (1 – R) (R и (mR = ½ (1 + R) (R , получим
                                ½ (1 – R)(R = (–1 –  ½ ( (1 + R)(R . 


Таким образом, получим (R =                                    ( (т .                         (6.4)                                      

Значения коэффициентов чувствительности материала к асимметрии цикла нормальных (( и касательных (( напряжений даны в справочной литературе.

Задача 6.1.

Определить, при каком коэффициенте асимметрии цикла нормальных напряжений предел выносливости образцов конструкционной стали 40Х категории прочности КП700 станет равным пределу текучести. Временное сопротивление этой стали (в = 890 МПа; (( = 0,10. 

Решение: 

При отсутствии данных предел выносливости стали можно оценить по формуле 

                           ( –1 ( 0,55 (1 – 0,0001(в) (в , где в (в  и (-1 в МПа;

значение (в  принимается по справочнику для принятого вида и размеров заготовок.
Значение предела выносливости стали 40Х при симметричном изгибе ( – 1 ( 0,55(            ((1 – 0,0001( 890) (890 = 440 МПа. Искомый коэффициент асимметрии цикла напряжений соответствует равенству (R = (т. Тогда согласно (4.4) 

          2(–1 = (т [(1 – R) + (( (1 + R)] и R = 1– 2(-1/[(т (1 +(()] ( – 0,14.

Это соответствует практически отнулевому циклу изменения напряжений.

  .  

6.2.2. Учёт формы и размеров детали 

При проектировочном расчёте допускаемые напряжения приходится принимать, имея лишь самые общие представления об условиях работы, о форме и размерах деталей, видах заготовок и т.п. 

 Выполнив проектировочный расчёт и разработав конструкцию, необходимо провести проверочный расчёт деталей с учётом влияния конструктивных и технологических факторов на усталостную прочность. Критерий усталостной прочности при проверочном расчёте имеет вид

                                                s = (RD / (max ( [s],                                        (6.5)

где (max  – максимальное переменное напряжение проектируемой детали.

Предел выносливости (RD проектируемой детали не известен. Его рассчитывают, определив предел выносливости детали при симметричном цикле изменения напряжений (–1D. Так как для проектируемой детали значение (–1D также неизвестно, его, в свою очередь, определяют по пределу выносливости образцов (–1, вводя ряд коэффициентов, с помощью которых учитывается влияние конструктивных и технологических факторов. Значения этих коэффициентов получены на основе опыта проектирования, изготовления и эксплуатации аналогичных деталей машин и механизмов.  

Зависимость характеристик усталостной прочности детали (–1Д и ((Д от характеристик усталостной прочности образцов (–1 и (( записывают в следующем виде:

                          (–1D = (–1 / К(D  и ((D = ((/ К(D ,                                       (6.6)
где К(D – коэффициент, учитывающий снижение предела выносливости детали при симметричном цикле по сравнению с пределом выносливости образцов.

Коэффициент К(D суммарно учитывает влияние различных факторов и его обычно представляют в виде  

                                    К(D = (К(/Кd() + 1/КF( – 1) /(КV КА).                                 (6.7)

Коэффициент К( = ( –1/( –1к ( 1 – эффективный коэффициент концентрации при переменных напряжения;  это – отношение предела выносливости образцов без концентратора (–1 к пределу выносливости образцов с концентратором (– 1к. 

Влияние концентраторов на предел выносливости существенно зависит не только от формы концентратора, но и от характеристик статической прочности материала. С увеличением предела текучести и временного сопротивления стали значение коэффициента К( возрастает и приближается к значению теоретического коэффициента концентрации напряжений  ((. Теоретический коэффициент концентрации напряжений определяют расчётом для идеально упругого материала, т.е. без учёта пластической деформации в зоне концентратора. Так, для  пластинки из идеально упругого материала  (( = 1 + 2(l/r, где l –  глубина надреза, r – радиус в основании надреза (рис. 6.5).

Значения К( даны в справочниках для различных концентраторов с учётом особенностей формы деталей и характеристик статической прочности материалов. На рис. 6.6 представлены некоторые из этих данных.

Масштабный коэффициент Кd( = ( –1d/( –1  ( 1 представляет собой отношение предела выносливости образцов большого диаметра ( -1d  к пределу выносливости образцов диаметром 7 … 10 мм. Значения  Кd(  (или (() даны в справочниках отдельно (рис. 6.7) или как отношение К(/Кd(  (или как К(/((, рис. 6.8). 

Влияние размеров детали на усталостную прочность (масштабный фактор) объясняется тем, что с увеличением размеров детали

– как правило, используют заготовки больших размеров; качество материала более крупных заготовок обычно ниже (технологический фактор);

– увеличивается общая масса материала, находящегося в области наибольших напряжений и поэтому возрастает вероятность того, что в этой наиболее нагруженной области детали могут оказаться наименее прочные объёмы материала (статистический фактор); 
– снижается пластичность внутренних объёмов материала детали из-за их всестороннего растяжения, в результате возрастает скорость роста усталостных трещин. 
Коэффициент качества поверхности детали КF( = ( –1F /( –1 ( 1 показывает степень уменьшения предела выносливости образца с данным качеством поверхности ( –1F  по сравнению с пределом выносливости полированного (тонко шлифованного) образца (рис.  6.9). 


Коэффициент поверхностного упрочнения КV = ( –1V  /( –1( 1 показывает, во сколько раз повышается предел выносливости в результате поверхностного упрочнения ( –1V  по сравнению с пределом выносливости без упрочнения ( –1.

Позитивное влияние поверхностного упрочнения обусловлено, прежде всего, тем, что в поверхностном слое создаются остаточные напряжения сжатия. Сжатие поверхностных объёмов объясняется увеличением их удельного объёма в процессе поверхностной обработки. Поверхностная закалка с нагревом токами высокой частоты (ТВЧ) вызывает увеличение удельного объёма в результате получения структур закалки в поверхностном слое. При азотировании в результате насыщения поверхностного слоя азотом в нём образуются структуры с большим удельным объёмом. Увеличение удельного объёма металла зависит от степени пластической деформации при поверхностном наклёпе и объясняется увеличением числа дефектов атомно-кристаллической решётки металла. 

В зоне концентратора напряжения от действия внешних нагрузок (рис. 6.10, а) суммируются с остаточными напряжениями, возникшими при поверхностной обработки детали (рис. 6.10, б). В результате суммарное растягивающее напряжение в зоне концентратора (с (( ((( (рис. 6.10, в).

Однако, при наличии острых концентраторов и при значительных кратковременных перегрузках (по отношению к пределу выносливости) в основании концентратора происходит пластическая деформация и возможно образование трещин. Поэтому позитивный эффект поверхностного упрочнения имеет место при умеренной концентрации и напряжениях, при перегрузках не превышающих предела выносливости детали с поверхностным упрочнением.  
Поверхностный слой высокой твёрдости с остаточными напряжениями сжатия особенно эффективен при фреттинг-коррозии, которая имеет место в местах посадок деталей с натягом (например, ступица колеса и шейка вала) и без поверхностного упрочнения катастрофически снижает предел выносливости (рис. 6.8).

Значения коэффициент КV  при одном и том же вида поверхностного упрочнения  существенно зависят от технологии упрочнения. Имеющиеся в технической литературе рекомендации следует принимать как оценочные:

· для поверхностной закалки ТВЧ КV = 1,6 … 1,7;

· для азотирования  КV = 1,3 … 1,9;

· для обкатки роликом КV = 1,5 … 1,7;

· для дробеструйного наклёпа КV = 1,4 … 1,5.

Коэффициент КА учитывает влияние неоднородности свойств материала в зависимости от технологии получения заготовок, в том числе анизотропию свойств.
При назначении коэффициентов КV и КА необходимо иметь в виду, что влияние поверхностного упрочнения и анизотропии материала на усталостную прочность детали существенно зависит от технологии упрочнения, вида концентратора и размеров детали.

Следует также иметь в виду, что для каждого типа и размера деталей имеет место некоторое максимальное значение предела выносливости (рис. 6.11) и соответствующее ему значение (в стали. Дальнейшее повышение (в стали без изменения конструкции или технологии поверхностного и объёмного упрочнения не приводит к повышению сопротивления усталостному разрушению. 
                                                                                                            

Учитывая (6.4) и (6.6), запишем соотношение между пределом выносливости материала при симметричном цикле и пределом выносливости детали при коэффициенте асимметрии цикла RD:


                                        (RD =                                      ( (т.                                (6.8)

Задача 6.2

Определить предел выносливости штока, изготовленного из стали 40ХНМА ((т = 800 МПа, (в = 1000 МПа). Коэффициенты К(Д  = 2,5; (( = 0,1.  Максимальное растягивающее усилие равно Qmax = 500 КН, минимальное усилие равно Qmin =100 КН. 

Решение:
Предел выносливости детали определим по формуле (6.8).

Коэффициент асимметрии  цикла напряжений RD = (min / (max = Qmin/Qmax = 0,2.               

Предел выносливости детали при симметричном цикле напряжений 

                  (–1Д = (– 1 /К (Д ; (– 1 = 0,55(1–  0,0001(в) ( в = 495 МПа; (–1Д =  198 МПа.

Коэффициент ((Д = (( /К (Д = 0,04.

Предел выносливости детали при рабочем цикле

                      (RД = 2( 198/ [(1 – 0,2) + 0,04 (1 + 0,2)] = 466 МПа ( (т = 800 МПа.

6.3. ОПРЕДЕЛЕНИЕ КОЭФФИЦИЕНТА ЗАПАСА ПРОЧНОСТИ

ПРИ ПЕРЕМЕННЫХ НАПРЯЖЕНИЯХ
6.3.1. Стационарные режимы изменения напряжений

Стационарным называется такой режим, при котором параметры режима нагружения (амплитуда, частота и т.п.) не изменяются или изменение параметров не превышает 10 … 15%. 

Если расчётные напряжения при номинальном режиме работы меньше предела выносливости детали (RD, то в качестве критерия прочности при переменных напряжениях используют соотношение (6.5) s = (RД/(max ( [s].                                      
Учитывая соотношение (6.8), критерий усталостной прочности при действии только нормальных напряжений запишем в виде


                       s = (RD/(max  =                                             ( [s] ,                   (6.9)
где  RD – коэффициент асимметрии цикла напряжений в детали.

Умножив числитель и знаменатель (6.9) на К(D и учитывая, что                   ( – 1D = ( – 1/К(D  и ((D = ((/К(D , получим при RD = R
                   

                                 s = (RD/(max  =                       ( [s],                            (6.10)                                         
где (a  и (m – амплитудное и среднее значение в цикле переменных напряжений проектируемой детали; (а = ½ (1 – R) (max; (m = ½ (1 + R) (max.  


При выводе (6.10) принято RD = R.
Коэффициент асимметрии R при усталостных испытаниях равен (рис. 6.12)
    R = (min/(max = ((mR – (aR)/ ((mR +(aR) =  

        = (1– (aR/(mR )/(1 +(aR/(mR).

Коэффициент асимметрии цикла 

     RD = ((min)/((max) = (1– (a/(m)/(1 + (a/(m).  

Равенство R = RD  выполняется, если  имеет место равенство (a/(m = (aR/(mR .
Последнее означает, что точки m и n принадлежат одной и той же прямой, проходящей через начало координат диаграммы предельных напряжений; tg ( = (a/(m= (aR/(mR = (1– R)/(1+ R).

Учитывая (6.10), запишем коэффициенты запаса по нормальным s( и касательным s( напряжениям: 
         

                          s( =                         ,  s( =               .                                    (6.11)

Отношение пределов выносливости при симметричном кручении и изгибе ( – 1/( – 1  для конструкционных сталей и сплавов практически равно отношению пределов текучести при сдвиге и растяжении (т/ (т. Это означает, что соотношение, подобное (2.29), применимо и в случае действия  одновременно переменных нормальных и касательных напряжений:


                                                       s =                      (  [s],                                   (6.12)

где нормативный коэффициент [s] принимается по условию прочности при переменных напряжениях.

Зависимости (6.11) и (6.12) позволяют определить расчётный запас прочности проектируемой детали при любом цикле перемены напряжений, если известны предел выносливости ( – 1  и имеются данные о влиянии конструктивных и технологических факторов на сопротивление усталостному разрушению.

Задача 6.3.

Определить коэффициент запаса прочности при переменных напряжениях по условию задачи 6.2, если диаметр штока d = 50 мм. Оценить соответствие конструкции заданным условиям; нормативный коэффициент запаса прочности по переменным напряжениям (s( = 2,5.
Решение:

Коэффициент запаса s = (RД/((max) . Максимальное напряжение цикла равно                                  

                                  ((max) = 4Qmax/(d 2= 4( 500(103/(3,14(0,052) = 255 МПа.
  Расчётное значение s = 466/255= 1,83 ( (s( = 2,5. Условие (6.5) не выполняется.

Задача 6.4

Определить, при каком коэффициенте асимметрии цикла нормальных напряжений предел выносливости становится характеристикой, определяющей надёжность детали с метрической резьбой. Материал детали сталь 40Х; (т = 700 МПа, (в = 890 МПа; (( = 0,10; К(Д = 4.

Решение:

Искомый коэффициент асимметрии цикла R  соответствует равенству (RД = (т. 

Тогда имеет место равенство 2( –1Д = (т [(1 – R) + ((Д (1 + R)]. Соответственно, 

                                R = (1 + ((Д)/(1– ((Д)  –  2( –1 Д /[(т (1 – ((Д)]. 

Получим ( –1  = 446 мПА; ( –1Д  = ( –1 / К(Д = 112 МПа; ((Д = ((/ К(Д  = 0,025; R = 0,73.

Этому значению коэффициента R соответствует ( a/( m  = (1– R )/ (1 + R ) ( 0,16. Таким образом, усталостное разрушение детали с метрической резьбой может произойти при переменных напряжениях, амплитуда которых составляет всего 14% от предела текучести. 

Задача 6.5

Определить коэффициент запаса прочности при переменных напряжениях по условию задачи 6.2 и 6.3, используя соотношение  s = (RД / ((max) = ( -1Д/[((a)+ ((Д ((m)]

Решение: 

Предел выносливости    ( -1Д = ( -1 / К(Д= 495/ 2,5= 198 МПа.

Амплитудное напряжение ((a)= ½ [((max)  – ((min)] = ½ (255 – 51) = 102 МПа; среднее напряжение цикла ((m) = ½ [((max) + ((min)] = ½ (255 + 51) = 153 МПа. 

Коэффициент запаса прочности s = 198/(102+ 0,04(153) = 1,83. Сравните с задачей 6.3.

При расчётах деталей, работающих в условиях действия переменных нагрузок, значения пределов выносливости принимаются в несколько раз меньше предела текучести данного материала. Чем объясняется такое различие?

Согласно современным представлениям, усталость металлов является следствием движения особых дефектов кристаллического строения металлов – дислокаций. Дислокация представляет собой край «недостроенной» атомной плоскости кристалла. Такие  дефекты атомно-кристаллической решётки возникают при кристаллизации, пластической деформации, облучении и т.п. Скольжение дислокаций и приводит к появлению остаточных деформаций. Напряжение сдвига, при котором происходит скольжение дислокаций в монокристалле чистого железа, составляет всего (тМ = 1...2 МПа. 

В конструкционных сталях и сплавах скольжению дислокаций препятствуют атомами примесей, легирующих элементов, мелкодисперсными частицами различных соединений элементов и другими дислокациями. Поэтому предел текучести  этих материалов значительно выше. Но на отдельных участках дислокаций напряжение сдвига может оказаться небольшим. Здесь и происходит локальная пластическая деформация. 

В результате скачка дислокации на одно межатомное расстояние выделяется энергия упругого деформирования кристалла, достаточная для образования вакансий кристаллической решётки металла (мест, не занятых атомами металла). Так, для железа при комнатной температуре касательное напряжение, вызывающее образование вакансий, составляет всего порядка 50 МПа. Это почти на порядок меньше предела текучести конструкционных сталей.

Таким образом, скольжение дислокаций происходит при очень малых напряжениях и может привести к образованию вакансий; сливаясь, вакансии образуют поры. Объединение пор может привести к образованию микротрещин. Рост трещин, в конечном счёте, вызывает разрушение детали. 

Для повышения усталостной прочности деталей используют различные конструктивные и технологические способы. К конструктивным относятся способы, направленные на уменьшение концентрации напряжений, а также снижение переменных напряжений, например, при использовании предварительно напряжённых конструкций (см. далее «Расчёт напряжённых резьбовых соединений при переменных нагрузках). 

Технологические способы направлены на 

– повышение сопротивления материала деталей малым пластическим деформациям в результате увеличения количество дислокаций при наклёпе или введения атомов других элементов в кристаллическую решётку металла (при легировании или закалке), получения конструкционных сталей с мелкокристаллитной структурой, с мелкодисперсными твёрдыми частицы в металлической основе сплава (при закалкой с отпуском);

– создание в поверхностных наиболее нагруженных объёмах детали остаточные напряжения сжатия, например, поверхностным наклёпом, поверхностной закалкой, цементацией, азотированием и т.п., препятствующие зарождению микротрещин усталости и их развитию.

6.3.2. Стационарный режим при переменных напряжениях 

в области ограниченной выносливости

Выше был определён коэффициент запаса прочности при стационарном режиме нагружения и переменных напряжениях ниже предела выносливости. При этом предполагалось, что либо требуемый ресурс детали не превышает базового числа циклов напряжений, либо нет усталостных разрушений  при числе циклов нагружения детали, превышающем базовое.

При стационарном режиме в области ограниченной долговечности наработка детали в числах циклов Z  может быть существенно меньше ресурса этой детали  N  при действии стационарного напряжения ( (рис. 6.13). 

Неиспользованная часть ресурса (N – Z) может быть учтена при прочностном расчёте следующим способом.   

В (6.9) вместо предела выносливости ( –1DN   принимают значение ограниченного предела выносливости детали  ( –1DN   при  числе циклов, равном Z. Значение  ( –1DN   можно вычислить, используя зависимость (m N = const:
( m–1DN  Z = (m–1D NG = const.
Таким образом, 

                ( –1DN = ( –1D (NG / Z)1/m.

Величина КN = (NG /Z)1/m – это коэффициент долговечности при стационарном режиме. В зависимости от показателя m  значение Кр принимают в пределах от 1,2 до 2,4.

Если Z ( NG , то принимают Z = NG , что соответствует стационарному режиму в области многоцикловой усталости; в этом случае  (–1DN = (–1D. 
При проверочном расчёте раздельно определяют значения коэффициентов долговечности по нормальным КN( и касательным напряжениям КN( . Коэффициенты запасов прочности при переменных напряжениях вычисляют по формулам:

                                    s( = КN(( -1 / ((aКD( + (((m),

                                    s( = КN( (-1/ ((aКD( +((( m) ,                                              (6.13)

                                    s = (s( s() /( s2(  + s2(  ( (s(.

6.3.3. Нестационарный режим при переменных напряжениях

в области ограниченной выносливости

Реальные режимы работы машин и механизмов нестационарные.  Нестационарный режим нагружения детали заменяют условно эквивалентным  стационарным режимом. 

Вводят понятие «повреждение материала». Принимают, что приращение усталостного повреждения  (Пi  при данном напряжении (i  равно отношению числа циклов Zi изменения этого напряжения за срок службы данной детали к  числу циклов Ni, при котором происходит усталостное разрушение этой детали при стационарном напряжении (i : (П = Zi /Ni.

Далее принимают, что приращения повреждения материала детали (Пi от действия каждого переменного напряжения суммируются линейно. Таким образом, расчётное суммарное повреждение детали равно П = ((Пi. Считается, что усталостное разрушение детали происходит при П = 1.  
Эквивалентным  стационарным режимом называется стационарный режим работы детали, при котором расчётное значение повреждение ПE материала детали одинаково c повреждением П при реальном режиме, т.е. П = ПE, или  ((Zi /Ni) = ZЕ/NЕ. Стационарное переменное напряжение (Е называют эквивалентным стационарным напряжением.

Величина ZЕ – это эквивалентное число циклов перемен напряжений детали, а  величина NЕ – долговечность детали при том же эквивалентом напряжении (Е. Следовательно, в этом случае должно иметь место равенство                                                  (imNi = (ЕmNЕ = С и,  соответственно, Ni = С/(im и NЕ = С/(Еm.

       Выполнив замену  Ni и NЕ в ((Zi /Ni) = ZЕ/NЕ, получим зависимость между эквивалентным числом циклов NЕ  и эквивалентным напряжением (Е :
                                                ZЕ =(((i /(Е )mZi.                                          (6.14)


          Обычно в качестве эквивалентного напряжения (Е принимают напряжение (I, соответствующее нагрузке, максимальной в блоке нагрузок реального режима. Тогда число циклов эквивалентного стационарного режима 

                                             ZЕ = (((i /(I )m Zi.                                           (6.15)


        Коэффициент долговечности в этом случае определяют по формуле 

                                               КN  =  (NG/ZЕ) 1/m.                                          (6.16)

Полученные значения КN используют при расчёте коэффициентов запасов по усталостной прочности (6.13).

Если между напряжениями и нагрузками данной детали есть линейная зависимость, то при расчёте эквивалентного числа циклов ZЕ  и коэффициента КN вместо значений отношения (i/(I можно использовать отношения соответствующих им нагрузок (сил или моментов сил). 

При постоянной частоте ni вращения вала значение Zi = 60ni ti , где ti – время работы при данном напряжении (i в часах. 

Заметим, что нестационарным следует считать также режим работы машины с кратковременными перегрузками материала выше предела выносливости (–1D, например, при пусках машины. Такие перегрузки, вызывая усталостное повреждение материала детали,  могут привести к снижению предела выносливости (–1D. Поэтому, если имеют место перегрузки  детали при (i ( (–1D, то рекомендуется учитывать повреждение материала от действия любых напряжений выше 0,5(–1D, используя зависимости (6.13) и (6.15).

Пример. 

Требуемый ресурс детали N = 100 млн при переменном напряжении ( = 0,5( –1D. При кратковременных перегрузках напряжение (п = 1,5(–1D, а суммарное число циклов нагружения детали при перегрузках Zп = 0,1%N  = 0,1 млн. Значение NG = 3 млн. Приняв показатель  m = 6 в (6.15), получим при (Е = (–1D  эквивалентное число циклов ZЕ = 2,7 млн. циклов, из которых 1,12 млн циклов соответствуют работе при перегрузках. Таким образом, 3-х кратные перегрузки всего в течение 0,1% от N «съедают» более 40% ресурса детали.

6.5. ПОСТРОЕНИЕ МОДЕЛЕЙ ДЕТАЛЕЙ 

ВИНТОВОГО МЕХАНИЗМА

Согласно системному подходу, необходимо выявить наиболее существенные связи и отношения в исследуемом или проектируемом объекте. Таковыми  для домкрата являются зависимость размеров всех деталей домкрата от размеров ходового винта, которые в свою очередь определяются следующим:

–  сопротивлением изнашиванию ходовой резьбы пары «винт- гайка»;

–  устойчивостью ходового винта;

–  прочностью ходового винта. 

Возможны две ситуации: 

–  анализ работоспособности домкрата данной конструкции при заданных условиях;

–  проектирование домкрата согласно техническому заданию. 

При анализе работоспособности используются известные зависимости, рассмотренные выше:

–  критерий p = Q /A ( [p] при оценке сопротивлению изнашиванию витков ходовой резьбы;

– критерий устойчивости  стержня  с определением критического напряжения по формуле Эйлера (3.33, 3.34) или по критерию устойчивости (3.36); 

 – критерий статической прочности стержня ходового винта при совместном действии сжатия и кручения и другие.

Рассмотрим второй случай –  решение задачи проектирования домкрата .

1. Винтовая пара «ходовой винт – гайка»

Согласно принципу унификации элементов деталей и конструкций, в качестве резьбы пары «винт – гайка» используют стандартную резьбу (упорную или трапецеидальную, рис.5.7). При проектировочном расчёте обычно определяют средний диаметр d2 ходовой резьбы по условному давлению р = Q/((zd2H1) (     ( [p], выполнив следующую замену параметров:

                                            H1/ ps = (h; Hг/d2 = (H  и z ps= Hг, 

где  Hг – расчётная высота гайки ходового винта. 

Коэффициент высоты профиля резьбы (h = 0,5 для трапецеидальной резьбы и  (h = 0,75 для упорной резьбы. Коэффициент высоты гайки (H  принимается в пределах 1,6 … 2,5; меньшие значения – для прессов, большие – для домкратов. 

В результате замены параметров получают зависимость расчётного среднего диаметра

                                         d2р = ( Q/(((h(H [p].                                             (6.9)              
По расчётному значению d2р  выбирают стандартную ходовую резьбу (d2, ps, d и d1) и проверяют выполнение условия самоторможения винтовой пары.

2. Ходовой винт

Проверочный прочностной расчёт ходового винта выполняется по эквивалентному напряжению: ( экв = ((2 + 3(2 ( [(т], где [(т] = (т/[sт], где нормативный коэффициент запаса прочности для домкратов принимается равным [sт]= 3. 

 Для определения напряжений  ( и ( необходимо построить модель нагрузок, действующих на ходовой винт (рис. 6.8).
Напряжения ( и ( рассчитывают в наименьшем сечении dm ходового винта, нагруженном сжимающей силой Q  и крутящим моментом Твп.
При проверочном расчёте ходового винта домкрата на устойчивость принимают схему, соответствующую ( = 2 (рис. 3.16, б), считая один конец ходового винта свободным, а второй – защемлённым в гайке. Расчётная длина ходового винта принимается равной максимальной высоте подъёма груза плюс половина длины гайки: l = Hmax + 0,5Hг.

3. Гайка ходового винта

Гайка находится в равновесии под действие веса груза Q, крутящего момента Твп и реакций опоры «гайка – корпус домкрата»: силы  Nг-к = Q и момента сил между гайкой и корпусом Мг-к = Твп (рис. 6.9). (Так как момент сил трения между гайкой и корпусом может оказаться меньше Твп, устанавливают стопорный винт, препятствующий повороту гайки по отношению к корпусу домкрата). 

1. Сила Q и момент  Твп  передаются от резьбы ходового винта к резьбе гайки ходового винта. Сила Q вызывает появление напряжений сдвига в сечении витков гайки, указанном пунктирной линией, и в сечении витков ходового винта, указанном светлой пунктирной линией на рис. 6.9. Сопротивление сдвигу материала гайки существенно меньше, чем материала ходового винта. Поэтому расчёт выполняют только витков гайки. 

Поверхность сдвига витков гайки представляет собой спираль, диаметр которой равен  d; длина спирали (dz, где z – расчётное число витков резьбы; ширина поверхности сдвига равна ts. Значение ts ( 0,64ps для трапецеидальной и ts ( 0,74ps для упорной резьбы.
Распределение нагрузки по виткам резьбы винта и гайки неравномерное.

Наиболее нагружены витки со стороны действия силы Q. При расчёте ходовой резьбы это учитывают, снижая допускаемые напряжения. Соответственно, расчётное напряжение сдвига витков резьбы от действия силы Q принимается как среднее для всех витков и равное ( = Q/((dzts).

(Напряжение сдвига от действия момента Твп  значительно меньше и его не учитывают).

2. Действие силы Q и крутящего момента Твп от витков резьбы гайки предаётся через тело гайки к её фланцу, опирающемуся на корпус домкрата. Таким образом, тело гайки находится под действие растягивающей силы  Q и крутящего момента Твп . Прочностной расчёт тела гайки выполняется по эквивалентному напряжению 

                                  (экв= ((2 + 3(2)1/2( [(], 

где ( = 4Q/[((Dг2 – D42)], (  = 16Твп Dг /[((Dг4 – D44)], [(] = (т/ [sт]; [sт] = 3.

3. Толщину h фланца гайки принимают конструктивно в пределах           (0,2 …0,3)Нг  и выполняют проверочный расчёт по напряжению сдвига, аналогично расчёту витков резьбы: ( = Q/((Dг h) ( [( ], где h – высота буртика гайки.
4. Надёжность неподвижного соединение «фланец гайки – корпус домкрата» оценивается по критерию  

                                         (см= 4Q/[( (DФ2 – Dг2)] ( [(см], 

где DФ – диаметр фланца гайки (рис. 6.9); 

[(см] – допускаемое напряжение смятия, определяется по наименее прочному материалу деталей соединения. 

4. Корпус домкрата

Заготовку корпуса домкрата получают методом литья при серийном производстве, а также методом сварки при единичном или мелкосерийном производстве. Материал отливок – серый чугун не ниже марки СЧ15 ((пч( 150 МПа). Толщина стенок отливки  6 …7 мм. 

1. Корпус воспринимает вес груза  Q и момент Твп . Проверочный прочностной расчёт можно выполнить по нормальным напряжениям от действия Q в наименьшем кольцевом поперечном сечении корпуса домкрата.

2. Диаметры основания корпуса домкрата Dк и dк (рис. 6.4) определяются, исходя из двух условий:

– обеспечения устойчивости домкрата при смещении груза, т.е.                                     dч/2 ( Rк/4 + rк2/(4 Rк); обычно принимается наибольший диаметр dч грузовой чаши в  зависимости от диаметра ходового винта  dч ( (1,5 … 2)d;

–  отсутствия смятия основания, на котором установлен домкрат, с учётом возможного смещения груза относительно оси ходового винта (рис. 6.5):

                             (см = 2 {4Q/ [( (Dк2 – dк2)]} ( [(см],

где  [(см] = 1 … 2 МПа для бетона и  [(см] = 2 … 4 МПа для древесины.

Модели действия нагрузок на остальные детали домкрата строятся аналогично на основе анализа взаимодействия их при подъёме или опускании груза. Используя полученные модели, можно сформировать алгоритм  расчёта, затем разработать программу на выполнения расчётов на ЭВМ и на основе расчётных данных сконструировать технический объект. Однако следует иметь в виду, что результаты расчёта и конструирования взаимно обусловлены.  Поэтому проектирования – процесс итерационный.  Пример алгоритма представлен ниже.

Алгоритм расчёта  домкрата



1. Оценка возможности подъёма груза одним или двумя рабочими при ps/Lр= 100… 150, ( = 0,2.
2. Назначение коэффициента высоты гайки (Н ,

профиля резьбы (h и допускаемого давления в зависимости от принятых материалов (р( 

3.Определение расчётного значения среднего диаметра резьбы  d2р = (Q/ ((H(h  (р(
4. Составление списка вариантов стандартной ходовой резьбы для последующего выбора рационального из них при условии  d2 ( d2р                                                                                                            


5. Проверка выполнения условия самоторможения винтовых пар принятых ранее вариантов резьбы

6. Определение момента Твп для каждого варианта резьбы: Твп = ½ Q d 2 tg((((()
7. Определение момента сил трения пары «винт -грузовая чаша» по (8.6): 

           Моп = 1/3 [Q fоп(Dо3 – dо3)/ (Dо2 –dо2)];

8. Определение момента, создаваемого рабочими  для каждого варианта резьбы: Тр = Твп + Моп
9. Определение длины рукоятки. Принятие решения о том, какой вариант резьбы приемлем для дальнейшего проектирования. Принятие решения о необходимости замены опоры скольжения пары «винт - грузовая чаша» подшипником качения.

· 
10. Назначение нормативного запаса прочности ходового винта


11. Назначение наименьшего диаметра ходового винта dm = d1 – (1...2) мм 

 
12. Определение (экв в сечении ходового винта диаметром  dm
13. Проверка ходового винта по критерию прочности s = (т / (экв ( (sт(
                                                             

14. Проверка устойчивости ходового винта 

 

                                                   

                                                   

15. Проверка прочности витков резьбы на срез;

((т( ( 0,6(т  материала гайки

16. Назначение  диаметра гайки Dг; проверка прочности тела гайки по критерию s = (т / (экв ( (sт(
17. Назначение диаметра фланца Dф гайки; проверка выполнения условия (см ((((см( = (0,6 ... 0,8)(т
18. Назначение толщины h фланца гайки; проверка прочности фланца на срез  s ( (sт(                                                     
19. Назначение диаметра dч грузовой чаши, диаметра  Dк и dк корпуса домкрата


20. Оценка соответствия параметров домкрата условию отсутствия опрокидывания домкрата при смещении груза относительно оси домкрата  
 

 21. Оценка выполнения условия отсутствия смятия основания, на котором установлен домкрат

22. Определение диаметра рукоятки dр по условию            

 прочности при изгибе ( ( ((т(;
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Рис. 5.6.. Основные отклонения отверстий и валов данного диаметра
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Рис. 6.7. Зависимость коэффициента (:


                        1 – углеродистая сталь; 


                 2 – легированная сталь
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    Рис. 6.8. Зависимость отношения К( /((   


   вала с напрессованной деталью:


1 – диаметр вала 50 мм; 2 – диаметр вала 30 мм
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Рис. 4.6. Зависимость 


эффективного коэффициента концентрации напряжений К( при симметричном изгибе:


1 – ступенчатый переход 


D/d = 1,1 … 1,2 


с галтелью r/ d = 0,02;


2 – то же при r/ d = 0,04;


3 – шпоночный паз 
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Рис. 6.5. Распределение нормальных напряжений при растяжении 


плоского образца: а  без концентратора, б – с концентратором
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Рис. 6.13. К определению ограниченного 


                предела выносливости.
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Рис. 6.12. К определению условия подобия циклов напряжений при испытании образцов и при работе детали
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Рис. 6.11. Зависимость предела выносливости деталей от временного сопротивления стали:


1 – образцы 10 мм, тонкое шлифование;


2 – коленчатый вал двигателя внутреннего сгорания;


3 – деталь с метрической резьбой.
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     Рис. 5.3. Модель подъёмника на различных этапах моделирования
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Рис. 5.4. Основные параметры стандартов  


                точности цилиндрических деталей 
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Рис. 5.7. Профилограмма неровностей поверхности детали
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Рис. 6.9. К расчёту прочности гайки  


          и витков гайки ходового винта 
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Рис. 6.8. Эпюры продольных сил и крутящих моментов,  


                    действующих на ходовой винт домкрата


      (распределение сил и моментов сил вдоль оси винта 


           в пределах длины гайки принято равномерным)
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Рис. 6.10. Распределение нормальных напряжений в зоне концентратора:


а – при растяжении детали без поверхностного упрочнения; 


б – после поверхностного упрочнения детали;


в – при растяжении детали с поверхностным упрочнением





Рис. 6.9. Зависимость коэффициента КF(:


1 – тонкое шлифование, 2- тонкое обтачивание; 3 – чистовое шлифование; 


4 - чистовое обтачивание; 


5- необработанные поверхности с окалиной 


                 2 – легированная сталь
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Рис. 6.4. Диаграмма предельных напряжений (а) и её линейная интерпретация (б)
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Рис. 6.3. Циклы изменения напряжений: а – симметричный (R = – 1), 


              б – отнулевой (R = 0),  в – несимметричный (– 1 ( R ( 0)


             в –   





Рис. 4.2. Зависимость «переменное напряжение – число перемен


         напряжений до разрушения» конструкционной стали при 


               нормальной температуре  (кривая выносливости)
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Рис. 4.1. Схема установки для усталостных 


          испытаний образцов при консольном 


                         круговом изгибе:


     1 – образец; 2 – шпиндель машины;


     3 – электродвигатель;  


     4 – грузовая подвеска; 5 – груз .
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Рис. 5.5. Поля допусков вала и отверстия, образующих соединение с зазором 100 H7/g7
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Рис. 5.2. Схема баланса 


работ машинного агрегата





Рис. 5.1. Технический объект  


         и составляющие среды 
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