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ВСТУП 

 

На даний час проектування та розрахунок транспортно-технологічних 

механізмів машин проводиться за типовими схемами без урахування особливостей 

та специфіки виробництва, зокрема сільськогосподарського.  

Сучасний стан розвитку транспортно-технологічних механізмів неперервної 

дії сільськогосподарських машин вимагає пошуку нових шляхів покращення 

технологічних й експлуатаційних параметрів робочих органів, які дають змогу 

підвищити продуктивність і покращити якість транспортних процесів з метою 

зменшення травмування насіннєвих матеріалів. 

Новітні розробки, обладнання транспортно-технологічних механізмів (ТТМ) 

та їх робочих органів повинні базуватися на коректних фізичних і математичних 

моделях процесів, які відбуваються при транспортуванні та можуть бути реалізовані 

доступними математичними методиками.  

Тому основною проблемою при їх створенні й обґрунтуванні параметрів 

нових конструкцій транспортно-технологічних механізмів неперервної дії 

сільськогосподарських машин, які забезпечують розширення технологічних 

можливостей, є зменшення енерго- і матеріальних ресурсів з покращеними умовами 

їх експлуатації, а також розроблення методики проектування їх робочих органів, що 

має важливе народногосподарське значення. 

Зв'язок роботи з науковими програмами, планами, темами. Дисертаційну 

роботу виконано відповідно до Державної науково-технічної програми за 

напрямком “Виробництво машин і технологічного обладнання для 

сільськогосподарської, харчової і переробної промисловості”, затвердженої 

Міністерством освіти і науки України.  

Основні наукові дослідження за темою дисертаційної роботи виконувалися 

до тематики наукового напрямку Тернопільського національного технічного 

університету імені Івана Пулюя – “Розроблення конструкцій і технологій 

виготовлення спеціальних різнопрофільних гвинтових робочих органів машин на 

основі ресурсозберігаючих технологій” (№ держ. реєстр. 0108U001107), 
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“Енергоефективні гвинтові робочі органи сільськогосподарських машин з 

розширеними технологічними можливостями” (№ держ. реєстр. 0110U002264), що 

реалізуються в рамках постанови Кабінету Міністрів України “Про розвиток 

сільськогосподарського машинобудування і забезпечення агропромислового 

комплексу конкурентноздатною технікою”. 

Мета і завдання дослідження – підвищення ефективності транспортно-

технологічних механізмів неперервної дії сільськогосподарських машин шляхом 

розроблення теоретичних основ їхнього проектування та розрахунку 

конструктивних і технологічних параметрів різних робочих органів.  

Для досягнення вказаної мети слід виконати такі завдання: 

 на основі проведеного аналізу дослідження виробництва конструкцій 

робочих органів (РО) транспортно-технологічних механізмів сільськогосподарських 

машин (ТТМСМ) розробити методи їх конструювання й удосконалення; 

 провести аналіз і синтез технологічних параметрів існуючих робочих органів 

(ТТМ) і на основі цього теоретично обґрунтувати технологічний процес 

транспортування сипких матеріалів трубчастими скребковими конвеєрами по 

криволінійних трасах, встановити взаємозв’язок силових, кінематичних і 

технологічних параметрів робочих органів з метою виведення аналітичних 

залежностей для визначення конструктивних і технологічних параметрів; 

 розробити математичну модель динаміки транспортування сипких матеріалів 

трубчастими скребковими конвеєрами з урахуванням варіантів криволінійних трас 

транспортування, режимів роботи та властивостей матеріалів для визначення 

силових, конструктивних і технологічних параметрів конвеєрів покращених 

показників; 

 спроектувати й виготовити стендове обладнання для дослідження 

характеристик трубчастих канатно-скребкових, гвинтових гофрованих і секційних 

конвеєрів для транспортування матеріалів сільськогосподарського призначення; 

 розробити інженерні методики проектування транспортно-технологічних 

механізмів сільськогосподарських машин і технології їх виробництва на основі 

ресурсозберігаючих технологій і техніко-економічного обґрунтування; 
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 провести комплексні експериментальні дослідження з використанням 

автоматизованого стенда на базі частотного перетворювача Altivar 7.1 для 

визначенням раціональних конструктивних і технологічних параметрів розроблених 

транспортно-технологічних механізмів сільськогосподарських машин та вивести 

відповідні рівняння регресії на основі змінних факторів процесів транспортування з  

наданням практичних рекомендацій виробництву; 

 провести комплекс експериментальних досліджень для визначення 

кінематичних і динамічних параметрів та спроектувати гвинтові гофровані робочі 

органи для змішування й транспортування сільськогосподарських матеріалів з 

мінімальним пошкодженням; 

 розробити методику розмірного аналізу точності контактних кроків нових 

тягових пластинчастих безвтулкових ланцюгів з різними варіантами спряжень 

валиків з отворами пластин, а також величину впливу розмірних параметрів валиків 

і пластин на дисперсії розсіювання контактних кроків;  

 встановити вплив точності шпонкових з’єднань на несучу здатність 

багатоконтурних ланцюгових передач при заданому рівні надійності, розрахунку й 

підборі роликових і втулкових ланцюгів.  

Об’єкт дослідження – транспортно-технологічні механізми неперервної дії 

сільськогосподарських машин з різними робочими органами  

Предмет дослідження – закономірності взаємозв’язку конструктивно-

технологічних параметрів транспортно-технологічних механізмів неперервної дії з 

їх функціональними призначеннями та структурного синтезу. 

Наукова новизна отриманих результатів. На основі системного підходу до 

дослідження технологічних процесів виготовлення й проектування транспортно-

технологічних механізмів неперервної дії сільськогосподарських машин та 

основних положень виробництва в роботі отримано такі нові наукові результати: 

 вперше розроблено нові методи проектування транспортно-технологічних 

механізмів неперервної дії з використанням структурного синтезу ієрархічних груп 

із урахуванням моделей сільськогосподарських машин, враховуючи техніко-

економічне обґрунтування ефективності конструкцій; 
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 вперше розроблено математичні моделі динаміки транспортування сипкого 

середовища в циліндричних трубах по криволінійних трасах за допомогою 

скребкового канатного робочого органу у вигляді системи пружних одновимірних 

тіл, які безвідривно переміщають сипке середовище по криволінійних траєкторіях, 

що описують динаміку горизонтальних та вертикальної віток робочого органу 

транспортера й відповідні крайові умови; 

 вперше розроблено теорію динамічного процесу у вітках транспортера й 

побудови розв’язку відповідних нелінійних крайових задач, що дозволяє отримати 

рівняння, які визначають вплив основних зовнішніх та внутрішніх чинників на 

визначальні параметри динамічного процесу робочого органу; 

 вперше визначено зусилля у випадку коливань поздовжньо-рухомих 

приводних канатів конвеєрів, встановлено умови існування резонансних коливань 

робочого органу і вплив їх на швидкість переміщення сипкого середовища на 

основні ідеї методу Ван-дер-Поля; 

 досліджено вплив стохастичності розмірних параметрів тягово-

пластинчастих безвтулкових ланцюгів (ТПБЛ) удосконаленої конструкції на його 

несучу здатність, запропоновано нерівномірність навантаження пластин внутрішніх 

і зовнішніх ланок оцінювати ймовірним коефіцієнтом 
mK , для якого визначені 

мінімальні й максимальні значення; 

 отримані залежності, які визначають кінематичні та енергосилові параметри 

процесу роботи швидкохідного гвинтового гофрованого транспортера-змішувача 

під час переміщення вантажу, за яких покращуються умови змішування сипких 

вантажів; 

 проведено оптимізацію на основі нелінійної задачі, в якій мінімізація 

матеріаломісткості швидкохідного гвинтового конвеєра досягається при 

попередньому безумовному виборі кінематичних та динамічних параметрів, що 

мінімізують енергоємність конвеєра. 

Практичне значення отриманих результатів. Розроблено нові конструкції 

транспортно-технологічних механізмів сільськогосподарських машин, а саме 

канатні і ланцюгові скребкові конвеєри з різними криволінійними трасами та й 
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гвинтовими робочими органами (секційні з різними типами з’єднань), встановлено 

їх раціональні конструктивно-технологічні параметри. Розроблено стендове 

обладнання та експериментально-промислові установки, а також методики 

проведення досліджень для визначення енергосилових параметрів технологічного 

процесу переміщення сипких матеріалів залежно від режимів роботи. 

Запропоновано методику й прикладне програмне забезпечення проектування і 

вибору транспортно-технологічних механізмів сільськогосподарських машин з 

урахуванням техніко-економічних чинників.  

Технічна новизна розробок захищена 22 патентами України. Отримані наукові та 

практичні результати, методики й рекомендації впроваджено у “cелянському 

(фермерському) науково-господарському господарстві “Коваль” (при використанні 

гнучкого канатного конвеєра), ПАТ “БУЛАТ” (при виготовленні й використанні 

гнучкого канатного конвеєра), ПАТ “Ковельсільмаш” (при виготовленні стенда для 

дослідження гвинтових вертикальних робочих органів і використанні стенда для 

складання ланцюгово-пластинчастих полотен), ТОВ “МРІЯ ПОДІЛЛЯ” 

(використання гнучкого ланцюгового конвеєра та гнучкого канатного скребкового 

конвеєра), ПАТ “Рівнесільмаш” (виготовлення гвинтового змішувача, дослідження і 

використання секційної гвинтової спіралі, виготовлення й використання 

універсального пристрою для заміру конструктивних параметрів шнеків) та 

використання в навчальному процесі при вивченні дисциплін “Автоматизація 

виробничих процесів”, “Автоматизація неперервних технологічних процесів”, 

“Основи наукових досліджень” у Тернопільському національному технічному 

університеті імені Івана Пулюя.  

Особистий внесок здобувача. Викладено основні результати досліджень, 

отримані автором у Тернопільському національному технічному університеті 

імені Івана Пулюя за період його роботи. 

У працях, опублікованих у співавторстві, автору належать: посібник з 

грифом МОНУ [2] – результати теоретичних та експериментальних досліджень у 

галузі створення й упровадження у виробництво автоматичного обладнання 

різноманітного призначення, а саме технічних засобів транспортування та подачі на 
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технологічні операції; монографії [359-360] – основні теоретичні аспекти, що 

стосуються технологічних процесів формоутворення гвинтових профільних 

заготовок, розрахунок параметрів гвинтових заготовок, а також технології 

виготовлення гвинтових робочих органів (ГРО), які дають можливість на основі 

системного аналізу з використанням 3-х ієрархічних рівнів вибирати раціональні 

конструктивні параметри; наукових статтях [197, 55, 203, 209, 222] – математична 

постановка задач, виведення основних рівнянь і співвідношень, опис динамічних 

моментів; [200 – 201, 210] – аналітичні залежності резонансних коливань із 

максимальними динамічними зусиллями у робочому органі від кінематичних, 

геометричних та фізико-механічних параметрів і стійкість процесу; [207, 211-212, 

214, 220, 28] – розроблення схем конструкцій та виведення основних залежностей 

для визначення конструктивно-технологічних параметрів ТТМСМ; [54, 55] – 

методика оптимізації конструктивних параметрів конвеєрів; [159-160, 196, 199, 206, 

213, 276-277, 281, 285, 290-292, 158, 166] – розроблення принципових конструкцій 

робочих органів (ланцюгів) та виведення аналітичних залежностей для визначення 

мінімальних, максимальних, найбільш імовірних значень при певному рівні 

коефіцієнта; [91, 195, 204, 208, 217, 219, 221, 275, 282-283, 288-289 ] – проектування 

експериментального обладнання, розроблення методик дослідження та їх 

виконання; [198, 202, 216, 218] – розроблення методу структурного синтезу з 

ієрархічним групуванням ТТМСМ; у винахідницьких працях здобувач генерував 

ідеї, брав безпосередню участь у розробленні принципових схем механізмів та 

конструктивних особливостей виконавчих органів [274, 278,- 280, 282, 284, 286, 

293-294]. 

Апробація результатів дисертації. Основні положення виконаних 

досліджень доповідались і обговорювалися на науково-технічних семінарах і 

наукових конференціях: міжнародній науково-технічній конференції молодих 

учених та студентів “Актуальні задачі сучасних технологій” (Тернопіль, ТНТУ, 2012 

р.); ХVІІІ науковій конференції ТНТУ ім. І. Пулюя (м. Тернопіль, ТНТУ, 2014 р.); 

міжнародній науково-практичній конференції Харківського національного 

технічного університету сільського господарства імені П.М. Василенка (м. Харків 
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ХНТУСГ, 2007–2014 рр.); у Національному науковому центрі “Інститут механізації 

та електрифікації сільського господарства” (Глеваха, Київська область, 2009, 2013 

рр.); Донбаській машинобудівній академії “Надійність інструментів та оптимізація 

технологічних систем” (м. Краматорськ, 2008 р.); Луцькому національному 

технічному університеті (м. Луцьк, ЛНТУ, 2009–2013 рр.); V-тій міжнародній 

науково-практичній конференції “Сучасні енергетичні установки на транспорті, 

технології та обладнання для їх обслуговування” (м. Херсон, ХМА, 2014 р.); IV-тій 

міжнародній науково-практичній конференції студентів і молодих вчених (м. 

Миколаїв 2008 р.); міжнародному симпозіумі “Современные проблемы создания и 

производства механических передач” (Москва, 2012 р.); International symposium 

“ISB-INMA THE” agricultural and mechanical (Polytechnic Universitaty of Bucharest 

2013 p.). У повному обсязі робота доповідалась і отримала позитивний відгук на 

науково-технічних семінарах у Луцькому національному технічному університеті 

(2013 р.), Тернопільському національному технічному університеті імені Івана 

Пулюя (2014 р.) 

Публікації. Основні положення дисертаційної роботи й результати 

дослідження опубліковано в 64 наукових працях, у тому числі двох монографіях, 

посібнику з грифом МОНУ в співавторстві, з них 30 публікацій – у наукових 

фахових виданнях України та 4 статті в закордонних періодичних фахових 

виданнях, 5 матеріалів тез конференцій і симпозіумів, 22 патенти на корисні моделі 

України. 

Структура та обсяг роботи. Дисертаційна робота складається зі вступу, 

7розділів, загальних висновків і додатків. Роботу викладено на 306 сторінках, вона 

містить 171 рисунків, 21 таблиць, а також додатки на 73 стор. Список літератури 

включає 397 позицій. Загальний обсяг дисертації становить 451 сторінку. 
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РОЗДІЛ І.  

АНАЛІЗ ТА УЗАГАЛЬНЕННЯ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕНЬ 

ТРАНСПОРТНО-ТЕХНОЛОГІЧНИХ МЕХАНІЗМІВ НЕПЕРЕРВНОЇ ДІЇ  

ТА ОБЛАСТЬ ЇХ ВИКОРИСТАННЯ 

 

1.1 Сучасний стан досліджень транспортно-технологічних  

механізмів неперервної дії  сільськогосподарських  машин 

 

Теоретичною основою і вихідними даними для досліджень послужили 

роботи ряду українських та зарубіжних вчених з теорії переміщення частинок по 

поверхнях скребкового конвеєра, механіки сипких вантажів, проектування і 

оптимізації параметрів конвеєрів неперервної дії, а також наукова і патентна 

література щодо нових конструктивних і технологічних рішень у скребкових та 

гвинтових конвеєрах і щодо розширення сфери їх використання. 

У формування наукових основ теорії проектування скребкових конвеєрів 

суттєвий вклад внесли М.П.Василенко [31, 33], Ю.А. Пертен [296], П.С.Кузьмін, 

Г. Гафштенгель (Німеччина), Г.В.Корнеєв [142]. 

Проблемі визначення параметрів скребкових конвеєрів і режимів їх роботи 

залежно від характеристик транспортного матеріалу присвячені також роботи 

Р.Л.Зенкова [120-122], А.А. Вайсона [29], Г.А.Хайліса [365], А.О.Спиваковського 

[342], Ф.К.Іванченко [135]. 

Розробка прогресивних конвеєрів та автоматизований їх розрахунок 

висвітлені в роботах Р.Л.Зенкова [122], М.Л.Ізрайлевича [132], Р.М.Рогатинського 

[326], Ф. Краузе, С.Лорз (Німеччина), Г.В.Вишневецького, Ю.И.Михайлова [ 255]. 

Класифікацією та визначенням галузей використання скребкових конвеєрів 

займався Ю.А.Пертен [296], визначенням режимів та умов роботи, розрахунками 

статичних, динамічних навантажень та розв’язання основних питань з надійності – 

В. К.Дьячков [342], В.Ф. Столярчук, Н.Ф.Рачинець, Б.М.Гладьо [348], з техніки 

безпеки, експлуатації конвеєрів Р.А.Волков. 

Проблемами математичного моделювання піднімально-транспортних машин 

займалися Р.М.Рогатинський [323], О.В.Григоров, В.С. Ловейкін [190, 257], І.М. 
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Хорольський [373] та інші. 

В роботах В.М Булгакова, О.А.Бурлаки були висвітленні проблеми 

використання скребкових конвеєрів у зернозбиральних комбайнах [27]. 

Питаннями застосування скребкових конвеєрів на заводах будівельних 

матеріалів займався Л.В.Євнєвіч. Причинами пошкодження зерна 

скребковоланцюговим елеватором зернозбирального комбайна - В.І.Нєдовесов, 

Н.В.Матухно [241]. 

У конструкційних розрахунках окремих деталей скребкового конвеєра 

приймали участь Ф.К.Іванченко [128, 135], В.В.Красников [157], М.О.Клецкін, 

А.И.Борохович , А.Н.Коробочка. 

Використання скребкових конвеєрів на заводах машинобудування 

займався A.B Євневич [ 113-114], у т.ч. сільськогосподарському - Л.І.Кропп, 

А.А.Омельченко [268], Ю.И.Макаров [225], застосуванням скребкових 

завантажувачів - А.А.Кукібний [172], В.А.Падня, А.Ф.Базанов, О.І.Іванов [127]. 

Створення теоретичних основ проектування гвинтових механізмів машин 

та проведення теоретичних і експериментальних досліджень стало основою 

досліджень вчених П.М. Василенко [32], А.А. Омельченко, В.Д. Ткач [268], 

В.В. Красников [157], А.М. Григор’єв [78, 80-82], П.А. Преображенский [311], 

Х. Герман [63], І.Е. Груздєв [84], М.К. Штуков [384], А. О. Спиваковский [342], 

К.В. Алферов [7], Р.Л. Зенков [122], Ф.К. Іванченко [135], Б.М. Гевко [48, 50], 

Р.М. Рогатинський [51-52], М.І. Пилипець [300], О.Д. Алімов [5], В.С. Ловейкін 

[185, 187-192], В.О. Малащенко [227-228], Ю.А. Пертен [296], В.К. Дьячков 

[342], А.Я. Соколов [339], Г. Шенкель [381], В.Ф. Ярошенко [386], В.М. 

Богацький [21], М.В. Брагінець [25], І.М. Зуєв [125],  А.І. Кіщенко [145], А.І. 

Турпаєв [362], Т.Х. Штремель [383] та багатьох інших. У різних галузях 

використання транспотно-технологічних механізмів в різних галузях народного 

господарства, машинобудування, сільськогосподарське виробництво, харчова 

та переробна промисловість, будівництво, транспорт знайшло місце у роботах 

багатьох вчених і конструкторів. приділялась. Основою наукових досліджень 

став пошук шляхів розв’язку задач взаємодії матеріалів із існуючими РО 
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(робочих органів) та їх проектування в залежності від використання у тій чи 

іншій галузі. 

Дослідження гвинтових транспотно-технологічних механізмів та розробці  

математичних моделей технологічних процесів транспортування, витискування, 

віджиму та змішування робочими органами різних продуктів присвячені праці 

А.Я. Соколова [339], І.Є. Груздєва [84], В.І. Пономарьова [308] та інших.  

Теорії змішування сипких матеріалів і підготовка кормів транспортно-

технологічними механізмами висвітлена у працях Г. Шенкель [381], 

А.Н. Кошельов [156], І.І. Ревенко [316, 318], Р.М. Рогатинський [326], Б.Н. 

Готовцев [76], В.Ф. Дідух [95], Я.М. Жислін [116], І. Б. Гевко [57, 60], А.І. 

Завражнов [118], Г.М. Кукта [173-174], М.К. Лінник [184], Ю.І. Макаров [225], 

Н.П. Черняєв [377] та інші.  

Розробці теорії змішування сипких матеріалів і приготовлення кормів 

транспортно-технологічними механізмами присвятили свої дослідження 

Г. Шенкель [381], А.Н. Кошельов [156], І.І. Ревенко [316, 318], 

Р.М. Рогатинський [326], Б.Н. Готовцев [76], В.Ф. Дідух [95], Я.М. Жислін 

[116], І. Б. Гевко [57, 60], А.І. Завражнов [118], Г.М. Кукта [173-174], М.К. 

Лінник [184], Ю.І. Макаров [225], Н.П. Черняєв [377] та інші.  

За результатами аналізу проб взятих із суміші, за допомогою статичних 

методів зроблена оцінка однорідністі, яка складається із різних сипучих 

матеріалів. За законами для систем декількох випадкових величин які є значно 

складніші і на практиці використовуються надзвичайно рідко відомо, що 

статистичний матеріал аналізується за однією випадковою величиною. 

Визначення якості змішування за однією випадковою величиною – яка є 

контрольним компонентом, у заданій пропорції яку додають у суміш 

відбувається методом відбирання проб в необхідному об'ємі і кількості за 

певним із відомих критеріїв.  

Взяті із суміші аналізи проб використовувалися для оцінки якості 

змішування за допомогою запропонованих більшістю критеріїв і методично 

відрізняються способами обробки результатів аналізу. 
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На основі проведеного аналізу критеріїв якості змішування визначено, що 

найпоширенішим методом контролю є статистичний метод. Результати, 

висвітлені різними науковцями, показали, що різні величини ступеню 

однорідності, які визначалися статистичний методом, змінюються у залежності 

від розміру проб, їхньої кількості, а також залежить від відносного вмісту 

контрольного компонента. 

Завершеним вважається процес змішування у тому випадку, коли в 

суміші обовязкова кількість комбікорму і концентратів складає 97% (V =3%), 

соковитих - 93% (V =7%), рідких і води - 95% (V =5%) і мінеральних добавок - 

98% (V =2%) від заданої у рецепті. 

Теми по розробці та дослідженню гнучких ГК висвітлені у наукових 

роботах вчених А.М. Григор’єва [81], П. А. Преображенського [311], Б.М. 

Гевка [49-50], Р.М. Рогатинського [320, 326], М.І. Пилипця [299-300], Р.Б. Гевка 

[64, 66], І.Б Гевка [257], А.О. Вітрового [41], Ю.Б. Капаціли [138], А.І. Піка 

[301], О.Я. Гурика [88], Р.Я. Лещука [182]. 

Комплекс наукових і практичних рекомендацій з оптимального 

проектування моделей жорстких ГК з використанням їх розширених 

технологічними можливостями наведено працях Р.М. Рогатинського [330]. У 

даних дослідженнях проведено структурно-кінематичний аналіз ГТТМ 

визначено основні напрямки синтезу нових конструкцій з розширеними 

технологічними можливостями.  Використана сировина сільськогосподарського 

виробництва дала можливість розглянути технологічні основи взаємодії ГРО. 

Для технологічних процесів у аграрному виробництві розроблено уніфіковану 

модель функціонування ГТТМ. На основі вище сказаних розробок здійснено 

розв’язок задачі на основі розроблення алгоритму розрахунків об’ємної 

взаємодії тіл у рухомому потоці напружено-деформованого стану, 

обґрунтовано оптимізаційні задачі нелінійного програмування. Потреби 

процесів сортування, очищення, транспортування, а також формоутворення 

ГРО сприяли розробленню нових рішень способів і пристроїв технологічних 
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процесів. Для визначення швидкості транспортування в загальному випадку 

виведені аналітичні залежності (для похилого конвеєра) [326]: 
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де ω- кутова швидкість гвинта; р – крок гвинта; β1 та β2 - крайні значення кута 

підйому траси; α – кут нахилу спіралі. 

Для визначення питомих енерговитрат на транспортування вантажу 

виведені аналітичні залежності [324]: 
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де N – розрахункова потужність; Q – ваговий розхід; L – довжина траси 

транспортування; μ1 і μ2 – коефіцієнти тертя вантажу до поверхонь спіралі і 

жолоба; ω0- кутова швидкість центру поперечного потоку матеріалу в жолобі 

конвеєра в переносному русі; r0 – насипна густина вантажу; β – кут нахилу 

гвинтової траси; )(P  - дисипативна функція, що враховує витрати на 

перемішування. 

У наукових працях М.І. Пилипця [298-300] розроблені методи розрахунку 

та проектування конструктивних параметрів гнучких ГК. Для визначення 

параметрів робочих органів наведені аналітичні залежності, на основі яких 

розв’язана нелінійна задача руху матеріалу по криволінійних трасах. Виведено 

новий критерій для формоутворення заготовок навиванням, який враховує 

поєднання коефіцієнта питомої висоти та радіуса кривизни навивної заготовки. 

Для цього запропоновано новий коефіцієнт технологічної складності (Ктс) 

процесу навивання гвинтових заготовок на оправки. Коефіцієнт технологічної 

складності виражений аналітичною залежністю [300]: 
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де В – висота стрічки; х – показник степеня функції; Ке – коефіцієнт, що 

враховує параметри процесу формоутворення (Ке = 0,7-1,1); r – радіус оправки. 

Проведені дослідження показали, що стабільний процес формоутворення 

прокатуванням буде дійсний при умові, що коефіцієнт нерівномірності 

витягування 
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Значення коефіцієнта технологічної складності, який оцінюється 

зведеною висотою bзв визначено експериментально [300]: 
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де HBb /  - питома висота заготовки; Н – товщина стрічки. 

 

1.2 Аналіз теоретичних результатів досліджень канатних транспортно-

технологічних механізмів сільськогосподарських та інших машин 

 

Одними із поширених засобів в різних галузях промисловості безперервного 

транспорту сипких вантажів є скребкові конвеєри які відрізняються за широкими 

конструктивними схемами [383]. Розглянемо важливі рішення, які є корисними з точки 

зору можливого вдосконалення трубчастих конвеєрів і мають визначальне значення при 

виборі методів розрахунку трубчастих конвеєрів по аналогії з методами розрахунку 

інших типів скребкових конвеєрів, не ставлячи перед собою основним завданням повної 

систематизації конструктивних рішень скребкових конвеєрів. Спосіб транспортування 

вантажу визначається однією з ознак систематизації скребкових конвеєрів [113-114]. Їх 

конструктивне виконання в переважній більшості залежить від реологічних властивостей 

матеріалу, переміщення, їх довжини та конфігурації технологічної траси. 
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Домінуючим способом переміщення вантажу в скребкових конвеєрах є спосіб 

волочіння, для стабілізації вантажопотоку були розроблені конструкції скребків [122].  

Способи переміщення вантажу волочінням і перенесенням, хоча основним 

вважається принцип волочіння, поєднуються у конвеєрах з такими конструкціями, що 

обумовлює дуже високі механічні зусилля і енерговитрати при транспортуванні. На нашу 

думку, спосіб взаємодії скребків конвеєра з матеріалом, що транспортується є другою за 

значимістю ознакою. Цей спосіб взаємодії скребків багато в чому визначає 

закономірності формування вантажопотоку на конвеєрі, механічні навантаження в його 

елементах і енергоємність транспортування. За цією ознакою можна виділити три типи 

скребкових конвеєрів: 1) з конструкції суцільного волочіння і порційним переміщенням 

вантажу; 2) з контурними (зануреними); 3) скребкові живильники, працюючі 

підштабелем вантажу. У скребкових конвеєрах першого і другого типу можуть бути 

профілі як відкритого поперечного перерізу жолоба, так і закритого (коробчатий або 

трубчастий), третього типу –тільки відкритий. Подана схема систематизації представлена 

на рис. 1.1. Недоцільно піддавати аналізу третій тип скребкових конвеєрів, адже за 

характером взаємодії з вантажем і за експлуатаційними властивостями він є дуже 

віддалений від трубчастих конвеєрів. У скребкових конвеєрах з високими скребками 

стійке положення скребків забезпечується за рахунок підвищеного попереднього натягу, 

окрім звичайного призначення. 

На основі цього [4, 122, 135, 136, 151, 342-346] складаємо загальну класифікацію 

скребкових конвеєрів (рис. 1.1). 
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Рис. 1.1 Загальна класифікація скребкових конвеєрів 

 

У 1964р. В.К.Дячковим запропонована конструкція скребкового конвеєра із 

закритим жолобом для забезпечення переміщення сипких вантажів під будь-якими 

кутами нахилу технологічних магістралей, в тому числі і вертикальних, а також 

дрібнодисперсних злежаних і пилоподібних вантажів. Вона складається з привідної, 

натяжної та поворотної станції, робочої та холостої ділянки, а також тягового органу. 

Привідна станція, в свою чергу, складається з двигуна з редуктором, привідного валу та 

зірочки [114]. 

Характерною особливістю трубчастого скребкового конвеєра є можливість 

транспортування з вигинами в горизонтальній і вертикальній площинах, а також вигину 

траси конвеєра під кутом в 90 . Герметична трубчаста конструкція є основним контуром 

конвеєра, в якій розташовано замкнутий тяговий орган, що утворює вантажну і 

порожнякові гілки конвеєра. Форма поперечного перерізу жолоба має бути трубчастою 

для успішного використання суцільних скребків.  

На вертикальних ділянках траси трубчастого конвеєра особливої небезпеки 

заклинювання вантажу викликає застосування коробчастого жолоба.  

Загальними проблеми для усіх скребкових конвеєрів є інтенсивне зношування 

жолоба і тягових елементів, а саме канатів і ланцюгів. Також важливою проблемою для 

цих конвеєрів є підвищений зношування жолоба в місцях стикування його секцій. 



 21 

Використання канатних і ланцюгових тягових органів і привідних зірочок вимагає 

звернення уваги на відому  нерівномірність їх руху через періодичну зміну довжини, 

причому ця нерівномірність зростає у міру зносу ланок каната і ланцюга.  

На усіх типах скребкових конвеєрів існують проблеми забезпечення стійкості 

зачеплення ланок каната і ланцюга із зубами приводної зірочки при зміні кроку із-за зносу 

ланок, а також стійкості руху тягового органу на обвідних барабанах, що відхиляються. 

Специфічний характер носять вище приведені проблеми стосовно трубчастих 

скребкових конвеєрів. 

В наукових розробках  [127-128], встановлено залежність роботи тертя, і 

відповідно, інтенсивність зношення ланок ланцюгів від нелінійного натягування, яка є 

наближено пропорційна кореню кубічному з нього, при цьому є особливо чутливою до 

зміни натягу в межах до 50...100 кН (в залежності від відношення діаметру прутка d і 

радіусу заокруглення ланок R). Дана залежність дала змогу визначити, що  зростання 

відношення d/R від 0,55 до 0,7 призводить до зростання зношення в 2-3 рази. 

За визначеннями  Перминова Г.І. [295] виведено залежність коефіцієнта опору 

переміщення вантажу по жолобу  для скребкових конвеєрів з жолобом відкритого типу і 

основним фактором якого є оптимальне відношення між швидкістю руху і площею 

поперечного перетину потоку вантажу по жолобу конвеєра. Експериментальні 

дослідження  встановили, що збільшення швидкості руху тягових ланцюгів від 0,73 до 

2,03 м/с призводить до зменшення опору руху приблизно в два рази. Визначено, що при 

подальшому збільшенні швидкості падіння опору стає незначним, а далі опір дещо 

зростає [380]. 

У дослідницьких розробках  Спиваковського А.О. [342] для трубчатих конвеєрів 

розглядається певна небезпека заклинювання вантажу в трубі. З чого випливає 

твердження, що швидкість переміщення робочого органу необхідно визначати 

враховуючи мінімальні енерговитрати на транспортування. Буде доцільним приймати 

розрахунок коефіцієнту опору вантажу, як 0,2, а на вертикальних ділянках розраховувати 

за допомогою формул для контурних скребків [267]. Важливу частку в енергобалансі 

скребкових конвеєрів займає зосереджений опір та сили тертя самого тягового органу по 

жолобу даного конвеєра [385]. 
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На основі форми вільної поверхні волочіння, яка має вигляд послідовно 

затухаючих хвиль за допомогою кроку скребків [120, 363], визначено коефіцієнт 

заповнення жолоба вантажем. Беручи до уваги особливості стану вантажу у трубчастих 

конвеєрах обґрунтованого вивчення потребує крок скребків, де спосіб завантаження 

матеріалу визначає коефіцієнт заповнення конвеєрів.  

Проведено аналіз теоретичних та експериментальних досліджень для розрахунку 

параметрів вертикальних скребкових конвеєрів із суцільними та контурними скребками 

для транспортування сипких матеріалів. Автором визначено залежність для розрахунку 

зусилля в тяговому скребковому ланцюгу на похилих та вертикальних ділянках конвеєра 

на основі диференціальних рівнянь рівноваги, з урахуванням параметрів робочого органу 

та реологічних властивостей матеріалу.  

Враховуючи подані результати в роботі [121], можна зробити висновок, що при 

застосуванні  зірочки з 10 зубчастими осередками і тягового ланцюга з кроком 80 мм 

збільшення кроку ланцюга до 81,5 мм приводить до збільшення амплітуди коливань 

швидкості каната приблизно в 2 рази, а ланцюга до 82,5 мм –в 2,5 разу.  

Максимальний натяг тягового органу скребкових конвеєрів як і конвеєрів будь-

якого іншого виду, варто визначати методом обходу по контуру. При цьому на 

криволінійних ділянка конвеєра розподілені опори визначаються з використанням 

формули Ейлера для випадку тертя гнучкої нерозтяжного каната на зірочці, а на 

прямолінійних ділянках конвеєра розподілені опори підсумовуються пропорційно 

довжині [385]. 

На основі експериментальних досліджень визначено коефіцієнти бокового тиску 

для жолобів круглого січення при суцільних скребках, визначено коефіцієнт 

продуктивності конвеєра при його роботі з різними сипкими матеріалами [120]. 




 cp
D

Q
4

3600
2

, (т/год.),                              (1.5) 

 

де D - діаметр труби; υ - швидкість переміщення вантажу по жолобу; ψ - коефіцієнт 

наповнення жолобу; р - крок між скребками ; cβ - коефіцієнт зниження продуктивності від 

кута нахилу конвеєра. 
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Для встановлення потужності Ny представлена залежність (кВт) електродвигуна на 

привід скребкового конвеєра 

 

Ny = k3v(Sнб – Sсб)/102,                                    (1.6) 

 

де k3 = 1,1...1,2 – коефіцієнт запасу на неврахований опір; Sнб – натяг ланки тягового 

скребкового ланцюга, яка набігає на приводну зірочку, (кг); Sсб – натяг ланки тягового 

скребкового ланцюга, яка сходить з приводної зірочки, (кг);  - ККД привода конвеєра; v 

– швидкість тягового скребкового ланцюга, (м/сек). 

 На прямолінійних і криволінійних ділянках конвеєра величина натягу Sнб і Sсб 

визначається послідовним сумуванням величин опору руху скребкового ланцюга. 

 На криволінійній ділянці опір руху W1 (кг) визначається залежністю 

 

)e(SW 'fk
íá 11  

,                                           (1.7) 

 

де k
íáS  - натяг ланцюга в точці її входу на криволінійну ділянку, (кг);  - центральний кут 

криволінійної ділянки, (рад); f - коефіцієнт тертя ланцюга по криволінійній ділянці. 

На вертикальній ділянці опір руху W2 (кг) визначається залежністю 

 

,
2

в

цц
SНqW                                               (1.8) 

 

де â
öS  - натяг ланцюга на вертикальній ділянці, (кг); öq  - вага погонного метра 

скребкового ланцюга, (кг/м); Н – довжина вертикальної ділянки, (м). 

На похилій ділянці опір руху W3 (кг) визначається залежністю 

 

)sincos'f(LqW Hö  3 ,                              (1.9) 

 

де HL  - довжина похилої ділянки,(м);   - кут нахилу жолобу до горизонту, (град). 

В наукових працях [115] зроблено аналіз конвеєрів з контурними та суцільними 

круглими скребками, наведено аналітичні залежності визначення їх продуктивності, 

величин максимального тиску вантажу на стінки жолобів, а також розрахунок величини 
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опору переміщенню вантажу на різних ділянках жолобів. Опрацьовані 

експериментальних дослідження дають змогу визначити продуктивність та 

енерговитрати при транспортуванні різних матеріалів трубчатими конвеєрами. 

Встановлено, що при швидкості транспортування 0,16...0,32 м/сек 

продуктивність конвеєрів знаходиться в межах від 4 до 53 м3/год для діаметрів 

труб 108...219мм. 

В роботах Зенкова Р.Л. [120-122] наведено ряд аналітичних залежностей 

для визначення продуктивності різних типів конвеєрів зазначених вище в 

залежності реологічних властивостей сипких матеріалів, конструктивних 

параметрів робочих органів та розташування технологічних трас. Для 

визначення опору переміщення тягових скребкових ланцюгів встановлено 

залежності на різних ділянках транспортування, визначено величин тиску в 

шарнірах ланок тягових робочих органів, обґрунтовано крутні моменти на 

елементах приводу та потужностей на виконання технологічного процесу. 

Проведені експериментальні дослідження визначили продуктивність 

робочого органу скребкового конвеєра фірми “CABLEVEY” від його лінійної 

швидкості при застосуванні різних діаметрів внутрішнього отвору 

направляючого кожуха та встановлені залежності, які мають лінійний характер. 

Так, при поступальній швидкості робочого органу V = 0,3м/с для діаметру 

внутрішнього отвору направляючого кожуха D = 75мм продуктивність складає 

Q = 82л/хв; для D = 100мм - Q = 164л/хв; для D = 125мм - Q = 270л/хв; для D = 

150мм - Q = 435л/хв; для D = 200мм - Q = 660л/хв; для D = 250мм - Q = 

1230л/хв. 

Визначено різні способи кріплення скребків до тягового органу, які 

можуть бути центральними або бічними. При бічному кріпленні ланцюги 

використовуються без поділу на окремі ланки. При центральному кріпленні 

скребка до тягового органу необхідно здійснювати на зірочці вирізи для 

проходу скребків. 

При виборі кроку скребків tс враховують крок тягового ланцюга tл або 

зовнішній діаметр скребка dc із співвідношення [122]: 
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c kt ( 2,0...6,0 ) t  , c ct ( 2,0...5,0 ) d  . 

При виборі внутрішнього діаметра труби, в якій переміщуються скребки 

необхідно брати на 4…8 мм більшим за зовнішній діаметр скребка:  

cd d (4...8 ).   

Використання синтетичних скребків вибирають менший зазор, а для 

стальних - більший. Для транспортування матеріалів використовують стальні та 

синтетичні труби. Для цього визначають зовнішній діаметр труби за формолою: 

td d 2  , де d – внутрішній діаметр труби, мм;   – товщина стінки труби, 

мм. 

При переміщенні скребків та тягового органу на ділянках трас для 

зменшення опору монтують поворотні блоки, які розміщенні під прямим кутом 

або згинають трубу по відповідному радіусу який складає 
 

tR 4d   для труб (45…60 мм); 

tR 5d   для труб (60…102 мм). 

 Діаметр поворотного блоку визначається: 
 

k cD (6...7 ) d ,   

де cd – зовнішній діаметр скребка, мм. 

Діаметр приводної зірочки при просторовій трасі визначити з виразу: 

c
ç

z t
D




 ,                                                     (1.10) 

де z = число зубців зірочки; ct  – крок скребків на тяговому органі. 

Робочі тягові органи, а саме ланцюги бувають зварними, а саме кріплення 

до скребків здійснюється по центру (рис.1.2 а) або по колу(рис.1.2 б). 

 

   

                                    а                                                                 б 

Рис.1.2. Варіанти кріплення ланцюгів до скребків: 

а – по центру; б – по колу 
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 Ланцюги за своєю конструкторською будовою бувають простими у 

виготовленні та складанні, що забезпечує будь-яку просторовість траси при 

малих радіусах кривизни технологічної магістралі. Підвищення зношення пар і 

зростання енерговитрат відбувається внаслідок збільшення значної маси, що 

призводить до підвищення питомого тиску в їх шарнірних зонах контакту та 

зонах контакту скребків з направляючою трубою. Однією із проблем є питання 

є ремонтоздатності робочого органу при виході з ладу однієї із секцій. 

Для складання робочого органу та можливості заміни скребків при їх 

поломці розроблений робочий орган трубчатого скребкового конвеєра [127], 

конструктивна схема якого зображена на рис. 1.3. 

                 

Рис.1.3. Конструктивна схема трубчатого скребкового конвеєра 

Даний робочий орган є досить масивним та матеріаломістким, що 

збільшує сили тертя на його пересування трубчатих направляючих та 

відповідно енерговитрати на виконання технологічного процесу. Загальний 

вигляд таких типів скребків зображено на рис.1.4. 

                    

а                                        б                                           в 

Рис.1.4. Варіанти виконання розбірних шайбових скребків:  

а – комбінований з гумовим ободом; б – металеві напівдиски; в – комбінований 

з пластмасовим ободом 
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 Робочий орган скребкового конвеєра фірми “Spiroflow Limited” 

представлено на рис.1.5 (Великобританія), який з’єднаний за допомогою 

паралельно розташованих зовнішніх пар пластин. Перевагою даного робочого 

органу є навантажувальна здатність і відповідно довжина технологічної 

магістралі.  

 
 

  

 

а) 

            
б)                                                                     в 

  
Рис.1.5. Загальний вигляд робочого органу конвеєра фірми “Spiroflow Limited” 

а– загальний вигляд; б – робочий орган з привідною зірочкою; в – з матеріалом 

в процесі його транспортування 

 

У сучасному тваринництві використовується широка номенклатура 

стаціонарних механічних засобів роздавання кормів з різними 

конструктивними рішеннями робочих органів (стрічкові, скребкові, шнекові, 

штангові, шайбові, спіральні або пружинні тощо), а також гідравлічні і 

пневматичні системи. 

Найбільшого поширення набули кормороздавачі з ланцюгово- 

скребковими (КРС-15, РВК-Ф-74), канатно-дисковими (ОКС-1000, КВД-Ф-1, 

КВД-Ф-2, РКД-Ф-2) та гвинтовими (ТУУ-2А) робочими органами.  
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Канатно-скребкові можуть транспортувати сипкі матеріали складними за 

конфігурацією кормопроводами з горизонтальними, похилими та 

вертикальними ділянками. Такі конвеєри складаються з тягового органа 

(ланцюг або канат), на якому закріплені шайби (працюють як скребки), 

приводної і натяжної станцій, поворотних пристроїв і системи трубопроводів. 

Для свиноферм з груповим або індивідуальним (в станках) способами 

обслуговування тварин застосовують комплекти шайбових кормороздавачів 

КШ-0,5. Роздавач (рис. 1.6.) представляє собою шайбовий транспортер з 

об'ємними груповими дозаторами 8 та системою зволоження сухих кормів у 

годівницях. 

 
 

Рис.1.6. Структурна схема шайбового кормороздавача КШ-0,5: 1 - привод; 2 - 

завантажувальний шнек; 3 - бункер-накопичувач; 4 - горловина; 5 - шайбовий 

канат; 6 - кормопровід; 7 - стояк; 8 - дозатор; 9 - привод дозатора;10 - шафа 

керування 

 

Для автоматизованого роздавання сухих кормів на свинофермах 

використовують роздавач РКА-1000 (РКА-2000), конструкції ВИЭСХ. Він має 

приводну станцію 1 (рис. 1.7.), кормопроводи 2, дозатори 3 і бункер 5. 

У кормопроводі розміщений шайбовий конвеєр 4 поступально-зворотного 

руху, який складається з окремих секцій штоків з шайбами (на прямолінійних 

ділянках), ланцюгів (в зоні поворотів) і зірочок. Для зміни норм видачі в 

дозаторах встановлені регулювальні заслінки. 

Скребковий кормороздавач КРС-Ф-15А призначений для 

транспортування, групового дозування та розподілу кормових продуктів по 
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фронту годування у приміщеннях для утримання молодняку ВРХ. Це 

закільцьований ланцюгово-скребковий транспортер 1 (рис. 1.8.) відкритого 

типу, змонтований на дні жолоба годівниці 2, яка має два паралельних фронти 

годівлі. 

Корм завантажується поблизу привода та транспортується скребками 

вздовж жолобу годівниці до її рівномірного заповнення по всій довжині. 

 
Рис.1.7. Конструктивно-функціональна схема кормороздавач РКА-1000: 

1-приводна станція; 2,3-кормопровод; 4-шайбовий конвеєр; 5-бункер 

 

 
 

Рис. 1.8. Конструктивна схема скребкового кормороздавача КРС-Ф-15А: 1 - 

приймальний ківш; 2 - годівниця; 3 - скребковий транспортер 

 

Трубчастий конвеєр (рис. 1.9.) пристрій для транспортування сипучих 

матеріалів, що включає один або кілька труб 2-9, нескінченний ланцюг 10, який 

проходить по трубах 2-9 і яка керується ланцюговими колесами 1,12 і після 

чого носій пластини 13 прикріплені разом для здійснення об'ємного матеріалу 

22, і щонайменше один з ланцюгових коліс 12, що відрізняється тим , що труби 
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2-9 мають прямокутний поперечний перетин і, отже, також несучі пластини 13, 

по суті прямокутні. 

 

Рис. 1.9. Конструкція трубчастого конвеєра EP 1094019 A1 

Трубчастий ланцюгової транспортер "Труба поруч з трубою" (рис.1.10.) 

надзвичайно багатогранний. Незначна монтажна висота завдяки лежачим поруч 

один з одним трубах він здатний транспортувати матеріали, які не під силу 

іншим.  

 

Рис.1.10. Конструкція трубчастого конвеєра"Труба поруч з трубою" 

Прикладом однієї з перших у світовій практиці програмних систем для 

транспортування сипучих матеріалів служить комплекс Schrage 

Rohrkettensystem GmbH Conveying Systems (рис. 1.11.), створений (ФРН).  

http://www.schrage.de/uploads/pics/RKF-flachliegend_03.jpg
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Рис. 1.11. Трубчатий ланцюговий транспортер и коробчастий ланцюговий 

транспортер 

 

Суттєво для зниження матеріаломісткості тягового робочого органу 

можуть застосовуватись канати із закріпленням скребків, а їхнім недоліком є 

зміна довжини (витягування) тросу при значних навантаженнях, що негативно 

впливатиме на параметри зачеплення поверхнями привідного механізму. 

При виготовленні скребків у найбільш простому вигляді використовують 

сталь, чавун, різні видіи високоміцних пластмас або гуми (рис.1.12а). Також 

скребки можуть виконуватись в основному зі сталі або чавуну з використанням 

бандажу з гуми або пластмаси (рис.1.12б). 

 

                                                        а                                                     б 

Рис.1.12. Варіанти виконання скребків: а – суцільний; б - комбінований 

 

З метою зниження матеріаломісткості робочі органи виготовляються у 

вигляді канату, на якому закріплені пластмасові шайби (рис.1.13). В поданих 

конструкціях для їх більш міцного з’єднання в зоні кріплення скребка з 

канатом, пасма розплетена. У даному варіанті (А.С. СРСР № 591363) скребки 

виконані з похилими робочими поверхнями та заокругленою частиною і 

можуть транспортувати матеріал в обох напрямках. В другому варіанті (А.С. 
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СРСР № 962126) робоча поверхня скребків виконана плоскою з гострими 

кромками, що дозволяє підвищити продуктивність конвеєра. 

 

      

                                  а                                                                        б 

Рис.1.13. Варіанти виконання гумово-тросових робочих органів: 

а – з похилою робочою поверхнею; б – з плоскою робочою поверхнею 

 

В дослідницьких розробках взято до уваги шарнірний трубчатий 

скребковий конвеєр (А.С.СРСР № 725964), в якому зменшуєтья тертя між 

ланками на кінцях штанг, за допомогою з’єднання між собою скребків, та 

поєднання сферичними еластичними елементами (рис.1.14). У гніздах 

розбірних втулок, до яких кріпляться скребки розташовуються сферичні 

елементи сусідніх штанг. При проходженні криволінійних трас сферичні елементи 

провертаються у гніздах втулок, що зменшує сили тертя та відповідно енерговитрати. 

 Одним із недоліків даного робочого органу є складність його технологічної 

конструкції, значна матеріаломісткість скребків, яка визначається схемою їх 

компоновки з розбірними втулками. 

              
 

Рис.1.14. Шарнірний трубчатий скребковий конвеєр 

 

Скребковий транспортер з ворсистою поверхнею скребків (Патент України 

№21746А) призначений для транспортування сипких сільськогосподарських матеріалів, 
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які не повинні подрібнюватись в процесі переміщення (насіннєві зернові матеріали), 

конструктивна схема якого зображена на рис.1.15. Вздовж направляючої труби з 

протилежних сторін жорстко закріплені направляючі, які покриті антифрикційним 

матеріалом. З профілем направляючих співпадають дискові скребки які мають пази, а 

бокова поверхня кожного направляючого скребка має ворсисту радіальну поверхню. 

За допомогою вібраційного очисного пристрою очищують скребки та тяговий 

орган від налипання частинок вантажу. Даний пристрій складається з електродвигуна, 

ексцентрика зі штоком який закріплено на його валу. На кінці штока закріплена 

горизонтальна планка, яка контактує зі скребками, що ковзають на ній. Шток здійснює 

750…1500 коливань за хвилину з амплітудою 2…3 мм. В залежності від інтенсивності 

налипання вантажу до скребків. очисний пристрій працює періодично. Очищення труби 

всередині здійснюється скребками ходової частини, які виготовлені з гуми або з 

гумовим ободом і встановлені в трубу з певним натягом. Ворсиста поверхня в процесі 

транспортування виконує дві функції: ущільнює зазор між внутрішньою стінкою 

направляючої труби і сприймає бокові зусилля від перекосу дискового скребка. 

Підвищенню продуктивності конвеєра та неможливості пошкодження насіннєвого 

матеріалу є наявність ворсистої поверхні. 

                   

 

Рис.1.15. Скребковий транспортер з ворсистою поверхнею скребків 

Досить цікавим є варіанти виконання робочого органу трубчатого транспортера 

[339, 356] у вигляді пружних секцій, утворених з прутків круглого поперечного 

перетину (рис.1.16). 
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Рис.1.16. Пружинні робочі органи трубчатого конвеєра 
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Основним недоліком таких типів робочих органів є підвищене їх зовнішнє тертя з 

направляючою трубою, а також низька продуктивність хоча даний напрямок 

досліджень на нашу думку є перспективним. 

Дані конструкції даної фірми CABLEVEY представленні на рис. 1.17. Дані 

конвеєри можуть переміщати крихкі матеріалів через закриту пробірку без 

використання повітря. Системи можуть передати до 1240 м та продуктивність 49420 

кг/год. і транспортують сипучі матеріали (зернові), порошок, пластівці, гранули, 

гранули кави, деталі, стружка, пух, де можуть бути оброблені з легкістю фірми Cablevey 

де замінюють ланцюгові конвеєри, шнекові, ковшові елеватори, гвинтові конвеєри, 

пневматичну та аеромеханічні системи.  

Залежно від типу тягового органу доцільно застосовувати привід фрикційний з 

гладеньким ободом. Його найкраще застосовувати при горизонтальній трасі або із 

зачепленням з зірочкою при просторовій трасі. Привідну зірочку слід встановлювати в 

герметичному корпусі з оглядовим і ремонтними люками. 

 

а) 

 

б) 

Рис. 1.17.Конструкції привідної станції фірми CABLEVEY  
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Типова компоновка робочих коліс приводу трубчатого транспортера фірми 

“Daltec” зображена на рис.1.18. 
 

 
 

Рис.1.18. Компоновка робочих коліс приводу трубчатого транспортера  

фірми “Daltec” 

 

Поворотні елементи транспортера (рис.1.19) дозволяють змінювати напрямок 

технологічної магістралі трубчатого транспортера в межах до 900. Корпус поворотного 

елементу переважно виконують з пластику або алюмінію, встановленому на двох 

підшипниках, що дозволяє змінювати напрямок руху робочого органу транспортера. 

 

Рис.1.19. Компоновка поворотного елементу робочого органу  

трубчатого транспортера фірми “Daltec” 
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1.3 Аналіз теоретичних результатів досліджень гвинтових 

гофрованих та секційних елементів транспортно-технологічних 

механізмів сільськогосподарських та інших машин 

 

Теоретичні основи та методи визначення конструктивних, кінематичних, 

динамічних, функціональних, експлуатаційних та інших параметрів і 

характеристик гвинтових робочих органів викладені в багатьох сотнях 

літературних джерел. 

У формування наукових основ теорії проектування гвинтових механізмів 

значний вклад внесли П.М. Василенко, А.М. Григор’єв, Х. Герман, 

О.О. Омельченко, Р.Л. Зенков, Г.В. Корнєєв, Б.М. Гевко, Р.М. Рогатинський, 

Р.Б. Гевко, І.Б. Гевко, В.Д. Ткач, Б.М. Гутьяр, І.Е. Груздєв, М.К. Штуков, В.І. 

Янков, М.І. Акімов, В.Г. Мірзоєв, Ю.А. Авернів, Д. Мак – Келві, Г. Шенкель, Е. 

Бернхард та інші. 

Особливості процесів згинання стрічок досліджували В.П. Романовський, 

Ю.А. Аверкієв [1], Є.М. Мошнін [262], І.П. Ренне, в роботах яких наведено 

формули для визначення напружень, згинальних моментів і зусиль 

формоутворення. 

Дослідження технологічних і конструктивних параметрів гвинтових 

заготовок розглянуто в роботах А.К. Сарапулова, Л.В. Погорєлого, Ю.Б. 

Авансова, А.Г. Цимбала, М.В. Татьянко та ін.  Велике значення мають 

практичні рекомендації щодо технології виготовлення та вибору 

конструктивних параметрів великогабаритних спіралей наведено в працях П.А. 

Преображенського, О.М. Григор'єва. 

Дослідженням технологічного устаткування, машин і механізмів із 

шнековими робочими органами займались А.В. Іваненко, Г.О. Жданович, Л.Л. 

Гельгар, Є.П. Щольц, В.Ф. Пономарьов, М.К. Алексиненко, М.Ф. Харитонов, 

В.Д. Ємельянов,В.І. Нілов, М.П. Яковлєв, Г.Є. Пушкарьов та багатьох інших 

дослідників. 
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Дослідженням високої продуктивності й встановленням раціональних 

конструктивних параметрів навивних заготовок та розробленням технології їх 

виготовлення досліджували у своїх працях вчені Е. Філяр, Г. Шенкель,  

М. Дернелл, О. Герман та ін. Визначенням конструктивних параметрів 

гвинтових заготовок займались А.3.Журавльов, В.Е.Гурвич, А. В. Церна, Д.Я. 

Шифрін В.А. Єгоров, та ін.  

Аналіз основних положень у проектуванні свідчить про відсутність 

однозначного погляду різних авторів на суть явищ, що спостерігаються під час 

роботи таких засобів механізації. В аналізі відомих досліджень особливу увагу 

звернуто на ті літературні джерела, які висвітлюють питання вибору параметрів 

робочих органів і процесів транспортування зернових, гранульованих 

мінеральних добрив та інших матеріалів, оскільки проблема пошкодження 

сипких вантажів на теперішній час залишається відкритою. Розрахунки 

основних параметрів гвинтових робочих органів і межі їх числових значень 

різні автори пропонують проводити за результатами власних досліджень, які 

зведено в табл. 1.1, запропоновану Н. Матухно [241].  

Сучасний розвиток народного господарства країни й перехід економіки 

на ринкові відносини вимагають значного розширення номенклатури машин, 

підвищення їх продуктивності за рахунок використання прогресивних 

технологій виготовлення деталей, застосування нових типів механізмів, до яких 

належать механізми з гвинтовими деталями, виготовленими з гвинтових 

гофрованих заготовок.  
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Таблиця 1.1 

Основні конструктивні параметри гвинтових робочих органів 

Вихідні 

дані 

Зуєв И.М. 

[125] 

Красников В.В. 

[157] 

Григор’єв А.М. 

[81] 

Анакін И.А. 

 

D, мм 100-250 50-300 150-600 D=(46)d 

D=Р/ tg 

Р, мм (0,75..1.0)D (0,75..1.2)D (0,8..1.0)D Р= d tg 

n, об/хв 200-450 60-700 24-150 - 

 =1-/D 

або 0,4 

 

0,3-0,6 

 

0,3-0,4 

 

0,15-1,0 

, град. 0-90 0-90 0-90 0-90 

d, мм - - - D=(0,020,3)L 

Р/D 
0,75-1,0 0,75-1,2 0,8-1 - 

, мм Мінімум - 6-7,5 - 

 

В таблиці 1.1 позначення означають: D – зовнішній діаметр робочого 

органу; Р – крок гвинта; n – частота обертання робочого органу; L –довжина 

магістралі між опорами; d – внутрішній діаметр робочого органу;  - коефіцієнт 

заповнення міжвиткового простору; Dср – середній діаметр робочого органу;  

– кут підйому поверхні гвинта;  - кута нахилу гвинтової магістралі;  - 

радіальний зазор. 

Механізми з робочими органами виконаними на основі гвинтових 

гофрованих заготовок використовуються: 

1. В змішувачах (рис.1.20.) для змішування сипких матеріалів в 

порошковій металургії, абразивних матеріалів в інструментальному 

виробництві тощо. 
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а 
б 

 

Рис. 1.20. Конструкція шнекового змішувача: а-схема; б-загальний вигляд 

1,2 – бункери; 3 – корпус; 4 – профільна гвинтова заготовка; 5 – привід 

 

2. Пристрої для борботації дрібнодисперсних сумішей при їх спалюванні. 

3. Очищувачі коренеплодів від землі (рис. 1.21.). 
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Рис. 1.21. Конструкція очисника коренеплодів: 1 – завантажувач; 2 – корпус 

барабана; 3 – ведений шків; 4 – профільна гвинтова заготовка; 5 – привід 

 

4. Розпушувачі ґрунту навісних механізмів сільськогосподарських машин. 

5. Розкидачі. 

На рис.1.22. наведено конструктивне виконання гнучкого валу у виглядi 

ланцюга 1, секції якого зв'язанi фiксуючими кiльцями 2 (А.с. СРСР №1384492 

рис.1.22,а), скручених та шарнiрно з'єднаних плоских пластин 3 (А.с. СРСР 

№11666408, рис.1.22,б). 

Дані конструкції не вирiшують досліджуваної проблеми, в першу чергу за 

рахунок того, що плече передачi крутного моменту є мiнiмальним i вiдповiдно 

зусилля є максимальними, а пари тертя характеризуються малими площами 

контакту.  

Для перевантаження сипких матеріалів на значні відстані (10 м і більше) 

необхідно суттєво підвищувати крутильну жорсткість гвинтових робочих 

органів. Типовими представниками, які конструктивно вирішують поставлене 

завдання є гнучкі робочі органи з горизонтально і вертикально технологічними 

спіралями, зображено на рис. 1.23 (а - А.с. № 1315369; б - А.с. № 1801886). 

У вигляді двох різнонаправлених смугових пружинних спіралей (рис. 1.23 

а) забезпечує їх взаємне стискування між собою, оскільки в процесі кручення 
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діаметр зовнішньої спіралі зменшується, а внутрішньої збільшується.  

 

а)       б) 

Рис.1.22. СГГК з секційними робочими органами 

 

 

Рис. 1.23. Гнучкі робочі органи з горизонтально-несучою (а) і вертикально-

технологічними (б) спіралями 

Передавання крутного моменту в такому робочому органі здійснюється 

виключно за рахунок гнучкого валу. В іншому випадку (рис. 1.23 б) функції 

внутрішньої спіралі виконує армований гумовий шланг, який встановлений в 

зоні приводу робочого органу. 

Вище розглянуті секційні гнучкі робочі органи за високої 
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навантажувальної здатності й продуктивності мають обмежене маневрування, 

оскільки величина кутової пружної деформації в значній мірі залежить від 

ширини смуги горизонтальних спіралей. Іншим суттєвим недоліком є 

підвищене зношування поверхонь контакту горизонтальних спіралей, які 

постійно труться між собою під час роботи ГГК на криволінійних трасах. 

Представлені типи робочих органів можуть знайти застосування на довгих 

(більше 10 м) магістралях, за їх незначної кривини. 

Варто відмітити, що виготовлення гнучких гвинтових спіралей довжиною 

1 м і більше є досить трудомістким процесом. Для їх навивання або 

прокатування застосовують низьковуглецеві сталі, які не піддають термічній 

обробці для покращення їх фізико-механічних властивостей. Застосування 

хіміко-термічної обробки витих спіралей на оправах довжиною 1.2…1.5 м в 

певній мірі підвищує її пружність, однак суттєвого покращення 

експлуатаційних параметрів цих робочих органів в процесі роботи на 

криволінійних трасах не спостерігається [49]. В той же час виготовлення 

смугових спіралей з пружинних високовуглецевих сталей (вміст вуглецю 

більше 0.5%) потребує виключно “гарячої” технології їх навивання, що 

можливо лише за умов спеціальних виробництв на високоточному та 

спеціальному устаткуванні, а це в свою чергу призведе до різкого підвищення 

собівартості продукції. 

Тому, одним з напрямків вирішення технічного протиріччя між 

конструктивними вимогами та технологією виготовлення (конструктивно 

спіраль повинна виготовлятись з високовуглецевих сталей С  0,5%, а 

технологічно її виготовлення можливо зі сталей із вмістом вуглецю С  0,15%) 

є розробка гнучких робочих органів з набору секцій гвинтових робочих 

пелюстків і несучого еластичного валу. 

На рис. 1.24 зображений такий секційний гнучкий гвинтовий робочий 

орган [357], який складається із виконаної заодно центральної втулки 1 і 

двозаходного сектора спіралі 3. На торцевих поверхнях центральних втулок на 

одному діаметрі виконані пари протилежно розташованих сферичних виступів 
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5 і впадин 6. Розташування сферичних виступів і впадин на різних торцевих 

поверхнях кожної з центральних втулок, зміщене на 90° в коловому напрямку, 

причому глибина сферичних впадин менша за висоту “r” сферичних виступів 

на величину “h”. Центральні втулки розташовані на тросі 2 і підтиснуті одна до 

одної за допомогою механізму натягу. 

В процесі роботи сектори спіралі транспортують сипкий матеріал в 

гнучкому кожусі 4. При роботі на криволінійних трасах сферичні виступи 

провертаються відносно впадин в напрямку, перпендикулярному до лінії, що 

з'єднує їх центри. Оскільки виступи зміщені відносно впадин в коловому 

напрямку на 90°, то робочий орган вільно деформується і працює за принципом 

шарнірних муфт. Крутний момент від однієї секції до іншої передається 

виключно за рахунок сферичних виступів і впадин. 

 

Рис. 1.24. Робочий орган модульного гвинтового агрегату 

 

Також відомий робочий орган гвинтового конвеєра (рис.1.25) [50], який 

складається із окремих гвинтових секцій 3. Кожна секція виконана у вигляді 

двох циліндричних втулок 10, з’єднаних між собою прутками 1, до яких 

кріпиться гвинтове ребро 2. У втулках однієї секції виконані наскрізні отвори 5, 

центральні осі яких розташовані взаємо перпендикулярно. В наскрізних 

отворах втулок встановлені антифрикційні фігурні втулки 6, між торцевими 
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поверхнями яких розташований квадратний валець 7. В отворах 

антифрикційних втулок 8 і отворах вальця встановлені циліндричні пальці 9. 

При обертанні робочого органу крутний момент з вальця через пальці і 

антифрикційну фігурну втулку передається на кільця 10. Далі від циліндричних 

кілець крутний момент через гвинтове ребро 2 і прутки 1 передається на 

сусідню секцію. 

 

Рис.1.25. Робочий орган гвинтового конвеєра 

 

Антифрикційні втулки виготовляють з поліамідів, армованих скляним 

волокном, які ефективно працюють як підшипники ковзання в агресивних 

середовищах без змащування. Характеризуючись надійністю передачі крутного 

моменту, основним недоліком таких робочих органів є їх висока погонна маса, 

що негативно впливає на ступінь пошкодження транспортованого матеріалу. 

Одним з напрямків вирішення проблеми стійкості гвинтових спіралей при 
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роботі технологічних магістралей на малих радіусах кривизни є виконання 

гвинтової робочої поверхні у вигляді окремих секцій, жорстко зв’язаних з 

гнучким валом, який може бути виконаним суцільним з еластичного матеріалу, 

або у вигляді окремих шарнірних секцій. Загальний вигляд секційного гнучкого 

гвинтового конвеєра [ 271] зображено на рис.1.26 

 

 

Рис. 1.26. Конструктивна схема робочого органу гвинтового конвеєра 

 

Основними недоліками розглянутих конструкцій робочих органів є 

технологічна складність їх виготовлення, низька маневреність та низька 

надійність і довговічність на криволінійних трасах. Проблемним питанням 

залишається надійність приводних елементів, які від дії знакозмінних 

циклічних навантажень швидко руйнуватимуться. 

Він містить секції гвинтових спіралей, торцеві поверхні яких шарнірно 
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з’єднані між собою за допомогою стяжних болтів з гайками. Кожна торцева 

поверхня секції виконана у вигляді пластин 1 прямокутної форми, в яких 

діаметрально протилежно виконані отвори 4 під кульки 5. Пластини однієї 

секції розташовані взаємно перпендикулярно і з’єднані між собою за 

допомогою стержнів 2, до яких жорстко закріплене гвинтове ребро 3. секції 

підтиснуті між собою автономним пружним механізмом 6.  

Взаємне розташування торцевих пластин однієї секції і з’єднання їх між 

собою за допомогою криволінійних стержнів дозволяє виключити необхідність 

застосування проміжних шарнірів, що спрощує конструкцію робочого органу. 

Однак недоліком такої конструкції є необмежена довжина гвинтової 

секції для забезпечення необхідної маневреності (мінімальний радіус кривини 

технологічної магістралі) робочого органу і відсутність відповідного профілю 

по зовнішньому діаметру, який би не здійснював скобління гумових рукавів в 

процесі експлуатації і підвищив би термін роботи робочих органів і особливо 

гнучких гумових рукавів.  

Розроблення конструкцій секційних робочих органів гнучких гвинтових 

конвеєрів забезпечує розширення сфери використання механізмів із 

гвинтовими пристроями, завдяки чому вони набувають все ширшого 

застосування у різних галузях народного господарства. Їх номенклатура та 

конструктивні особливості визначають ся специфікою технологічних процесів, 

в яких вони використовуються, та багатьма іншими умовами. Основні 

конструкції гнучких робочих органів секційних гнучких гвинтових конвеєрів 

наведено в Додаток. А. 

Розміри секційних РО ГГК регламентує не в повній мірі ГОСТ 2705-73. 

“Шнеки для сельскохозяйственных машин”.  

Загалом, аналізуючи сучасний стан розвитку ГТТМ, можна стверджувати, 

що існує значне поле для проведення подальших досліджень, яке пов’язано з 

потребою застосування енергоощадних, високотехнологічних ГТТМ, що 

забезпечують ефективне виконання різноманітних функціональних операцій.  
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При транспортуванні насіневого зерна жорсткими гвинтовими конвеєрами 

відбувається пошкодження в межах 1,2…1,75% [143]. Найбільш стійка до 

динамічних навантажень є пшениця з вологістю 18…20%, а при статичному 

навантаженні міцніше сухе зерно. При вологості зерна 12…14% рекомендована 

швидкість його транспортування знаходиться в межах 2,2…2,3 м/с, а при 

вологості 17…19% - до 4,1 м/с. 

 

1.4. Фізико-механічні властивості сипких сільськогосподарських 

матеріалів 

 

В сільськогосподарському виробництві робочі органи взаємодіють із 

матеріалами різних реологічних властивостей, що вимагає підходу при 

розрахунку властивостей машин. Опис таких підходів ієрархічному рівні 

уніфікованих моделей взаємодії на початковому етапі необхідно розглядати 

найбільш загальні реологічні моделі, які описуються простими залежностями і 

дозволять з найменшими затратами побудувати розрахункову модель з 

уточненими параметрами якої проводиться дослідження конкретних продуктів. 

Для насипних зернистих вантажів приймалась, умова пропорційної 

залежності між дотичними та нормальними напруженнями згідно закону 

Амонтона-Кулона вв tgf    [ 122]. Де  вf  і в  відповідно коефіцієнт та 

кут внутрішнього тертя. 

Для зернистих матеріалів, рух яких визначає силове поле тяжіння, одним 

із важливих параметрів вантажу є кут вкладання частин  , який звязаний з 

осьовими і радіальними силами 




cos1

sin




dR

dP
 і приймається 42…460 [273]. 

Для великогабаритних вантажів їх взаємодія з робочими органами 

характеризується розподілом зон контакту та зусиль взаємодії, що визначається 

основними законами механіки.  Для незначних енергій і лінійної залежності 

між напруженнями та деформаціями приймається лінійно-пружна модель 

взаємодії. 
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Для моделі пошкодження сипучого матеріалу (зерна) передбачають оцінку 

макро-мікропошкоджень.  Вони як правило виникають при зменшених зазорах 

між робочим органом і кожухом та при ударі сипкого матеріалу з великою 

кінетичною енергію з робочим органом, більш характеризують перехідні 

процеси. Величина мікропошкоджень має зв'язок із енергетичними втратами 

при транспортуванні. 

Сипким матеріалам сільськогосподарського виробництва властиві 

особливості, які за відносно невеликих затрат дають змогу механізувати 

процеси їх переміщення та одночасного змішування, що істотно відрізняє їх від 

інших матеріалів.  

Дослідженням сипких матеріалів і їх властивостей займались і 

займаються вчені багатьох країн. Важливий внесок в цьому напрямі внесли 

вчені Р.А. Зенков, В.П.Горячкін, П.М.Василенко, Г.А.Хайліс, М.І.Кльонін, 

М.О.Демидко, С.М.Гімейн, Г.П.Варламов, С.Н.Нікелін, І.В.Павловський, 

Н.М.Марченко, М.А.Літвінов, В.М.Верховський, М.К.Ліник, І.І. Шкодін, 

А.Г.Пузаков та інші. 

Основні властивості сипких матеріалів, які використовують на практиці, 

поділяють на дві групи: параметри, які характеризують властивості сипкого 

матеріалу; властивості, які характеризують процеси, що відбуваються в 

сипкому матеріалі. 

До властивостей першої групи, які є основними, належать структурно-

механічні, силові та фрикційні. Друга група характеризує процеси, розкриває 

їхні основні залежності та слугує для розрахунків і створення методів контролю 

процесів, що відбуваються в сипкому матеріалі. До цієї групи належать 

теплофізичні, електрофізичні та аеродинамічні властивості. 

Сипкі матеріали характеризуються такими фізико-механічними  

властивостями: розмірами і формами частинок; густина; взаємна рухомість 

частинок; коефіцієнт тертя; кутом природного укосу вантажу. 

Характер передачі енергії в сипкому матеріалі значною мірою 

визначається силами тертя та зчеплення в місцях контактів його часток. 



 50 

Тертя в сипкому матеріалі – явище комплексне і визначається, з одного 

боку, тертям по контактних поверхнях часток матеріалу. 

Опір сипких матеріалів переміщенню відносно поверхні твердих тіл, що 

викликано силою тертя, характеризується коефіцієнтом зовнішнього тертя який 

визначається з допомогою трибометра [122]. 

За результатами досліджень сипких матеріалів на трибометрі будують 

залежність граничних напружень τ' від нормальних напружень σ в товщі 

матеріалу (рис. 1.27.) [120]. 

Напруження σ і τ', потрібні для побудови графіка визначають за 

формулами [122] 

cM FG / ,      (1.11) 

cpc FTT /)('         (1.12) 

де MG – сумарна маса притискних пластин і матеріалу в рухомій рамці; 

cF – площа зсуву; 

cT – сила зсуву; 

pT – сила опору рухомої рамки. 

За отриманими дослідними даними σ і τ' проводять пряму ас граничних 

дотичних напружень, яка в загальному випадку перетинає вісь ординат вище 

точки О, що характеризує зв’язність сипкого матеріалу. Для ідеально сипких 

матеріалів τ0 = 0. Кут φ називають кутом внутрішнього тертя, а тангенс цього 

кута – коефіцієнтом внутрішнього тертя f = tg(φ) [121]. 

Кут φσ, утворений лінією ОС з віссю абсцис, називають кутом 

внутрішнього зсуву, а його тангенс – коефіцієнтом внутрішнього зсуву (fσ) 

[332]. 

Початковий опір зсуву зростає з підвищенням плівкової вологості дрібно 

фракційних сипких матеріалів: початковий опір вологого матеріалу в багато 

разів більший, ніж початковий опір самого матеріалу в сухому стані. Для добре 

сипких матеріалів, що містять дрібні фракції, в сухому стані τ0 = 0, у 

зволоженому – τ0 = 150 ... 400 Па і більше. 
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Рис. 1.27. Залежність граничних дотичних напружень τ' від нормальних 

напружень σ в товщі матеріалу: а)- погано сипучих матеріалів; б)- ідеально 

сипучих 

 

Досліди, проведені із сипкими матеріалами до складу яких входять 

частинки різних розмірів, підтвердили, що величина коефіцієнту внутрішнього 

тертя змінюється за законом 

MpcB GTTf /)(  ,     (1.13) 

Стан поверхні має вплив на коефіцієнти зовнішнього тертя f1, і сипучість, 

вона може бути гладка або шереховата. 

При орієнтовних розрахунках можна користуватися наступними 

приблизними співвідношеннями [122] 

 

f1с : f1д : f1р : f  ≈ 15 : 16 : 17 : 20,                              (1.14) 

 

де  f1с, f1д, f1р – коефіцієнти тертя сипкого матеріалу відповідно по сталі, 

дереву, гумі; f – коефіцієнт внутрішнього тертя, до якого приблизно 

прирівнюється коефіцієнт тертя матеріалу по бетону 
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Коефіцієнти зовнішнього тертя різних матеріалів у відносному русі 

(динамічний) менші, ніж коефіцієнти тертя спокою, на 10 – 30% [122, 170]. 

Коефіцієнти зовнішнього тертя приведені в таблиці 1.2. [122; 143, 316]. 

Таблиця 1.2. 

Коефіцієнти зовнішнього тертя 

Назва матеріалу 
Поверхня 

тертя 

Значення коефіцієнтів тертя 

статичний Динамічний 

Пшениця, овес , 

ячмінь, соняшник, 

кукурудза, жито 

сталь 

дерево 

гума 

0,36 – 0,58 

0,33 – 0,62 

0,47 – 0,66 

0,33 – 0,48 

0,28 – 0,52 

0,47 – 0,62 

Просо, сочевиця, 

горох, насіння льону і 

коноплі 

сталь 

дерево 

гума 

0,31 – 0,38 

0,33 – 0,41 

0,36 – 0,44 

0,30 – 0,36 

0,33 – 0,40 

0,38 – 0,48 

 

Порожнистий циліндр ставлять 

на площину і заповнюють сипким 

матеріалом. Потім циліндр повільно 

піднімають, при цьому матеріал 

висипається і розміщується під кутом 

природного відкосу α. Для зв’язних 

матеріалів кут природного відкосу 

більший, ніж кут внутрішнього тертя, 

і залежить від методу формування 

укосу: у разі насипання зверху утворюється кут насипання αн, у разі обвалення 

– кут обвалення αоб (рис. 1.28.). 
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де h – висота укосу; 

     ρ – щільність матеріалу; 

     g – прискорення вільного падіння; 
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Рис. 1.28. Кути насипання і обвалення 
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     АВ – основа трикутного штабеля.  

При цьому кут природного відкосу залежить від розмірів та форми, стану 

поверхні та вологості. З підвищенням вологості сипучість зменшується (кут 

природного відкосу відповідно зростає). Значення кутів природного відкосу 

приведені в таблиці 1.3. [120, 122, 143, 332]. 

Таблиця 1.3. 

Кути природного відкосу 

 

Матеріал 
Кут природного відкосу, град 

при насипанні при руйнуванні 
 

Зерно:   пшениці 

            рису 

            кукурудзи 

 

24 – 26 

27 – 34 

23 – 27 

 

34 – 36 

30 – 38 

33 – 37 
 

Горох 

Квасоля 

Вика 

 

27 – 32 

31 

29 

 

– 

– 

– 
 

Насіння: буряків 

             трави 

             льону 

 

34 – 38 

18 – 19 

17 – 18 

 

42 – 50 

25 – 27 

23 – 25 

 

Початковий опір зсуву у одного і того самого сипкого матеріалу може 

бути різним залежно від його ущільнення і його вологості.  

Вологість сипкого матеріалу WВ визначають висушуванням взятої проби 

за температури 105°С до сталої маси і обчислюють за формулою [143] 

2

21

m

mm
W


 ,                                                 (1.17) 

 

1.5 Сучасні методи пошуку технічних рішень на основі синтезу 

 

Основні теоретичні обгрунтування структурного та параметричного 

синтезів висвітленні у наукових роботах Г.С. Альтшуллєра [8], 

Б.І. Кіндрацького [146-147], Ю.М. Кузнєцова [167-168], А.І. Половінкіна та 

інших. Основними методами генерування механічних систем на сьогодні є 

метод морфологічного аналізу та метод генерування структурних моделей 

об’єкта за допомогою типових математичних моделей [60]. Основними 

методами дослідження синтезу механічних систем стали методи динамічного 
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програмування, відсікань і  метод Лагранжа [144], що дозволило 

пришвидшити пошук точного розв’язання при збереженні в 

загальному випадку закону залежності тривалості алгор итму від 

вихідного числа. На даному етапі виконання використані різні за 

структурою математичні моделі та методи [147], при цьому різні 

види синтезів здійснювалися незалежно. На кожному етапі 

оптимізації  передбачено виконання аналізу одного варіанта х  з 

погляду виконання обмежень і  досягнутого значення функції  мети 

f(x)  широкого використання набув метод повного перебирання 

варіантів.  

Основні розробки досліджень та пошук нових прогресивних 

технічних рішень фундаментально вивчені у наукових доробках 

вчених Г.С. Альтшуллєра [8], А.В. Андрейчікова [11], І .В. Бєлого 

[17], Т.Я. Буша [28], А.В. Брушлинського [26], В.В. Василькова 

[35-36], Г.Р. Григорєва [79], Д.К. Джонса [94], В.В. Душинського 

[110], М.С. Комарова [150], Б.І.  Кіндрацького [146 -147], Ю.М. 

Кузнєцова  [167-169], В.В. Курейчика [177], Н.К. Мойсеєвої [259], 

В.М. Одріна [267], Б. Твісса [354], А.В. Чуса [379], Гевка І.Б. 

[60]та інших.  

На даному етапі розвитку науки існує два основні напрямки 

методів пошуку нових рішень. Це «класичні» методи винаходу 

нових  рішень, в основі яких базуються евристичні Т.Я. Буш [28], 

Б.В. Бірюков [19], Д.К. Джонс [94], Ю.М. Кузнєцов [168] та 

машинні методи автоматизації пошуку нових рішень А.В. 

Андрейчіков [10-1110], Г.С. Альтшулер [8 -9].  

Слід зазначити перспективність методу «генетичних 

алгоритмів», які передбачають широту можливостей і  високу 

ефективність результатів. Використання даного методу показано в 

роботах В.В. Курейчика [177], Г.Р. Григорєва [79], що 

підтверджується рядом програмних пакетів різноманітного 

призначення.  Актуальним і домінантним завданням сьогодення є 

пошук ефективніших та прогресивних методів генерування нових 

рішень.  

Для вирішення протиріч на стадії пошуку ефективних 

структур механічних систем використовують евристичні прийоми 
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повного, неповного і  комбінованого розчленування окремих 

елементів системи, які є суттю диференціально -морфологічного 

методу синтезу запропонованого Ю.М. Кузнєцовим [168], що дає 

різні основні і  додаткові ефекти, які синтезуються і  відповідають 

новим принципам і  забезпечують нові я кості.  

Уніфікований синтез запропонований В.В. Васильковим [35 -

36] відноситься до методів синтезу технічних систем, який 

об’єднує методи синтезу, що побудовані на основі ідей типізації  та 

групової обробки технічних рішень. Основою цього методу є 

класифікація об'єктів, яка передбачає їх поділ на класи, підкласи і 

групи, і  формує головну морфологічну одиницю групового 

синтезу.  

Базуючись на вирішенні нелінійних задач з оптимізації 

конструктивних параметрів відбувається оптимізація конструкцій і 

режимів роботи  ТТМСМ за умови мінімізації  сукупних витрат і 

максимізації  продуктивності та якості виконання процесів. 

Моделювання ТТМСМ та їх синтез залишаються недостатньо 

вивченими, що вимагає теоретичного та експериментального 

дослідження цілого комплексу питань.  
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1.6 Висновки та задачі досліджень 

 

На підставі аналізу стану проблеми зроблено наступні висновки. 

1.У результаті здійснення аналізу особливостей проектування 

транспротно-технологічних механізмів і сучасних методів пошуку технічних 

рішень із використанням теорій моделювання та синтезу з’ясовано, що майже 

всі існуючі методи їх проектування не використовують комплексний підхід на 

основі техніко-економічних характеристик. Тому, розробка методів їх 

проектування транспортно-технологічних механізмів сільськогосподарських 

машин із застосуванням медодів структурного синтезу залишається не 

вирішеною проблемою і має важливе наукове та практичне значення. Описати 

теоретичні і експериментальні дані для обґрунтування і вибору параметрів 

трубчастих скребкових конвеєрів. 

2. Розробити фізичну модель процесу переміщення сипкого середовища 

за допомогою скребкового робочого органу у вигляді системи пружних 

одновимірних тіл, які безвідривно переміщають сипке середовище. Побудувати 

адекватні фізичному процесу математичні моделі динамічного процесу, які 

являють собою нелінійні диференціальні рівняння із частинними похідними та 

відповідні крайові умови. Описати динаміку системи на горизонтальних та 

вертикальних ділянках переміщення сипких середовищ. Розробити методику 

аналітичного дослідження динаміки системи рухомий канат-сипке середовище. 

На її базі отриманого математичні співвідношення, які описують закони зміни 

визначити параметри динамічного процесу у залежності від фізико-механічних, 

кінематичних, геометричних параметрів, зовнішніх та внутрішніх чинників. 

3. Встановити складові швидкості поздовжнього руху робочого органу 

які суттєво впливають як на частоту власних її коливань, та і її амплітуду; 

умови існування резонансних коливань канатів; резонансне значення амплітуди 

яке залежить геометричних розмірів каната, так і швидкості її поздовжнього 

руху. Встановити величину резонансного значення амплітуди коливань канату і 

максимальні динамічні напруження у вказаному випадку усталеного процесу. 
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4. На основі проведеного аналізу процесів виготовлення ГГЗ встановлено, 

що цьому питанню приділено дуже мало уваги, питання є актуальним і 

потребує подальших досліджень, так як ГГЗ можна використовувати для 

виготовлення робочих органів багатьох механізмів (змішувачів, 

теплообмінників, подрібнювачів, зрошувачів, механізмів для борботації вільних 

абразивів тощо). Провести моделювання поверхні ГГЗ вивчалось лише у 

загальному вигляді без врахування особливостей ГГЗ та конкретних прикладів. 

Провести комплекс експериментів з вивчення силових параметрів при 

формоутворенні ГГЗ, вивести емпіричні залежності, які адекватно описують 

процеси виготовлення ГГЗ для сільськогосподарських машин. Для цього 

необхідно спроектувати і виготовити зразки експериментальних установок з 

використанням сучасних методів вимірювання. 

5. Для проведення експериментальних досліджень ТТМСМ 

сконструювати стендове обладнання з використанням автоматизованого 

керуючого перетворювача частоти за допомогою персонального комп’ютера, та 

необхідно отримати дані про витрати електроенергії і визначити величини 

крутних моментів в залежності від навантаження.  

6. На основі теоретичних та експериментальних досліджень слід 

розробити інженерні методики проектування транспортно-технологічних 

механізмів сільськогосподарських машин і технології їх виробництва на основі 

ресурсозберігаючих технологій.  

7. Розробити та обґрунтувати економічно-доцільну ефективність 

використання даних конвеєрів та провести порівняльний техніко-економічний 

аналіз трубчастих скребкових канатних, гнучких гвинтових конвеєрів з 

визначенням якісної оцінки кожного варіанта за параметрами: продуктивність, 

якість виконання процесу і собівартість виготовлення та експлуатації. 
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РОЗДІЛ ІІ 

МОДЕЛЮВАННЯ ТА СИНТЕЗ ТРАНСПОРТНО-

ТЕХНОЛОГІЧНИХ МЕХАНІЗМІВ СІЛЬСЬКОГОСПОДАРСЬКИХ 

МАШИН 

 

2.1. Класифікація і характеристика транспортно-технологічних 

механізмів сільськогосподарського призначення 

 

На практиці широко застосовують відомі транспортно-технологічні 

механізми сільськогосподарських машин (ТТМСМ) для переміщення на 

невеликі відстані сільськогосподарські насипні і штучні матеріали у 

горизонтальному, рідше вертикальному та похилому напрямку.  

До переваг таких механізмів відносять простоту конструкцій і їх 

обслуговування, надійність у роботі, герметичність переміщуваного вантажу та 

можливість його розвантаження в будь-якому місці конвеєра, можливість 

транспортування по криволінійних трасах тощо.  

Їхніми недоліками при використанні є часткове подрібнення матеріалу 

при переміщенні, підвищені витрати енергії внаслідок тертя вантажу об жолоб, 

порівняно невелика продуктивність і мала довжина транспортування Додаток 

Б. 

Поділяють транспортно-технологічні механізми сільськогосподарських 

машин на скребкові, гвинтові, комбіновані та механізми (рис. 2.1) [122, 176, 

325]. Найбільшого застосування набули скребкові гнучкі ТТМ з розширеними 

транспортно-технологічними можливостями типи мають значні перспективи 

розвитку. 
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За конструктивними особливостями їх класифікують наступним чином: 

гнучкі канатні, одноланцюгові і багатоланцюгові, циліндричним та профільним, 

пересувні та стаціонарні, з перервним і неперервним циклом, з постійним та 

змінним кроком. 

За особливістю робочого органу ТТМСМ поділяють на: канатний 

робочий орган, приводні, роликові, втулочні і безвтулочні, суцільні, перервні, 

лопатеві, фасонні; гофровані, комбіновані, спеціальні змішувальні, з ребрами 

жорсткості; з розміщенням витка перпендикулярним. 

Привідні вали ТТМ можуть бути жорсткими та гнучкими, у вигляді 

спіралі, карданного валу, гнучких тросів, ланцюгів, а також суцільними та 

секційними. 

За напрямку руху транспортування матеріалу ТТМСМ бувають 

горизонтальні, вертикальні, нахилені, комбіновані та з криволінійними трасами.  

За способом виготовлення робочих органів технологічними 

особливостями виготовлення ГРО їх класифікують наступним чином: 

виготовлені з плоских заготовок, литі, комбіновані, прокатні, штамповано-

зварні, прокатні. Спосіб отримання робочого органу залежить від матеріалу. але 

в основному в якості матеріалу використовують сталі, пластмаси для 

скребкових трубчастих конвеєрів, з яких виготовляють окремі сегменти або 

секції литвом. Серед способів виготовлення гвинтових робочих органів 

поширеними є навивання, прокатування і штампування.  

З допомогою ТТМСМ виконують наступні операції: транспортування; 

очищення; подрібнення; пресування; змішування; пересипання; сепарування; 

калібрування; розкидування; згортання; викопування; ворошіння. 

Транспортування вантажів у вертикальному напрямку можна ефективно 

здійснювати скребковими трубчастими конвеєрами.  
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2.2 Вибір конвеєрів з розширеними технологічними можливостями 

неперервної дії 

 

На даний час проектування та розрахунок транспортно-технологічних 

механізмів проводиться за типовими схемами без врахування особливостей та 

специфіки виробництва, зокрема сільськогосподарського.  

Сучасний стан розвитку транспортно-технологічних механізмів 

неперервної дії сільськогосподарського призначення вимагає пошуку нових 

шляхів покращення технологічних і експлуатаційних параметрів робочих 

органів, які дають змогу підвищити продуктивність та покращити якість 

транспортних процесів із метою зменшення травмування насіннєвих матеріалів. 

Для обґрунтування вибору конвеєрів для транспортування сипких 

вантажів по криволінійних траєкторіях проведемо їх порівняльний техніко-

економічний аналіз. До таких конвеєрів можна віднести трубчасті скребкові, 

пневматичні, жорсткі складні (складаються з двох і більше перевантажувальних 

вузлів) та гнучкі гвинтові конвеєри. Розробляючи дану модель спочатку 

визначимо вартість цих конвеєрів.  

При структурному синтезу і проектуванні транспортно-технологічних 

механізмів (ТТМ), а також їх оптимізації, необхідно згенерувати множину 

компоновок ТТМ, яка б максимально відповідала функціональному 

призначенню механізму за мінімальних затрат. При цьому для виконання 

багатьох функціональних операцій з використанням ТТМ визначальною є 

транспортуюча здатність робочого органу (РО), що визначається 

продуктивністю, довжиною і складністю траєкторії транспортування. 

Для полегшення створення оригінальних схем компоновок канатних та 

гвинтових механізмів, які б задовольняли виконання функціональних операцій, 

проведено кодування функцій користуючись великими літерами алфавіту: «А» 

– повздовжнє транспортування; «Б» - змішування; «В» - дозування; «Г» - 

поштучне подавання; «Д» - калібрування; «Е» - стругання; «Ж» - подрібнення. 

Для використання методики кодування використовуємо кілька операцій 
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окремими конструкціями, зокрема для повздовжнього транспортування і 

змішування – «АБ», для транспортування, пресування і подрібнення – «АЕЖ». 

Для раціонального вибору напрямку елементів конструкції використовуємо 

методики кодування: «а» – вертикальне; «б» – нахилене; «в» –змінне; не 

кодується – горизонтальне. 

Для ефективності застосування даних методик використаємо наступну 

схему кодування сукупностей конструктивних елементів (КЕ), де «і» 

змінюється в межах від 1 до∞): 

- 1і – приводи (електро-, пневмо-, вібро-, гідроприводи різної вартості, 

способу кріплення, потужності і частоти обертання); 

- 2і – передачі і редуктори (варіатори, редуктори, зубчаті, пасові, 

ланцюгові, фрикційні передачі з різним передаточним відношенням, різної 

вартості, якості, конструктивного виконання); 

- 3і – запобіжні і пружні муфти (різних конструкцій, функціональних 

можливостей, ціни); 

- 4і – елементи керування (електроперемикачі, кабеля, ПК, ЧПК, пульти, 

частотні перетворювачі тощо). 

- 5і –трубопровід (відкриті-закриті, гнучкий-жорсткий); 

- 6і – елементи завантаження і розвантаження - (різних конструкцій, 

типорозмірів, функціональних можливостей і ціни); 

- 7і – елементи з’єднувальні та опорно-поворотні (різних конструкцій); 

- 8і – робочі органи (різних конструкцій, типорозмірів, функціональних 

можливостей); 

Якщо в конструкції міститься декілька КЕ одного виду, то їх кількість 

записується відповідним степенем, наприклад: 2 двигуни - (1і)2; три робочі 

органи - (8і)3. Це стосується і елементів завантаження, пересипу і 

розвантаження, якщо в конструкції їх окремих видів є більше одного. 

Відповідність різних компоновок робочих органів ТТМ 7 основним 

функціональним операціям приведена в табл. 2.1, з якої видно, що комбіновані 

конвеєри з розширеними технологічними можливостями. 
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Підтвердження теоретичних досліджень потребує практичного 

виготовлення складних РО, що є основною базою у конструкції ТТМСМ. 

Конструктивні елементи (КЕ) у виготовленні є різними у рівні затратності, а 

саме стандартні та нескладні. Розглянуто ситуацію, при якій вартість 

конструкції прийнята за 100%, то вартість окремих КЕ орієнтовно становить: 1і 

– 5…25%; 2і – 0,5…10%;  3і – 0,5…10%; 4і – 1…25%, 5і – 2…20%; 6і – 0,5…5%; 

7і – 5…25%; 8і – 20…40%; 

При проектуванні ТТМ визначена певна послідовність конструкції яка 

полягає у першочерговості КЕ 8і, подальшому КЕ 5і і 6і, і наступній групі КЕ 1і, 

2і, 3і, 4і та КЕ 7і. 

При розрахунку конструкцій конвеєрів слід враховувати, що їх 

собівартість залежатиме від типу виробництва, вартості купівлі чи 

виготовлення окремих конструктивних елементів, (приводів, редукторів, 

запобіжних чи пружних муфт, передач, робочих органів, жолобів, елементів 

керування, розвантаження, з’єднувальних та опорно-поворотних тощо), а також 

вартості складання самих конвеєрів. 

Виходячи з потреби виконання необхідних функціональних операцій 

важливим елементом є генерація раціональних компонувальних схем для 

вдалого вибору конвеєрів (табл. 2.2). Важливою умовою є взаємозв’язок 

конструктивних характеристик, що супроводжує виконання функціональних 

операцій. 

Значна кількість відповідних конструкцій (ТТМ) є генерованою із кожної 

компонувальної схеми, представлених в табл. 2.2. Собівартість виготовлення 

кожної створеної конструкції залежать від типу виробництва вартості купівлі та 

виготовлення КЕ, а саме приводи, передачі і редуктори, запобіжні і пружні 

муфти, гвинтові робочі органи, трубопровід, елементи завантаження і 

розвантаження, елементи з’єднувальні та опорно-поворотні, елементи 

керування, що враховується при генеруванні конструкцій. 
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Таблиця 2.1  

Основні функціональні операції транспортно-технологічних механізмів [60] 

Код 

операції  

Функціональні 

операції 
Робочий матеріал 

Основні оптимізаційні 

параметри* 

1 2 3 4 

1 
Повздовжнє 

транспортування 

Сипкий, в’язко-

пластичний 
Q → max; С → min 

2 Змішування 
Сипкий, 

 

Q → max; Ко→ max;  

С → min 

3 Дозування 
Сипкий, в’язко-

пластичний 

dQ/dt→ max; Q → max; 

С → min 

4 
Поштучне 

подавання 
Поштучний 

Q → max; dQ/dt → max; 

С → min 

5 Калібрування Сипкий, поштучний  Q → max; С → min 

6 Стругання Поштучний Q → max; С → min 

7 Подрібнення 
Кусковий, 

поштучний 
Q → max; С → min 

* Q – продуктивність; С – сукупні витрати; Ко – однорідність змішування; 

dQ/dt – точність. 
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Таблиця 2.2. 

Раціональні компонувальні схеми транспортно-технологічних механізмів 

для виконання різних функціональних операцій та їх коди 

Код 

операції 

Код  

ГТТМ 

Схема з кодами 

конструктивних елементів 

Робочий орган 

1 2 3 4 

 

 

 

 

1,3 АБа(1і)
22і3і4і5і 

(6і)
37і8і 

 

 

 

81        

 

85            

 

(82)
2    

 

 

 

1,3,4,7 

 

АБДа1і2і3і4і5і 

(6і)
27і8і 

 

 

 

81 

 

87 

 

 

 

 

1,2,3,4, 

7 

АВДаЕ(1і)
32і3і 

(4і)
35і(6і)

47і8і  

 

86  

88 
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Закінчення таблиці 2.2 

1 2 3 4 

 

 

 

1,2,3,4, 

5,7 

АБВДаЕ(1і)
42і3і 

(4і)
45і (6і)

57і8і 

 

81     

88      

86                 

 

 

 

1,3,6,7 

АБДв(1і)
22і3і(4і)

2 

5і(6і)
27і8і 

 

88 

 

87 

 

 

 

 

1,4,5 
АДв1і2і3і4і6і(7і)

2 

8і 

 

1 

2 3 

4 

5 

6 6 

7 

8 

 

81  

88  

(83)
2

 

 

Наступний етап вибору є оцінка показників характеристик якості кожної 

конструкції із загальної бази синтезованих, виходячи з технічних характеристик 

таблиця 2.3.[60].  
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Таблиця 2.3  

Оцінка показників характеристик якості транспортно-технологічних механізмів  

№ 

фактора 

Значення фактора 

(∑100) 

Фактори якісних характеристик ТТМ 

1 2 3 

 1..95 Продуктивність 

 50..95 Однорідність змішування 

 60..95 Точність дозування 

 30..95 Втрати (пошкодження) 

 50..95 Належність до фракції 

 40..95 Рівномірність 

 1..95 Швидкість проходження процесу 

 1..95 Довжина транспортування 

 1..95 Траєкторія транспортування 

 
1..95 

Мобільність зміни траєкторії 

транспортування 

 1..30 Складність монтажу-демонтажу 

 10..95 Безпека при експлуатації 

 
10..60 

Складність (простота) завантаження-

розвантаження 

 20..90 Термін придатності 

 10..90  Надійність 

 15..50 Габаритні розміри 

 5..60 Матеріаломісткість 

 5..70 Енергоємність 

Визначення собівартості будь-якого конвеєра можна здійснювати за 

формулою [60]: 

hнардоддопл

o

y

y

t

r

r

m

n

nзтрB TckkkCCBkC  


 3

111

,                            (2.1) 
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2.3 Синтез транспортно-технологічних механізмів машин 

 

2.3.1 Синтез транспортно-технологічних механізмів з гнучким 

канатним і ланцюговим робочим органам 

 

Технологічні процеси виробництва, пов’язані з сипкими, 

порошкоподібними матеріалами нерозривно пов’язані з переміщенням великої 

кількості вантажів по прямолінійних і криволінійних трасах. Тому в 

забезпеченні транспортних потоків, комплексної механізації й автоматизації 

праці на підприємствах провідну роль відіграють системи трубчастих 

транспортно-технологічних механізмів з криволінійними трасами 

транспортування, як екологічно чистий вид транспорту. 

До їх переваг відноситься велика герметичність, різноманітність 

просторових криволінійних трас, можливість використовувати для жолобів 

стандартні труби, а для скребків – круглі тонкостінні диски. Основним 

недоліком цих конвеєрів є недостатня експлуатаційна надійність і 

довговічність, особливо при переміщенні на криволінійних трасах. Тому 

обґрунтування параметрів гнучких робочих органів канатних конвеєрів є 

актуальним і має важливе значення. 

Важливим питанням проектування транспортно-технологічних механізмів 

сільськогосподарських машин з гнучкими канатними і ланцюговими робочими 

органами є пошук їх удосконалених конструкцій для досягнення високих 

показників продуктивності і якості транспортних операцій, а також розширення 

технологічних можливостей [193]. 

Для створення нових конструкцій транспортно-технологічних систем 

одним важливим аспектом є втілення прогресивних методів пошуку нових 

технічних рішень на ранніх стадіях виробництва. Для досягнення мети 

використовується морфологічний аналіз, який передбачає синтез варіантів 

об’єкта, що на основі складеної морфологічної матриці дає можливість 

отримати певні обсяг рішень [168]: 



 69 





n

j
jj

KKKKKN
1

321
... ,                                                   (2.2) 

де n – характеристика;  

Kj – число альтернатив характеристики. 

Велика кількість отриманих результатів такого синтезу є утруднює пошук 

найбільш раціональних рішень. За допомогою морфологічного аналізу нами 

використано метод синтезу ієрархічних груп. Цей метод базується на 

морфологічному аналізі [60], проте він передбачає поділ механічної системи на 

певну кількість ієрархічних рівнів (як правило 3) з віднесенням до кожного 

окремих конструктивних елементів системи. Цим методо нами розкладено 

загальні задачі на часткові та знайдено раціональне рішення у часткових 

областях пошуку з подальшим їх компонуванням. До першого ієрархічного 

рівня відносяться конструктивні елементи механічної системи, які впливають 

на якість і продуктивність технологічного процесу (елементи першого 

порядку). До другого ієрархічного рівня відносяться конструктивні елементи, 

для реалізації функції відповідної механічної системи і мають вибірковий вплив 

на виконання технологічного процесу (елементи другого порядку). До третього 

ієрархічного рівня відносяться конструктивні елементи, що допомагають роботі 

механічної системи, і не впливають на реалізовувати технологічний процес 

(елементи третього порядку). Економічна доцільність, ціни та вартість 

експлуатації повинні привертати особливу увагу, при створенні механічної 

системи. Генераціїя альтернатив на окремих ієрархічних рівнях, або й у межах 

окремих конструктивних елементів, починаючи з вищих рівнів є необхідною 

генерування альтернатив пропонованим вдосконаленим методом. Для 

забезпечення отримання найбільш раціональних конструктивних рішень при 

значно менших витратах зусиль та часу, ніж при використанні морфологічного 

аналізу проводиться добір можливих альтернативних варіантів конструктивних 

елементів з нижчих рівнів на наступному етапі запропонованих 

конструктивних рішень. Визначена формула для використання 

запропонованого методу синтезу ієрархічних груп за допомогою 
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морфологічного аналізу: 


 


l

z

m

i
izizzziiІГ
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1 1

32122322211131211
)(...)()( ,  (2.3) 

де z – ієрархічний рівень; 

l – кількість ієрархічних рівнів; 

Kі – альтернатива конструктивного елементу певного ієрархічного рівня; 

m – кількість альтернатив конструктивного елементу певного ієрархічного 

рівня. 

Запропонована модель транспортно-технологічної системи з канатним 

робочим органом, зображена на рис. 2.2. Згідно запропонованого групування до 

першої ієрархічної групи слід віднести такі конструктивні елементи: 1 – 

механізм транспортування вантажу; 2 – гнучкий канат; 3 – подавальні диски; до 

другої ієрархічної групи: 4 – привода зірочка; 5 – бункер; до третьої ієрархічної 

групи: 6 – двигун-редуктор. Відповідно при кодуванні використаємо наступну 

схему кодів конструктивних елементів гвинтових конвеєрів з використанням 

символу «і» (де «і» змінюється в межах від 1 до ∞): 1і – механізми 

транспортування вантажу; 2і –гнучкі канати; 3і – подавальні диски; 4і – 

приводні зірочки; 5і – бункери; 6і – двигун-редуктори. Якщо в конструкції 

міститься декілька ідентичних конструктивних елементів, то їх кількість 

доцільно записати відповідним степенем, наприклад: дві приводні зірочки - 

(412)
2, а якщо міститься декілька різних конструктивних елементів одного виду, 

то їх доцільно записати наступним чином: два бункери - (57592). 
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Рис. 2.2. Структурна схема канатного гнучкого конвеєра [282]: 

1- механізм транспортування вантажу; 2- канат; 3- робочий орган; 

4-привідна зірочка; 5- бункер 

В результаті генерування альтернатив конструкцій, на першому 

ієрархічному рівні одержано такі альтернативи (рис. 2.3):  

 

- для першого ієрархічного рівня: (1)11 - (1)13 (рис. 2.4.); (1)21 - (1)29 (рис. 

2.5.); (1)31 - (1)34 (рис. 2.6);  

- для другого ієрархічного рівня: (2)41 - (2)44; (рис. 2.7.)  (2)51 - (2)53; 

 


 


l

z

m

i

iІГ KN
1 1

= 3∙22∙3+4∙3+4=214 

(1)11, (1)12, (1)13; 

(1)21, (1)22, (1)23, (1)24, (1)25, (1)26, (1)27, (1)28, (1)29, 

(1)29, , (1)210 , (1)211 (1)212, (1)213,(1)214, (1)215, (1)216, 

(1)217, (1)218, (1)219, (1)220; (1)221; (1)222; 

(1)31, (1)32, (1)33; 

(2)41, (2)42, (2)43; (2)44;  

(2)51, (2)52, (2)53. 

(3)61, (3)62, (3)63, (3)64. 

Рис. 2.3. Модель механічної системи «гнучкий канатний і ланцюговий 

конвеєр» (1) – перший ієрархічний рівень; (2) - другий ієрархічний рівень; 

(3) - третій ієрархічний рівень 

 

NІГ 

 

(1) 

 

(2) 

 

(3) 
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- для третього ієрархічного рівня: (3)61 - (3)64. 

Приклади компоновок конструктивних елементів першого ієрархічного 

рівня представлені на рис2.4. 

  

 

(1)11 (1)12 (1)13 

Рис. 2.4. Варіанти розміщення механізмів транспортування вантажу: 

(1)11 – U-подібне розміщення ; (1)12 – S-подібне розміщення; (1)13 – 

прямолінійне горизонтальне розміщення 

 

(1)21 

 

(1)22 

 

(1)23 

 

(1)24 

 

(1)25 

 

(1)26 
 

(1)27 

 

(1)28 

 

(1)29 

 

(1)210 

 

(1)211 

 

(1)212 
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(1)213 

 

(1)214 

 

(1)215 

 

(1)216 

 

(1)217 

 

(1)218 

 

(1)219 

 

(1)220 

 

Патент № 81033 [290] 

 

Патент №77644 [291] 

(1)221 (1)222 

Рис. 2.5. Варіанти конструкцій тягових елементів : (1)21 - канат стальний 

подвійної завивки типу ЛК-Р; (1)22 - канат стальний типу ЛК-РО с металічним 

осердям; (1)23 - канат стальний подвійної завивки типу ЛК-Р; (1)24 - канат 

стальний одинарної завивки типу ЛК-О; (1)25 - канат стальний одинарної 

завивки типу ТК; (1)26 - канат стальний одинарної завивки типу ТК; (1)27 - 

канат стальний судновий подвійної завивки типу ЛК-О; (1)28 - канат стальний 

подвійної  завивки типу ТК; (1)29  - канат стальний подвійної  завивки типу 

ТК; (1)210 - канат стальний подвійної  завивки типу ЛК-О; (1)211 - канат 

стальний подвійної завивки типу ТК; (1)212 - канат стальний подвійної завивки 

типу ТК; (1)213 - канат стальний подвійної завивки типу ЛК-О; (1)214 - канат 

стальний подвійної завивки типу ТЛК-О; (1)215 - канат стальний подвійної 

завивки типу ЛК-О; (1)216 - канат стальний потрійної завивки типу ЛК-Р; 

(1)217 - канат стальний подвійної  завивки типу ЛК-3; (1)218 - канат стальний 

подвійної  завивки типу ЛК-3; (1)219 - канат стальний подвійної завивки типу 

ЛК-РО; (1)220 - канат стальний подвійної завивки типу ЛК-3; (1)221 - 

пластинчастий тяговий безвтулковий ланцюг; (1)222 - пластинчастий тяговий 

безвтулковий ланцюг підвищеної несучої здатності. 
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(1)31 (1)32 (1)33 

Рис. 2.6. Варіанти конструкцій подавальних дисків: (1)31 – круглий диск;  

(1)32 – круглий диск з отворами; (1)32 – фасонний диск. 

 

Якщо при синтезі альтернативних конструктивних варіантів канатних 

конвеєрів використовувати традиційний метод морфологічного аналізу, то 

кількість альтернатив становитиме: 9936
1




n

j
jKN  варіанти, що майже у 45 

рази більше, ніж при використанні запропонованого методу синтезу 

ієрархічних груп за допомогою морфологічного аналізу: 214
1 1


 

l

z

m

i
iІГ KN . Це 

вказує на доцільність використання запропонованого методу, що значно 

полегшує перебір альтернатив та пошук найкращих. 

 

 

 

(2)41 (2)42 (2)43 

Рис. 2.7. Конструкції привідних елементів: (2)41 – привідна зірочка; (2)42 

– еласто – металічний шарнір; (2)43 – еласто – металічний шарнір. 
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1121031 

 

122433 

 

112833 

 

1222032 

Рис. 2.8. Приклади компоновок конструктивних елементів першого 

ієрархічного рівня 

 

В результаті синтезу ієрархічних груп за допомогою морфологічного 

аналізу було згенеровано працездатні конструкції альтернативних варіантів 

транспортно-технологічних систем з канатними робочими органами (рис. 2.9), 

які захищені патентами України на винаходи. 
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а) Патент №54102 [282] б) Патент №70916 [284] 

 

 

в) Патент №52568 [281] г) Патент №65918 [283] 

Рис. 2.9. Синтезовані конструкції енергоощадних транспортно-технологічних 

систем з канатними робочими органами, захищених патентами України  

 

2.3.2 Синтез технологічного оснащення гвинтових робочих органів 

сільськогосподарський машин методом навивання  

 

Гвинтові робочі органи широко використовують у різних галузях 

народного господарства – для змішування, транспортування і необхідного 

переміщення сипких сільськогосподарських культур, будівельних матеріалів, 

харчових та фармацевтичних продуктів, металевої стружки, приготування 

сумішей для виготовлення абразивних інструментів тощо. 

Важливим питанням проектування оснащення для навивання гвинтових 

заготовок є пошук їх удосконалених конструкцій для досягнення високих 

показників продуктивності і якості навивних операцій, а також розширення 

технологічних можливостей [216]. 
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Розглянемо модель пристрою для формоутворення гвинтових заготовок, 

зображену на рис. 2.10. Згідно запропонованого групування до першої 

ієрархічної групи слід віднести такі конструктивні елементи: 1 – конструкція 

оправки; 2 – притискний механізм; до другої ієрархічної групи: 3 – пристрій для 

затискання кінця заготовки; до третьої ієрархічної групи: 4 – привід обертання. 

Відповідно при кодуванні використаємо наступну схему кодів конструктивних 

елементів гвинтових конвеєрів з використанням символу «і» (де «і» змінюється 

в межах від 1 до ∞): 1і – конструкції оправок; 2і – конструкції притискних 

механізмів; 3і – конструкції пристроїв для затискання кінця заготовки; 4і – 

варіанти приводів обертання. Якщо в конструкції міститься декілька 

ідентичних конструктивних елементів, то їх кількість доцільно записати 

відповідним степенем, наприклад: дві конструкції притискних механізмів - 

(212)
2, а якщо міститься декілька різних конструктивних елементів одного виду, 

то їх доцільно записати наступним чином: дві оправки - (17192). 

 

Рис.2.10. Структурна схема пристрою для навивання гвинтових заготовок 

 

В результаті генерування альтернатив конструкцій, на першому 

ієрархічному рівні одержано такі альтернативи (рис. 2.11):  
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- для першого ієрархічного рівня: (1)11 - (1)13 (рис. 2.12); (1)21 - (1)29 (рис. 

2.13);  

- для другого ієрархічного рівня: (2)41 - (2)44;  

- для третього ієрархічного рівня: (3)61 - (3)64. 

Приклади компонувань конструктивних елементів першого ієрархічного 

рівня представлені на рисунку 2.12. 

 

  
 

(1)11  (1)12 (1)13 

 

 (1)14  

 

Рис. 2.12. Варіанти конструкцій оправок 

 


 


l

z

m

i

iІГ KN
1 1

= 3∙3+4+4=17 

(1)11, (1)12, (1)13; 

(1)21, (1)22, (1)23,  

(2)41, (2)42, (2)43; (2)44; 

(3)61, (3)62, (3)63, (3)64. 

Рис. 2.11. Модель механічної системи «пристрій для навивання ГЗ»: (1) – 

перший ієрархічний рівень; (2) - другий ієрархічний рівень; (3) - третій 

ієрархічний рівень 

 

NІГ 

 

(1) 

 

(2) 

 

(3) 
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(1)21 (1)22 (1)23 (1)24 

Рис. 2.13.  Варіанти конструкцій притискних роликів 

 

Якщо при синтезі альтернативних конструктивних варіантів пристроїв 

для навивання гвинтових заготовок використовувати традиційний метод 

морфологічного аналізу, то кількість альтернатив становитиме: 144KN
n

1j
j




 

варіанти, що майже у 9 разів більше, ніж при використанні запропонованого 

методу синтезу ієрархічних груп за допомогою морфологічного 

аналізу: 17KN
l

1z

m

1i
iІГ


 

. Це вказує на доцільність використання 

запропонованого методу, що значно полегшує перебір альтернатив та пошук 

найкращих. 

 

 

1121031  

122433 
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112833 

 

1222032 

Рисунок 2.14. Приклади компонувань конструктивних елементів першого 

ієрархічного рівня 

В результаті синтезу ієрархічних груп за допомогою морфологічного 

аналізу було згенеровано працездатні конструкції альтернативних варіантів 

пристроїв для навивання гвинтових заготовок  (рис. 2.15), які захищені 

патентами України на винаходи. 

 

 

а) б) 

  

в) г) 
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д) 

Рис. 2.15. Синтезовані конструкції пристроїв для навивання гвинтових 

заготовок, захищених патентами України: а) №65681; б) № 48611; в) №37301; г) 

№36854; д) №1563807 

 

2.3.3 Структурний синтез гвинтових робочих органів механізмів 

сільськогосподарських машин змішувачів 

 

Для пошуку нових ідей зі створення прогресивних конструкцій гвинтових 

робочих органів (ГРО) доцільно використовувати відомий метод 

морфологічного аналізу [60], що дає можливість отримати повну кількість 

рішень, та його модифікований варіант: метод синтезу ієрархічних груп за 

допомогою морфологічного аналізу [168], який передбачає проведення 

генерації альтернатив на окремих ієрархічних рівнях, або й у межах окремих 

конструктивних елементів, починаючи з вищих рівнів, що забезпечує 

отримання найбільш раціональних конструктивних рішень при економії витрат, 

зусиль та часу. 

У результаті проведеного аналізу впливу різних факторів на процес 

транспортування та змішування матеріалів гвинтовими робочими органами 

шляхом структурно-схемного синтезу із застосуванням морфологічного аналізу 

[267] було визначено обмежену кількість їх складових елементів та зв’язків між 

ними, які представляють конструктивні ознаки, на основні чого складено 

морфологічну матрицю у вигляді таблиці 2.4. Обрані наступні основні 

морфологічні ознаки ГРО: по жорстості ГРО, по кількості заходів шнека, 
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лопатеві, суцільні, секційні, по наявності валу, розміщення шнеків. Склад 

морфологічної таблиці може розширюватися за рахунок нових альтернатив 

кожної ознаки, а також за рахунок додаткових ознак. Проте даний варіант 

морфологічної моделі отримано внаслідок виділення функціонально важливих 

елементів з метою спрощення моделі, що дозволить мінімізувати кількість 

генерованих варіантів. 

Морфологічну модель ГРО можна представити у вигляді морфологічної 

матриці, що утворена шляхом числового позначення відповідних альтернатив 

розміщених у стовпцях морфологічної таблиці: 

3.7

2.7

1.7

2.6

1.6

4.5

3.5

2.5

1.5

11.4

10.4

9.4

8.4

7.4

6.4

5.4

3.4

2.4

1.4

3.3

2.3

1.3

3.2

2.2

1.2

2.1

1.1
ГРОN

.       (2.4) 

Загальна кількість варіантів конструктивних виконань ГРО, яка входять в 

морфологічну матрицю (2.4), є дуже значною N = 4752 і важко піддається 

повному перебору та вимагає багато часу для вибору найкращих рішень.
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Таблиця 2.4 

Гвинтові робочі органи змішувачів 

1.По жорстості 2. По кількості 

заходів шнека 

3. Лопатеві 4. Суцільні 5. Секційні 6.По наявнос- 

ті валу 

7. Розміщення 

шнеків 

1.1 Жо

рсткі 

1.2  

Гнучкі  

2.1. 

Однозахідні 

2.2 Двохзахідні 

2.3 

Багатозахідні 

3.1 з 

плоскими 

лопатками 

3.2 з 

вигнутими 

лопатками 

3.3 з 

фасонними 

лопатками 

4.1 Стрічкові 

4.2 Гофровані по 

всій поверхні 

4.3 Гофровані по 

зовнішньому 

контуру 

4.4 Гофровані по 

внутрішньому 

контуру 

4.5 Спіральні 

4.6 Широкополосні 

4.7 Фасонні 

4.8.Пружинні 

4.9 Г-подібні 

4.10 З перемичками 

4.11 Тарільчасті 

5.1 Зєдання 

пластмасов

ими 

втулками 

5.2 Зєдання 

карданного 

типу 

5.3 Болтове 

зєдання 

секцій 

5.4 

Пальцеве 

зєдання 

сецій 

6.1 З валом 

6.2 Без валу 

7.1 шнек в 

шнеку 

7.2 співвісно 

7.3 

Неспіввісно 
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Згідно запропонованого групування до першої підгрупи першого 

ієрархічного рівня моделі механічної системи «Гвинтовий робочий орган» (рис. 

2.16) [218] слід віднести такі конструктивні елементи: лопатеві гвинтові ГРО, 

суцільні ГРО, секційні ГРО; класифікацію ГРО по жорсткості та по кількості 

заходів шнеків; до третього ієрархічного рівня: розташування шнеків та 

наявність в них валу (гнучкого чи суцільного). 

Використаємо наступну схему кодів конструктивних елементів ГРО з 

використанням символу «і» (де «і» змінюється в межах від 1 до ∞): 1і – 

класифікація по жорсткості шнека; 2і – класифікація по кількості заходів шнека; 

3і – шнеки з лопатками; 4і – суцільні ГРО; 5і – секційні ГРО; 6і – вал шнека; 7і – 

розміщення шнеків. Якщо в конструкції міститься декілька ідентичних 

конструктивних елементів, то їх кількість доцільно записати відповідним 

степенем, наприклад: два електродвигуни - (11)
2, а якщо міститься декілька 

різних конструктивних елементів одного виду, то їх доцільно записати 

наступним чином: два ГРО різного виду - (8183). 
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iІГ KN
1 1

= 2646 

(1)31,  І(1)32,  І(1)33 

(1)41, (1)42 (1)43, (1)44, (1)45, (1)46, (1)47, (1)48, (1)49, 

(1)410, (1)411 

(1)51, (1)52, (1)53, (1)54 

(2)11, (2)12 

(2)21, (2)22, (2)23 

(3)61, (3)62 

(3)71, (3)72, (3)73 

Рис. 2.16. Модель механічної системи «гвинтовий робочий орган»: (1) –

перший ієрархічний рівень;  (2) - другий ієрархічний рівень; (3) - третій 

ієрархічний рівень 

 

NІГ 

 

 

(1) 

 

 

(2) 

 

 

(3) 



 85 

Якщо при синтезі альтернативних конструктивних варіантів ГРО 

використовувати традиційний метод морфологічного аналізу, то кількість 

альтернатив становитиме: 4752
1




n

j
jKN  варіанти. Проведемо підрахунок 

генерованих альтернатив для обох підгруп першого ієрархічного рівня. Так 

кількість альтернатив для першого ієрархічного рівня становитиме: 

1324113)1( N . Для другого ієрархічного рівня кількість альтернатив 

становитиме: 632)2( N , а для третього: 632)3( N . Загальна кількість 

варіантів ГРО при використанні запропонованого методу синтезу ієрархічних 

груп з розбивкою на підгрупи за допомогою морфологічного аналізу 

становитиме: 14466132
1 1


 

l

z

m

i
iІГ KN , що у 33 рази менше, ніж при 

використанні класичного методу синтезу за допомогою морфологічного 

аналізу. 

Провівши аналіз конструктивних рішень по згенерованих варіантах 

отримано працездатні конструкції ГРО. 

 

а) 

 

б) 

 
 

в) Патент на корисну модель № 18401 
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г) Патент на корисну модель № 78121 

Рис.2.17 Конструкції гвинтових робочих органів 

 

2.3.4 Синтез гвинтових конвеєрів з гнучкими робочими органами  

 

Гнучкі гвинтові конвеєри мають використання у різних галузях народного 

господарства при транспортуванні й необхідному переміщенні 

сільськогосподарських продуктів тощо. Тому, для забезпечення високої 

продуктивності та якості виконання технологічних процесів гнучкими 

гвинтовими конвеєрами необхідно використовувати у їх конструкціях 

ефективні гвинтові робочі органи. 

Для пошуку нових ідей зі створення прогресивних конструкцій гвинтових 

робочих органів (ГРО) доцільно використовувати відомий метод 

морфологічного аналізу [168], що дає можливість отримати повну кількість 

рішень, та визначено обмежену кількість їх складових елементів та зв’язків між 

ними, які представляють конструктивні ознаки, на основні чого складено 

морфологічну матрицю у вигляді таблиці 2.5. 

8
3
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Таблиця 2.5 

Морфологічна таблиця ознак конструктивних елементів гнучкого гвинтового конвеєра 
Привід Гвинтовий робочий орган Завантажувальний 

механізм 

1. Вид 2. Вид 

руху 

3. 

Кількість 

Конструкція гвинта 8. Конструкція 

з’єднання 

9. Конструк-

ція жолоба 

10. Процес 11. Тип 

1.1. Елек-

тропривід 

1.2. Пнев-

мопривід 

1.3. Двигун 

внутрішньо

-го 

згорання 

1.4. Гідро-

привід 

1.5 ДВЗ 

2.1. Безпе-
рервний 

2.2. 

Цикліч-

ний 

2.3. З 

прис-

кореннями 

і 

сповільнен

-нями 

2.4 

Кроковий 

3.1. Один 

3.2. Два 

3.3. Кілька 

4. Профіль 

спіралі 

5. 

Частинна 

6. 

Суцільна 

7. 

Комбінація 

спіралі 

4.1. Вузько-

полосна 

4.2. 

Широко-

полосна 

4.3. Гофро-

вана 

4.4. Г-

подібна чи 

нахилена 

4.5. Лопа-

тева 

4.6. З вирі-

зами чи 

отворами 

4.7. Пру-

жинна 

5.1. Кар-

данна 

5.2. Шар-

нірна 

5.3. Сек-

ційна 

6.1. Без-

вальна 

6.2. З 

гнучким 

простим 

валом 

6.3. З 

гнучким 

валом 

 

7.1. Одно-

типова 

7.2. Комбі-

нована 

 

8.1. Зубчате 

8.2. Заклепкове 

8.3. Зварне 

8.4. Болтове 

8.5. Пальцеве 

8.6. З внутріш-

нім з’єднанням 

секцій 

8.7. Із 

зовнішнім 

з’єднанням 

секцій 

8.8. З внутріш-

нім та 

зовнішнім 

з’єднанням 

секцій 

8.9. Еліпсне 

8.10. Кулькове 

9.1. Суціль-

на 

9.2. Секцій-

на 

10.1.Гравіта-

ційний 

10.2. Приму-

совий 

10.3. Розділь-

ний 

10.4. З каліб-

руванням 

10.5. З подрі-

бненням 

10.5. З додат-

ковими 

техно-

логічними 

операціями 

10.6. Багато-

ланковий 

11.1. Бункер 

11.2. 

Насадка 

11.3. 

Заванта-

жувальний 

пристрій 

 

 

 

8
7

 



Морфологічну модель ГГК (табл. 2.5) можна представити у вигляді 

морфологічної матриці, що утворена шляхом числового позначення відповідних 

альтернатив розміщених у стовпцях морфологічної таблиці: 





n

j
jj

KKKKKN
1

321
... ,                                                    (2.5) 

8.1
8.2

4.1
8.3 10.1

1.1 4.2
2.1 8.4 10.2

1.2 3.1 4.3 5.1 6.1 11.1
2.2 7.1 8.5 9.1 10.3

1.3 3.2 4.4 5.2 6.2 11.2
2.3 7.2 8.6 9.2 10.4

1.4 3.3 4.5 5.3 6.3 11.3
2.4 8.7 10.5

1.5 4.6
8.8 10.6

4.7
8.9
8.10

ГГКN     
.            (2.6) 

 

Загальна кількість варіантів конструктивних виконань ГГК, яка входять в 

морфологічну матрицю (2.6), є дуже значною N = 1632960 і важко піддається 

повному перебору та вимагає багато часу для вибору найкращих рішень. В 

даному випадку можна скористатись комбінацією методу синтезу ієрархічних 

груп за допомогою морфологічного аналізу.  

У нашому випадку особливості комбінації даного методу полягатимуть у 

розчленуванні першого ієрархічного рівня моделі механічної системи «Гнучкий 

гвинтовий конвеєр» (рис. 2.18) на дві підгрупи, де до першої підгрупи входять 

конструктивні елементи, що відображатимуть особливі морфологічні ознаки 

конструкції гвинта (5) (рис. 2.19) та (7), й особливі морфологічні ознаки 

конструкції з’єднання гвинтового робочого органу (8) (рис. 2.20), а до другої 

конструктивні елементи ГРО (6) (рис. 2.21). До другого ієрархічного рівня до 

першої підгрупи кількість приводів (3), що визначає кількість робочих органів 

у ГГК, до другої підгрупи профіль спіралі (4), і до третьої підгрупи 

конструктивні елементи завантажувального механізму (10) і (11). До третього 

ієрархічного рівня до першої підгрупи вид привода (1) і вид його руху (2), до 

другої підгрупи конструкцію жолоба (9).  
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Якщо при синтезі альтернативних конструктивних варіантів ГГК 

використовувати традиційний метод морфологічного аналізу, то кількість 

альтернатив становитиме 1632960 варіанти. Проведемо підрахунок генерованих 

альтернатив для обох підгруп першого ієрархічного рівня. Так кількість 

альтернатив для першої підгрупи першого ієрархічного рівня становитиме: 

601023)1( ІN , а кількість альтернатив для другої підгрупи: 

3
1

)1( 


t

r

irІI KtN  (де tr – кількість елементів r-ї альтернативи певного 

ієрархічного рівня; Ki – альтернатива конструктивного елементу певного 

ієрархічного рівня). 

 

 

Загалом кількість альтернатив для першого ієрархічного рівня 

становитиме: 63)1( N . Для другого ієрархічного рівня кількість альтернатив 

становитиме: 283673)2( N , а для третього:  14234)3( N . 

Загальна кількість генерованих варіантів ГГК при використанні 

 


  


l

z

q

x

m

i

iІГ KN
1 1 1

= 646 

І(1)51, І(1)52, І(1)53  
І(1)71,  І(1)72 

І(1)81, І(1)82, І(1)83,  І(1)84, І(1)85,  І(1)86, І(1)87,  І(1)88, 

І(1)89,  І(1)810 

ІІ(1)61,  ІІ(1)62,  ІІ(1)63 

І(2)31, І(2)32, І(2)33 

ІІ(2)41, ІІ(2)42, ІІ(2)43, ІІ(2)44, ІІ(2)45, ІІ(2)46, ІІ(2)47 

ІІІ(2)101, ІІІ(2)102, ІІІ(2)103, ІІІ(2)104, ІІІ(2)105, ІІІ(2)106 

ІІІ(2)111, ІІІ(2)112, ІІІ(2)113 

І(3)11, І(3)12, І(3)13, І(3)14 І(3)15 

І(3)21, І(3)22, І(3)23, І(3)24 

ІІ(3)91, ІІ(3)92 

Рис. 2.18 Модель механічної системи « Гнучкий гвинтовий конвеєр»: І – перша 

підгрупа ієрархічного рівня; ІІ – друга підгрупа ієрархічного рівня; ІІІ – третя 

підгрупа ієрархічного рівня; (2) – другий ієрархічний рівень; (3) – третій 

ієрархічний рівень 

 

NІГ 

 

ІІ(1) 

 

(2) 

 

(3) 

 

І(1) 
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запропонованого методу синтезу ієрархічних груп з розбивкою на підгрупи за 

допомогою морфологічного аналізу становитиме 102 варіанти, що в 16 тис. 

разів є менше, ніж при використанні класичного методу синтезу. 

а) 
б) в) 

 

Рис. 2.19 Варіанти конструкцій частинних гвинтів: а) карданний; б) шарнірний;  

в) секційний 

 
а) 

 

б) 

 

в) 

 

г) 

 

 

д) 

 
е) 

 
є) 

 
ж) 

 

з) 

 

й) 

 

Рис. 2.20. Варіанти конструкцій з’єднань гвинтів: а) зубчате; б) заклепкове;               

в) зварне; г) болтове; д) пальцеве; е) з внутрішнім з’єднанням секцій; є) із 

зовнішнім з’єднанням секцій; ж) з внутрішнім та зовнішнім з’єднанням секцій; 

з) еліпсне; й) кулькове 

 

При конструюванні ГРО необхідно враховувати ряд факторів, до яких слід 

віднести продуктивність виконання процесу ГГК, надійність і якість 

забезпечення процесу, вартість виготовлення та експлуатації ГРО. Виходячи з 

цього доцільна схема конструювання ГРО може передбачати проведення 

синтезу елементів ГРО з їх подальшим копонуванням у доцільні конструктивні 
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схеми, відбір експертним методом найбільш раціональних конструкцій, та 

вибір найкращої з допомогою певної моделі. 

 

а) б) в) 

 

Рис. 2.21. Варіанти конструкцій суцільних гвинтів: а) безвальний; б) з гнучким 

простим валом; в) з гнучким комбінованим валом 

 

Вибір ГРО проводитися шляхом пошуку конструкції з певної групи 

максимізації позитивних сукупності альтернативних варіантів за формулою 

[60]: 

 

432

432

1

1

вагвагвагваг

вагмцвагяквагпрвагсоб

n
kkkk

kkkkkkkk
A




 ,                     (2.7) 

де kсоб, kпр, kяк, kмц – відповідно коефіцієнти зведеної собівартості, 

продуктивності, якості виконання процесу та запасу міцності з врахуванням 

динамічного навантаження слабшої ланки ГРО; kваг1, kваг2, kваг3, kваг4 – відповідно 

ваги показників сумарної собівартості, продуктивності, якості виконання 

процесу та запасу міцності з врахуванням динамічного навантаження слабшої 

ланки ГРО, що враховують їх важливість і пріоритетність, kваг = 1…10. 

Багато часу слід приділити вибору найкращих рішень із загальної кількість 

варіантів конструктивних виконань ГРО, що входять в морфологічну матрицю, 

адже їх багато і не кожен піддається повному перебору. Прийняття рішення 

ускладнює декілька варіантів секцій гвинта. Тому важливе значення 

приділяється характеру виконання транспортно-технологічного процесу і 

навантаження на гвинт при вибір варіанту конструкції ГРО. Якщо принцип 

вибору зведеться до пошуку альтернативи з вимоги забезпечення оптимальної 

міцності та зведеної собівартості ГРО, то моделі кількість коефіцієнтів 
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скоротиться до двох при конструюванні ГРО враховуючи певні умови роботи 

(заданої продуктивності, розмірів та нехтування якістю виконання процесу). 

Це, призводить до пошуку оптимальних рішень по створенню конструкцій 

жорстких і гнучких ГРО (рис. 2.22) з врахуванням їх повної собівартості які 

включають обсяг виробництва і тип виробництва. Для забезпечення 

проектування спіралей в залежності від характеру навантаження, та генерації 

значної кількість працездатних конструкцій альтернативних варіантів ГРО 

використано метод синтезу (рис. 2.22). Для виконання вище сказаного 

використовуємо певне обмеження у принципі компонування конструктивних 

елементів ГРО у порядку зростання чи зменшення їх жорсткостей. У цьому 

випадку кількість синтезованих конструкцій ГРО різко зменшиться. 

 

 

а) 

 

б) 

 

в) 

Рис. 2.22. Приклади синтезованих шнеків: 

а) підвищеної жорсткості; б) середньої жорсткості; б) високої жорсткості 

 

 

 



 93 

2.4. Методологія вибору транспортно-технологічних механізмів 

 

Як було зазначено у підрозділі дисертаційного дослідження 2.3, специфіка 

виконання транспортно-технологічних механізмами машин полягає в тому, що в 

процесі роботи досить часто виникають різноманітні перевантаження, що 

призводять до поломок робочих органів. Виходячи з цього приводи ТТМ, які 

виконують широку гамму технологічних операцій, потрібно оснащувати 

оптимальними захисними пристроями, які б у повній мірі відповідали умовам 

роботи та характеристикам перевантажень відповідних машин. Це зумовлює 

необхідність правильного підбору та їх класифікації в залежності від характеру 

операцій, а саме: величини передавального моменту; частоти обертання; 

вартісних показників; якісних показників. 

Як правило, стандартні КЕ закуповуються на ринку чи напряму в заводів-

виготовлювачів (електродвигуни, редуктори, елементи керування, силові кабелі 

тощо). Розрахунок виробничої собівартості типових КЕ напряму пов’язаний із 

матеріальними витратами на їх виготовлення й укрупнено визначається за 

формулою [60]: 

ввммзтрввсерr ЦmЦmkkkC  
,                                 (2.8) 

де kсер – коефіцієнт серійності, що враховує обсяги виготовлення КЕ, для 

одиничного виробництва: kсер од = 1,25…1,5, для серійного виробництва: kсер с  = 

1,01…1,25, для масового виробництва: kсер м  = 1;       kвв – коефіцієнт, що 

враховує відношення витрат при виготовленні КЕ: виробнича собівартість / 

витрати на матеріали, kвв = 1,35…2; mм – маса сортового металопрокату, який 

використовується для виготовлення КЕ, кг; Цм – усереднена ціна сортового 

металопрокату, грн.; mв – маса відходів з металопрокату, кг; Цв – усереднена 

ціна відходів з металопрокату, грн. 

При розрахунку виробничої собівартості оригінальних КЕ слід 

враховувати витрати на основні і допоміжні матеріали, основну і допоміжну 

заробітну плату і нарахування на них, а також енергію для технологічних цілей 

та загальновиробничі витрати. Розрахунок їх виробничої собівартості напряму 
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пов'язаний із типом виробництва, технологією виготовлення і матеріальними 

витратами на їх виготовлення, й може бути проведений за формулою [60]: 
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де kскл – коефіцієнт, що враховує конструктивну складність виготовлення КЕ,  

kскл = 1…1,5; kдм – коефіцієнт, що враховує витрати на додаткові матеріали, kдм = 

1,01…1,05;       l – кількість видів комплектуючих, які використовуються для 

виготовлення КЕ; nz – кількість комплектуючих z-го виду, які 

використовуються для виготовлення КЕ; Цz – ціна комплектуючої z-го виду, 

грн.; q – кількість матеріалів, які використовуються для виготовлення КЕ; mj – 

маса матеріалу j-го виду, який використовується для виготовлення КЕ, кг; Цj – 

ціна матеріалу j-го виду, який використовується для виготовлення КЕ, грн.; mвj 

– маса відходів матеріалу j-го виду, кг; Цвj – ціна відходів матеріалу j-го виду, 

грн.; kзв – коефіцієнт, що враховує загальновиробничі витрати при виготовленні 

КЕ, kзв =1,4…1,8; c1, c2 – середньозважена погодинна тарифна ставка основних 

робітників, які, відповідно, зайняті виготовленням деталей для КЕ і його 

складанням, грн.; w – кількість видів деталей, які виготовляються для КЕ; Tе – 

трудомісткість механічної обробки е-го виду деталей КЕ, нормо/год.; Tr – 

трудомісткість складання і налагодження КЕ, нормо/год.; kвен – коефіцієнт, що 

враховує витрати на енергію для технологічних цілей при виготовленні КЕ, kвен 

=1,05…1,2. 

Часткові рішення при визначенні собівартості окремих видів конвеєрів є 

наступними (у приведених формулах вартість запобіжних чи пружних муфт є 

стандартними, але слід враховувати, що вони можуть бути також і типовими чи 

оригінальними КЕ): 

- визначення собівартості трубчастого скребкового конвеєра (ТСК) 

можна проводити за формулою [60, 198]: 

hнардоддоплТСКyТСКyТСК
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де ВnТСК1 – вартість приводу (електродвигуна), грн.; ВnТСК2 – вартість редуктора, 

грн.; ВnТСК3 – вартість запобіжної (пружної) муфти, грн.; ВnТСК4 – вартість 

елементів керування, грн.; СrТСК5 – собівартість жолоба, грн.; СrТСК6 – 

собівартість елементів розвантаження, грн.; СrТСК7 – собівартість з’єднувальних 

та опорно-поворотних елементів, грн.; іТСК – кількість передач (спеціальних 

зірочок з кріпленням), шт.; СyТСК8 – собівартість передач, грн.; СyТСК9 – 

собівартість робочого органу ТСК, грн.; 

- визначення собівартості гнучкого гвинтового конвеєра (ГГК) можна 

проводити за формулою [60]: 
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де ВnГГК1 – вартість приводу (електродвигуна), грн.; ВnГГК2 – вартість передачі чи 

редуктора, грн.; ВnГГК3 – вартість запобіжної (пружно-запобіжної) муфти, грн.; 

ВnГГК4 – вартість елементів керування, грн.; ВnГГК5 – вартість гнучкого 

трубопроводу, грн.; СrГГК6 – собівартість елементів завантаження, пересипу і 

розвантаження, грн.; СrГГК7 – собівартість з’єднувальних та опорно-поворотних 

елементів, грн.; СyГГК8 – собівартість гнучкого гвинтового робочого органу ГГК, 

грн.; 

- визначення собівартості жорсткого складного гвинтового конвеєра (ГК) 

можна проводити за формулою [60]: 
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де ВnГ1 – вартість приводу (електродвигуна), грн.; ВnГ2 – вартість передачі 

чи редуктора, грн.; ВnГ3 – вартість запобіжної (пружної) муфти, грн.; ВnГ4 – 

вартість елементів керування, грн.; іГК – кількість жолобів (шнеків), шт.; СrГ5 – 

собівартість жолоба, грн.; СrГ6 – собівартість елементів завантаження, пересипу 

і розвантаження, грн.; СrГ7 – собівартість з’єднувальних та опорно-поворотних 

елементів, грн.; СyГ8 – собівартість жорсткого шнека ГК, грн.; 

- визначення собівартості гнучкого пневматичного конвеєра (ПК) можна 

проводити за формулою [60, 198]: 
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де ВnП1 – вартість компресора (турбомашини, вакуум-насоса), грн.; ВnП2 – 

вартість гнучкого трубопроводу, грн.; ВnП3 – вартість елементів керування, грн., 

СrП4 – собівартість з’єднувальних та опорно-поворотних елементів, грн.; СrП5 – 

собівартість жорсткого трубопроводу, грн.; СyП6 – собівартість елементів 

завантаження (всмоктувального наконечника, живильника, шлюзового затвору 

тощо), грн.; СyП7 – собівартість елементів пересипу (вантажовідділювача, 

фільтрів тощо), грн. 

Експлуатаційні витрати при використанні трубчастих скребкових, 

пневматичних і гнучких та жорстких складних гвинтових конвеєрів за весь 

термін складатимуться із 4-х видів витрат: енергетичних; на основну і 

допоміжну заробітну плату операторів і нарахування на них; пов’язаних із 

пошкодженням частини продукції під час виконання транспортно-

технологічних процесів; на монтаж-демонтаж. Усі зазначені види 

експлуатаційних витрат для об’єктивності розрахунків (враховуючи фактор 

зміни вартості грошей у часі) доцільно звести за весь період до 1-го року. 

Експлуатаційні витрати укрупнено визначаються за формулою [60, 62]: 
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де t – номер року використання; x – термін експлуатації конвеєра, роки; kвик – 

коефіцієнт використання за зміну протягом року; kзм – кількість змін 

використання, kзм: 1, 2, 3; kпот – коефіцієнт використання приводів по 

потужності, kпот = 0,65…0,95; Рвст – сумарна потужність енергообладнання, 

кВт; Цен – ціна одиниці енергетичних ресурсів, грн./кВт.; Фефо – ефективний 

фонд часу роботи на плановий період протягом зміни, год. (Фефо =1970 год.); c4 

– середньозважена погодинна тарифна ставка операторів, що зайняті у 

виробничому процесі з використанням конвеєрів, грн.; Nоп – кількість 

операторів, чол.; Фефр – ефективний фонд робочого часу одного оператора, год. 

(Фефр =1860 год.); Рпошк – імовірність пошкодження частини продукції під час 
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виконання транспортно-технологічних процесів; mвант – маса перевантаженого 

вантажу протягом однієї години, кг; Цен – вартість вантажу, грн./кг; Nскл – 

кількість працівників, що зайняті у процесі монтажу-демонтажу, чол.; c4 – 

середньозважена погодинна тарифна ставка працівників, які зайняті процесом 

монтажу-демонтажу, грн.; Nм, Nд – відповідно кількість монтажів і демонтажів 

протягом року; Tb, Td – відповідно трудомісткість одного монтажу і демонтажу, 

нормо/год.; u – ставка дисконтування, u = 0,2…0,4.  

Витрати на технічний огляд і ремонт конвеєрів за весь термін 

експлуатації укрупнено визначаються за формулою [265]: 

t
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,                                      (2.15) 

де kпс – коефіцієнт переводу виробничої собівартості у повну (враховує 

величину адміністративних і позавиробничих витрат), kпс = 1,1…1,7; kпод – 

коефіцієнт, що враховує величину податку на додану вартість; kпр – коефіцієнт 

річного відрахування на ТО і ремонт,  kпр = 1,05…1,2. 

Кінцевий вибір конвеєра для транспортування сипких вантажів по 

криволінійних траєкторіях з наявних альтернатив можна здійснювати за 

формулою [60]: 
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де Вм – ймовірний річний обсяг втрат, що виникають внаслідок пошкодження 

транспортованого матеріалу; kім – коефіцієнт, що враховує обсяг 

транспортуючих матеріалів, у яких виникають втрати в загальному обсязі 

протягом року, kім = 0…1. 

 

2.5. Висновки 

 

1.Розроблено класифікацію транспортно-технологічних механізмів 

сільськогосподарського призначення і визначено їх функціональні можливості 

за конструктивними ознаками, за особливостями РО і характером виконання 

операцій, напрямком руху, а також за видом транспортуючих матеріалів і 
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способів виготовлення робочих органів які захищені патентами на корисні 

моделі України. 

2. Розроблена модель вибору конструктивних конвеєрів для 

транспортування сільськогосподарських матеріалів по криволінійних 

траєкторіях з врахуванням ймовірних обсягів витрат, що виникають внаслідок 

пошкодження матеріалу, сукупних витрат, які включають собівартість 

виготовлення, експлуатації, технічний огляд та ремонт. 

3.Розроблено структурний синтез трубчастих скребкових конвеєрів, 

технологічного оснащення для навивання гвинтових заготовок, гвинтових 

робочих органів механізмів машин методом морфологічного аналізу з 

ієрархічним групуванням, який представлено у вигляді морфологічних 

матриць, що утворюються шляхом числового визначення відповідних 

альтернатив морфологічної таблиці. Серед різних варіантів синтезованих схем 

трубчастих скребкових конвеєрів, технологічного оснащення для навивання 

гвинтових заготовок, гвинтових робочих органів механізмів машин шляхом 

експертної оцінки обрано моделі, які мають покращені експлуатаційні 

характеристики і можуть бути використанні при конструюванні ТТМСМ. 

4. Розроблена методологія вибору транспортно-технологічних 

механізмів. в залежності від їх функціонального призначення вартісних і 

якісних показників. Виведені аналітичні залежності та розроблена методика 

підбору і визначення доцільності їх використання в конструкціях будь-якої 

машини. Встановлено, що втрати від пошкодження транспортування матеріалів 

при їх перевантаження бувають в десятки разів вищими за сукупну вартість 

конвеєра. 
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РОЗДІЛ ІІI. 

 МОДЕЛЮВАННЯ ПРОЦЕСІВ ТРАНСПОРТНО - 

ТЕХНОЛОГІЧНИХ МЕХАНІЗМІВ СІЛЬСЬКОГОСПОДАРСЬКИХ МАШИН 

 

3.1. Фізична та математичні моделі динамічного процесу горизонтальних та 

вертикальної віток трубчастих скребкових канатних конвеєрів 

 

Дослідження динамічних процесів машин та механізмів на базі лінійних 

розрахункових моделей не дають змоги пояснити багато явищ, що їх супроводжують. 

Для випадку коливальних систем (привідного канату трубчастого скребкового конвеєра 

у тому числі) це, в першу чергу, комбінаційні резонанси, залежність частоти коливань 

від амплітуди, відсутність принципу суперпозиції, втрата стійкості [ 12, 15,20, 22, 170-

171, 250, 370-371. 375] тощо. Одночасно коливальні процеси, які супроводжують 

технологічні процеси, як правило, призводить до небажаних явищ: появляються значні 

деформації, знижується в кінцевому результаті довговічність експлуатації вузлів та 

механізмів складовими частинами яких вони є. У зв’язку із цим всебічний аналіз 

динамічних явищ на базі нелінійних розрахункових моделей має велике практичне 

значення. Для гнучких привідних елементів (канат) конвеєрів [282] він дозволяє ще на 

стадії проектування визначати спектр власних частот, вибирати параметри та режими 

експлуатації таким чином, щоб уникнути резонансні явища у них, а значить, 

забезпечити довготривалу їх експлуатацію. Зробити це можна тільки на основі 

побудови та аналізу розв’язків математичних моделей, які адекватні динамічному 

процесу.  

Саме побудова аналітичних розв’язків нелінійних математичних моделей 

коливань гнучких елементів привідних елементів трубчастих скребкових канатних 

конвеєрів, які ураховують постійну складову швидкості їх руху та аналіз на їх основі 

впливу кінематичних, фізико-механічних, геометричних параметрів на динамічний 

процес є предметом роботи.  
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Вона базується на: а) принципі одночастотності коливань у нелінійних системах 

із багатьма ступенями вільності та розподіленими параметрами [ 22, 248];  

б) хвильовій теорії рух [252-254], яка адаптована для поздовжньо-рухомих систем 

[370-371, 375, 388-389, 397];  

в) поширенні основної ідеї методу Ван-дер-Поля [387] на розглядувані класи 

динамічних систем.  

Для цього:  

1. Запропоновано фізичну модель процесу переміщення сипкого середовища 

в трубчастих конвеєрах за допомогою линви з приєднаними до неї лопатками у вигляді 

системи пружних одновимірних тіл, котрі безвідривно переміщають сипке середовище; 

2. На базі вказаної вище фізичної моделі побудовано адекватні математичні 

моделі динамічного процесу [176]. Вони являють собою нелінійні диференціальні 

рівняння із частинними похідними, які описують динаміку горизонтальних, 

вертикальної віток линви та відповідні крайові умови;  

3.  Розроблено методику побудови розв’язку вказаних нелінійних крайових 

задач. Вона дозволяє отримати, так звані, рівняння у стандартному вигляді, які 

визначають вплив основних зовнішніх та внутрішніх чинників на визначальні 

параметри динамічного процесу линви; 

4. Аналізом останніх, встановлено умови існування резонансних коливань 

линви та вплив на останню швидкості переміщення сипкого середовища. 

Треба відзначити: фізична, а отже і математична моделі враховують рух робочого 

органу, що несе нерівномірно розподілену масу (сипке середовище) зі сталою 

складовою швидкості поздовжнього руху. Із рухом робочого органу та нелінійно- 

пружними іі властивостями пов’язані основні труднощі аналітичного дослідження 

динаміки процесу. Щодо крайових умов, то вони враховують:  

 по-перше, переміщення крайніх точок ділянок каната, які вважаються 

малими величинами;  

 по-друге, що переміщення крайньої правої точки нижньої частини 

робочого органу узгоджується із переміщенням нижньої точки вертикальної частини 

робочого органу (канат), а переміщення крайньої правої точки верхньої частини - 
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узгоджується із переміщенням верхньої точки вертикальної частини робочого органу 

(одні і ті ж фізичні точки).  

До того ж диференціальні рівняння, які описують досліджуваний процес, 

представлені у змінних Ейлера [360]. Використання останніх у певній мірі спрощує 

представлення крайових умов, а значить й саму математичну модель. 

Динамічні системи, основні характеристики котрих змінюються за певним 

законом вздовж їх довжини (площі, об’єму) носять назву систем із розподіленими 

параметрами. Їх рух описується рівняннями з частинними похідними за певних 

крайових умов. Робочий орган конвеєра, за допомогою котрої переміщається сипке 

середовище, можна вважати одновимірним пружним тілом, маса котрого змінюється 

вздовж довжини (фізична модель, рис.3.1).  

 

 
Рис.3.1. Фізична модель процесу переміщення сипкого середовища за допомогою 

ливного скребкового транспортера 

 

Для випадку, коли рухом сипкого середовища відносно робочого органу в 

трубчастому скребковому конвеєрі можна знехтувати, масу сипкого середовища можна 

вважати розподіленою за певним законом вздовж каната. В такому разі всі точки 

нормальних поперечних перерізів системи сипке середовище – каната мають однакові 

кінематичні характеристики (за виключенням кутових областей). Вказане є підставою 

того, що досліджуваний об’єкт можна трактувати одновимірною механічною системою 

із розподіленими параметрами.  

Зауважимо, різні моделі динаміки сипких середовищ у дещо інших випадках 

(процесі вібросепарації, віброоброблення, адгезії), розглядались, наприклад, у [251, 353, 
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395]. Для вказаних задач визначальними чинниками технологічного процесу є основні 

усереднені кінематичні та фізико-механічні характеристики динаміки сипкого 

середовища (умовні динамічний модуль пружності, амплітуда та частота коливань 

розглянутої моделі процесу сипкого середовища). Тому у вказаних роботах показано, 

що сипке середовище за вказаних технологічних операцій можна розглядати як пружне 

тіло із деякими усередненими інтегральними характеристиками. У технологічному ж 

процесі транспортування сипкого середовища за допомогою робочого органу рух 

сипкого середовища відносно каната не становить, на наш погляд, ні теоретичної, ні 

практичної цінності. До того ж, переміщення частинок середовища відносно каната є 

незначними, особливо це стосується горизонтальних віток конвеєра. За масу одиниці 

довжини вказаного умовного одновимірного тіла (сипке середовище та канат) слід 

розуміти сумарну масу самої каната та сипкого середовища. Таким чином, наведене є 

підставою того, що задачу про переміщення сипкого середовища за допомогою 

робочого органу можна віднести до задачі динаміки одновимірної системи із 

розподіленими параметрами. Положення одновимірних систем із розподіленими 

параметрами при поздовжніх її коливаннях однозначно визначається функцією, яка 

описує деформацію умовної пружної матеріальної лінії в довільний момент часу. Для 

визначення вказаної функції умовно розглядається три ділянки роботи конвеєра: дві 

горизонтальні (верхня та нижня); одна вертикальна. Основні характеристики 

(кінематичні та фізико механічні) верхньої та нижньої віток конвеєра однакові за 

виключенням лише величини сили натягу.  
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3.1.1. Математична модель динамічного процесу горизонтальних частин 

трубчастого скребкового конвеєра.  

 

Для отримання диференціального рівняння, яке описує динамічний процес 

нижньої (верхньої) вітки конвеєра, покажемо сили, які діють на умовно виділений її 

елементі довжиною   ( 1dx  або 
3dx ) (рис 3.2).  

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис.3.2. Розрахункова схема сил, які діють на умовно виділений елемент 

горизонтальної частини вітки трубчастого скребкового канатного конвеєра: 

 - а)- нижньої; б) - верхньої 

 

На представленому вище рис. 3.2 введені такі позначення: 

0T  ( 5T ) – сила натягу, яка діє на ліву частину виділеного елементу; 

1T


 ( 4T ) – сила натягу, яка діє на праву частину виділеного елементу; 

1R


 ( 3R


) – сила опору, природа котрої визначається механізмом взаємодії 

робочого органу із сипким середовищем та трубою; 

1F


 та 
11 FdF


 , (
3F


та 
33 FdF


 ) – сили пружності, зумовлені пружною 

деформацією умовного елементу; 

б) 

а) 
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1m  ( )3m  - погонна маса вказаних елементів робочого органу разом із сипким 

середовищем. 

Відповідно до принципу Д’Аламбера, рівняння “динамічної рівноваги ” 

виділених елементів нижньої та верхньої віток конвеєра мають відповідно вигляд 

011101  FdRTTФd


,                                             (3.1) 

та 

033543  FdRTTФd


,                                               (3.2) 

де 1Фd


 та 3Фd


 – сили інерції вказаних умовно виділених елементів линви. 

Досліджувати малі коливання частин линв, які характеризуються сталою складовою 

швидкістю поздовжнього руху зручно у змінних Ейлера [360, 389-390]. Якщо 

позначити відповідно  txu ,11  та  txu ,33  горизонтальні переміщення геометричних 

точок, які співпадають із серединами виділених елементів у довільний момент часу t , 

то повні похідні за часом виражаються через локальні у вигляді [101, 137, 343]  
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У залежностях (3.3) – (3.6) враховано той факт, що верхні та нижні частини віток 

линв мають однакові сталі складові швидкості поздовжнього руху V . Крім цього, 

приймаючи до уваги, що:  

а) маса линви із сипким середовищем змінюється вздовж довжини, тобто 

   Vtxmxmm  1111
~ ,    Vtxmxmm  3333

~ ;  

б) сила опору залежить від швидкості - 
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в) пружні властивості матеріалу робочого органу задовольняють нелінійному 

закону пружності [139, 229] і їх з достатньою точністю можна представити у вигляді 
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  21 kEE   ;                                   (3.7)  

(  та    відповідно напруження та відносні деформації елементів каната 
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), E  - модуль пружності, а k виражається через модуль 

об’ємного стиску K , модуль зсуву G  та сталу матеріалу каната  , залежністю 
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Відзначимо, самі пружні характеристики робочого органу значною мірою 

відрізняються від пружних характеристик матеріалу із якого виготовлена, а графічні 

залежності модуля пружності каната від відносної деформації наведені, наприклад, у 

[229]. 

Із (3.1) та (3.2) отримано диференціальні рівняння, що описують поздовжні 

коливання нижньої та верхньої віток линви 
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                 (3.10)  

У наведених вище співвідношеннях A - площа поперечного перерізу линви і вона 

вважається сталою величиною. 

Як відомо [15], динамічний процес систем із розподіленими параметрами 

однозначно визначається діючими силами, крайовими та початковими умовами. Щодо 

останніх, то у інженерних дослідженнях такого типу задач як вказана вони 

безпосередньо, не розглядаються, а можуть бути предметом окремого чисто 

математичного дослідження (мова йде про існування та єдність розв’язку). Тому, 

нижче, зупинимось лише на крайових умовах. Як було наголошено вище, 
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горизонтальні переміщення геометричних точок, котрі співпадають із крайніми лівими 

кінцями горизонтальних віток конвеєра є малими. Останнє дозволяє крайові умови 

записати у вигляді  

  0,
011 1


x
txu                                                                 (3.11) 
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У співвідношеннях (3.12) та (3.13) змінний параметр   наближено можна 

визначити за допомогою тригонометричного рівняння 







 t

l

VD
l cos1

2
sin . У ньому 

l - віддаль між сусідніми скребками, D  - внутрішній діаметр труби конвеєра,   - кут 

нахилу робочого органу до горизонту у кутових точках.  

Таким чином, дослідження динамічного процесу горизонтальних віток робочого 

органу трубчастого скребкового конвеєра, який безвідривним способом переміщає 

сипке середовище зводиться до інтегрування рівнянь (3.9) та (3.10) за відповідно 

крайових умов (3.11), (3.13) та (3.12), (3.14). 

 

3.1.2. Математична модель динамічного процесу вертикальної частини 

трубчастого скребкового конвеєра. 

 

Подібним чином, як для горизонтальних частин віток трубчастого скребкового 

конвеєра отримуємо диференціальне рівняння, яке описує динамічний процес у 

вертикальній частині конвеєра. На рис. 3.3 представлено розподіл сил, які діють на 

довільний умовно виділений елемент цієї вітки довжиною   (
3dx )  
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Рис.3.3. Розрахункова схема розподілу сил, які діють на умовно виділений елемент 

вертикальної частини вітки скребкового конвеєра 

Порівнюючи їх із зусиллями, які діють на горизонтальні вітки скребкового 

конвеєра, можна зробити висновок, що вертикальна віка конвеєра завантажена 

додатковою змінною силою 
2P


. Її величини рівна вазі умовно “відсіченої” частини 

робочого органу разом із сипким середовищем. Вказану силу 
2P


 знаходимо із 

співвідношення 

    ,~ 3
~

0
2222 dxxmgxPP

x

 .                                             (3.15) 

де 2
~x - координата Лагранжа відсіченої частини каната. 

Поступаючи подібним чином, як і для горизонтальних віток скребкового 

конвеєра, для вертикальної її складової, диференціальне рівняння поздовжніх її 

коливань набуває вигляду  
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(3.16) 

До останнього долучаємо крайові умови вигляду  
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Їх фізичний зміст наступний: за рахунок руху лопаток транспортера вздовж 

з’єднувального колінна із горизонтальної частини труби транспортера у вертикальну (та 

навпаки – із вертикальної у горизонтальну) геометричні точки,  які співпадають із 

фізичними точками у крайніх положеннях отримують описані вище переміщення. 

 

3.2. Методика дослідження динамічного процесу у вітках трубчастого 

скребкового конвеєра 

3.2.1. Вплив геометричних, кінематичних та фізико-механічних параметрів 

на власні коливання робочого органу. 

 

Отримані у пп. 3.1.1 та 3.1.2 математичні моделі динамічного процесу віток 

скребкового конвеєра є нелінійними диференціальними рівняннями з частинними 

похідними другого порядку та неоднорідними лінійними крайовими умовами. До того:  

а) коефіцієнти при старших похідних є змінними величинами; 

б) рівняння містять мішані похідні лінійної та часової змінних.  

Все це створює значні труднощі аналітичного дослідження динамічних процесів 

розглядуваного класу систем. На сьогодення відсутні точні аналітичні методи 

інтегрування отриманих диференціальних рівнянь. В той же час, чисельне інтегрування 

їх не дає відповіді на багато важливих із інженерної практики питань таких як: 

1). Залежність частоти власних коливань робочого органу трубчастого 

скребкового конвеєра від швидкості пересування сипкого середовища, його амплітуди, 

фізико-механічних властивостей матеріалу; 

2). Умови існування резонансних коливань за дії періодичного збурення на 

систему;  

3) Залежність резонансних коливань, а значить і максимальних динамічних 

зусиль робочого органу від кінематичних, геометричних та фізико-механічних 

параметрів, стійкість процесу. 
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Саме аналітичні розв’язки є базою для вирішення вказаних задач. Із наведеного 

випливає актуальність та практична цінність аналітичного (навіть за фізично 

обґрунтованих обмежень) розв’язання поставленої проблеми.  

До обґрунтованих обмежень, які дають змогу аналітично вирішити деякі задачі 

поставленої проблеми належать: 

- маса робочого органу трубчастого скребкового конвеєра невідривно зв’язаною з 

сипким середовищем є повільно змінною функцією. Нижче, не зменшуючи загальності 

постановки задачі, будемо вважати закон розподілу маси у змінних Лагранжа 

описується функцією   
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- максимальне значення сили опору є малим у порівняння із лінійною складовою 

відновлюючої сили, тобто 
   

2

2 ,
max

,
max

i

iiii
i

x

txu
EA

t

txu
R

















; 

- матеріал каната має слабко виражені нелінійно пружні властивості, тобто, 

1k ; 

-  лінійні переміщення крайніх правих (вертикальних точок) є малими.  

Наведене вище у сукупності дозволяє у диференціальні рівняння (3.9), (3.10), 

(3.16) ввести малий параметр та подати їх у вигляді 
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де 
0m

k
  – малий параметр, 0
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Отримані нелінійні диференціальні рівняння відрізняються лише крайовими 

умовами та правими частинами, які пропорційні малому параметру  . Такі системи 

називають системами із малою нелінійністю. Для них найбільш ефективними методами 

дослідження є методи в основу котрих покладені основні ідеї методів збурень [155, 264, 

313], в т. ч. асимптотичні методи нелінійної механіки [248] чи їх модифікації [249, 255]. 

Базою для їх застосування є існування у явному вигляді розв’язку відповідних 

незбурених ( 0 ) крайових задач, тобто розв’язку рівняння.  
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за однорідних крайових умов  

  ,0, 0 xtxu
                                                   (3.20) 

  0, Lxtxu . 

Примітка. Незбурені рівняння, які відповідають (3.18) відрізняються тільки 

індексами, тому у (3.19) та крайових умовах (3.20) вони опущені.  

На перший погляд, знайти аналітичний розв’язок вказаних рівнянь не становить 

значних труднощів. Однак для інтегрування рівнянь вказаного типу не можна 

застосувати відомі класичні методи Фур’є та Д’Аламбера [360]. Перешкодою для їх 

застосування є наявність у рівнянні (3.19) мішаної похідної за часовою та лінійною 

змінними (
 
xt

txu



 ,2

). Ця похідна враховує вплив сталої складової швидкості 

поздовжнього руху на динамічний процес. Одночасно нехтування цим доданком у 

рівняннях руху може привести неточностей як при визначенні основних характеристик 

коливального процесу робочого органу трубчастого скребкового конвеєра, так і 

динамічних зусиль у ній. Тому нижче зупинимось коротко на використанні хвильової 
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теорії руху [252-253, 367-369] при дослідженні динаміки поздовжньо-рухомих 

суцільних середовищ.  

Базою для визначення впливу наведеної множини параметрів на динамічний 

процес може служити розв’язок рівняння (3.19). Покажемо, що його можна подати у 

вигляді 

        txtxаtxu coscos, ,                  (3.21) 

де ,a  – сталі, ,  – хвильові числа прямої і відбитої хвиль,   – власна частота 

процесу.  

Якщо представлення (3.21) є розв’язком рівняння (3.19), то мають 

справджуватись дисперсійні співвідношення  

,02 22
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EA
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02 22
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 V

m

EA
V                                 (3.22) 

та крайові умови (3.20). Вказані крайові умови еквівалентні тотожності 

    0coscos   tLtL .                       (3.23) 

Вона має справджуватись для довільного значення параметру t . Це рівнозначно 

тому, що коефіцієнти при tsin  та tcos  у виразі, який випливає із (3.23), рівні 

нулеві. Тобто  

,0coscos  LL  

0sinsin  LL .                                     (3.24) 

Система тригонометричних рівнянь (3.24) зв’язує хвильові числа та параметр L 

формулою 

L

k2
 , ,...2,1k  .                                 (3.25) 

Дисперсійні співвідношення (3.23) разом із отриманою вище залежністю 

визначають невідомі хвильові числа та частоту процесу як функції геометричних, 

кінематичних та фізико-механічних параметрів у вигляді  
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На рис.3.4 – рис. 3.12 представлено залежність хвильових чисел  , та частоти 

власних коливань   від швидкості переміщення сипкого середовища V  та довжини 

труби за різних значень параметрів L  та 0m . 
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Рис.3.4. Залежність хвильових чисел та частоти від швидкості руху робочого органу та  

довжини труби трубчастого скребкового конвеєра 

при мd
м

НEмкгm 008.0,108.0,/15 2
11
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Рис.3.5. Залежність хвильових чисел та частоти від швидкості руху робочого органу та 

довжини труби трубчастого скребкового конвеєра  при 

мd
м

НEмкгm 008.0,108.0,/30 2
11

0   



 113 

 

 

K 

L 

V 

  

H 

L 

V 

  

Ω 

L 

V 

 

Рис.3.6. Залежність хвильових чисел та частоти від швидкості руху робочого органу та 

довжини труби трубчастого скребкового конвеєра 

при мd
м

НEмкгm 008.0,108.0,/60 2
11

0   
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Рис.3.7. Залежність хвильових чисел та частоти від швидкості руху робочого органу та 

довжини труби трубчастого скребкового конвеєра 

при мd
м

НEмкгm 008.0,106.0,/15 2
11

0   

 

 



 114 

 

K 

L 
V 

 

 

H 

L 

V 

 

 

Ω 

L 

V 

 

Рис.3.8. Залежність хвильових чисел та частоти від швидкості руху робочого органу та 

довжини труби трубчастого скребкового транспортера  

при мd
м

НEмкгm 008.0,106.0,/30 2
11

0   
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Рис.3.9. Залежність хвильових чисел та частоти від швидкості руху робочого органу та 

довжини труби трубчастого скребкового конвеєра 

при мd
м

НEмкгm 008.0,106.0,/60 2
11

0   
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Рис.3.10. Залежність хвильових чисел та частоти від швидкості руху робочого органу та 

довжини труби трубчастого скребкового конвеєра 

при мd
м

НEмкгm 008.0,101.1,/15 2
11

0   
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Рис.3.11. Залежність хвильових чисел та частоти від швидкості руху робочого органу та 

довжини труби трубчастого скребкового конвеєра 

 при мd
м

НEмкгm 008.0,101.1,/30 2
11

0   
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Рис3.12. Залежність хвильових чисел та частоти від швидкості руху робочого органу та 

довжини труби трубчастого скребкового конвеєра 

 при мd
м

НEмкгm 008.0,101.1,/60 2
11

0   

 

Отримані графічні залежності показують: 

по-перше, для більших значень швидкостей переміщення сипкого середовища в 

трубчастому скребковому конвеєрі хвильове число прямої хвилі є меншим, а для 

зворотної – більшим; 

по-друге, власна частота робочого органу для більших значень швидкості її руху 

є меншою; 

по-третє, що стосується погонної маси, то для більших її значень хвильові числа є 

більшими, а частота – меншою; 

по-четверте, за швидкості рушу робочого органу 
0m

EA
V   проходить зрив 

коливань (частота поздовжніх коливань рівна нулеві). 

Одночасно залежності (3.21) та (3.26) дозволяють представити одночастотні та 

багаточастотні динамічні процеси робочого органу відповідно у вигляді 
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coscos, (3.27) 

 

Відзначимо, параметри ka  та k  знаходяться із початкових умов і така задача 

доже бути предметом окремого дослідження. Що стосується одночастотного розв’язку 

(перше із наведених вище співвідношень), то він буде служити базою для дослідження 

впливу нелінійних сил (у тому числі й сили опору), крайових умов на динамічний 

процес робочого органу. Підставою для такого дещо спрощеного, із математичної 

сторони підходу, дає принцип одночастотності нелінійних коливань у механічних 

системах із зосередженими масами та розподіленими параметрами [22, 248]. Такий 

розгляд коливань робочого органу, яка переміщає сипке середовище, дозволяє 

отримати залежності для оцінки впливу всього спектру чинників урахованих у 

математичній моделі на амплітуду та частоту її поздовжніх коливань.  

 

3.2.2. Загальна методика визначення впливу нелінійних сил та крайових 

умов на поздовжні коливання робочого органу, яка переміщає (транспортує) 

сипке середовище.  

 

Як було наголошено вище, максимальне значення нелінійних сил у порівнянні із 

лінійною складовою відновлюючої сили є малою величиною, тобто величиною 

пропорційною  . Наведене, а також отримані вище результати, є базою для побудови 

асимптотичних наближень крайових задач (3.9), (3.11), (3.13); (3.10), (3.12); (3.13) та 

(3.17). Вказані наближення будуть визначати вплив нелінійних сил та крайових умов на 

закони зміни основних параметрів, які описують коливання відповідних віток робочого 

органу трубчастого скребкового конвеєра. 

Зупинимось на загальній методиці знаходження впливу нелінійних сил на 

нелінійні коливання віток скребкового конвеєра за умови малих збурень крайових умов. 

Для цього подамо їх у більш загальному вигляді  
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                         (3.28) 

Праві частини наведених вище співвідношень узгоджуються із правими 

частинами крайових умов (3.11), (3.13), (3.12), (3.13), (3.17), тобто  
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Таким чином, поставлена задача звелась до інтегрування рівняння (3.18) за 

неоднорідних крайових умов (3.28). Для цього, перш за все, задачі із неоднорідними 

крайовими умовами замінами змінних 

     txwtxvtxu iiiiii ,,,                                               (3.29) 

зведемо до більш простих - задач із однорідними крайовими умовами. Дійсно, якщо 

функції  txw ii ,  та  txv ii ,  є розв’язками диференціальних рівнянь  
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і задовольняють відповідно крайові умови 
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,,(,                                                 (3.32) 

та 

  ,0, 0 xtxv  
 

  0, Lxtxv ,                                            (3.33) 

то отримані таким способом функції  txu ii ,  будуть у першому наближення 

задовольняти поставленій задачі із неоднорідними крайовими умовами. 

Примітки: 

1). У роботі розглядається перше наближення розв’язку задачі про коливання 

привідного робочого органу трубчастого скребкового конвеєра, тому під  txv ii ,  у 

правих частинах крайових умов (3.32) треба розуміти розв’язки відповідних незбурених 

задач; 

2). Функції  
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 у диференціальних 

співвідношеннях (3.31), як випливає із наведеної заміни змінних, мають вигляд  
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Знайти розв’язоки крайових задач (3.30), (3.32), із урахуванням наведеного, не 

становить значних труднощів. Дійсно, безпосередньою перевіркою переконуємось, що 

функції  txw ii ,  мають вигляд  
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Останнє дозволяє перейти до знаходження функцій  txv ii , . Для цього 

застосуємо загальні ідеї методів збурень [155, 264, 313], адже права його частина є 
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пропорційна малому параметру. Найбільш простим із них та одночасно зручним для 

практичної реалізації є метод Ван-дер-Поля [387]. Необхідною умовою, для поширення 

його основної ідеї на досліджувані класи нелінійних динамічних систем, є описання у 

явному вигляді динамічного процесу незбуреної )0(   системи. Ця задача розв’язана 

у пп. 3.2.1 за відповідних крайових умов. 

Отже, без урахування нелінійних сил динамічний процес у линві описується 

залежністю (3.21) (адже у даному випадку система консервативна). Нелінійні сили 

порушують, взагалі кажучи, вказану властивість системи. Тобто для збуреного випадку 

параметри a і φ будуть вже змінними величинами. Задача полягає у знаходженні 

співвідношень, що визначають закони зміни цих функцій у залежності від швидкості 

транспортування сипкого середовища, закону його розподілу між лопаткам, сили 

опору, нелінійно пружних властивостей матеріалу линви, крайових умов та ін. На 

основні поставлені задачі дозволить дати відповідь основна ідея методу Ван-дер-Поля 

трансформована на випадок розглянутої крайової задачі. Її суть полягає у наступному: в 

першому наближенні розв’язок незбуреної крайової задачі (3.21) можна також 

трактувати і за розв’язок збуреної, із тією лише різницею, що нелінійні сили 

спричиняють малу зміну в часі основних параметрів, які описують динаміку процесу. 

Тобто, у збурених системах нелінійні сили спричиняють зміну в часі амплітуди та фази 

коливань. Проблема полягає у тому, щоб знайти співвідношення, які визначають закони 

зміни вказаних параметрів у залежності від вигляду правої частини рівняння (3.31), 

тобто у залежності від вигляду аналітичної апроксимації нелінійних сил, маси сипкого 

середовища, що переміщається в трубчастому скребковому конвеєрі та ін.  

Зауважимо, що існує також дещо інший підхід щодо описання впливу на 

динаміку процесу малих нелінійних сил [252-253, 255]. Він стосується систем значної 

довжини. Для них вважається, що амплітуда та частота динамічного процесу залежать 

від лінійної та часової змінних [253, 255]. У таких постановках задач, як правило, 

крайові умови не розглядаються, а сам підхід (при узагальнені його на розглядувані 

класи задач) бажаного практичного результату не дає. До того ж, він є достатньо 

складним.  
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3.3. Узагальнення основної ідеї методу Ван-дер-Поля на випадок коливань 

поздовжньо-рухомого привіднного робочого органу трубчастого скребкового 

конвеєра.  

 

Поширити основну ідею методу Ван-дер-Поля на досліджувані класи задач 

значною мірою полегшує принцип одночастотності коливань нелінійних систем. Із його 

урахуванням перше одночастотне наближення розв’язку рівняння (3.31) за крайових 

умов (3.32) будемо шукати у вигляді  

       )(cos)(cos)(, ttxttxtatxv ii   . (3.34) 

Параметри  ,,  детально описані у пп. 3.2.1, зокрема власна частота коливань 

  та хвильові числа ,  для розглядуваного випадку описується залежністю (3.26). 

Функції )(ta  та )(t  є невідомими і їх необхідно знайти таким чином, щоб 

представлення (3.34) з точністю до величин порядку 2  задовольняло рівнянню (3.31). 

Тому, шляхом диференціювання залежності (3.34) за змінними x, t, із урахуванням 

вказаного, отримаємо 
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Якщо підставити наведені вище залежності у вихідне диференціальне рівняння (3.31), 

то отримуємо зв’язок між невідомими параметри )(ta і )(t , їх похідними та функцією, 

що описує нелінійні сили, у вигляді 

        txatxtxa ittiitt sin]cos[cos  

         ]cos[cossin
2

 txtxatx iiti
 

        txatxtxa itiitt cos2]sin[sin2  

       txtxatx iii cos[coscos 2

           (3.36) 

        txatxtxaV itii sin]coscos[2  

       ]coscos[sin  txtxatx iiti  

      ,,,,,]coscos[

0

222 
i

xaft
i

xt
i

xaV
m

EA















  

де   ,,,, ixaf  відповідає значенню правої частини рівняння (3.31) за умови, 

що похідні шуканої функції визначаються відповідно до розв’язку незбуреної задачі, а 

,  t  .2 t
l

V
  

Правою частиною диференціального рівняння (3.36) є аналітична функція, яка 

вказує на малу величину максимального значення нелінійних сил порівняно із 

відновлюючою силою гнучкого елемента (відновлююча сила – геометрична сума сил 

натягу та пружної сили зумовленої видовженням робочого органу). Як показано у [346], 

мале збурення в автономних системах (та і у неавтономних нерезонансних системах) 

викликає повільну зміну в часі амплітуди і початкової фази коливань. Це, для першого 

наближення поставленої задачі, дозволяє знехтувати доданками порядку малини 2 , 

тобто доданками пропорційними tta ; tt ;  2t ; tta  і т.д. 

Таким чином, із (3.36), приймаючи до уваги наведене, отримаємо для визначення 

закону зміни амплітуди і фази хвиль диференціальне співвідношення 

      txtxa ii sin2sin2

     txVtxV ii sin2sin2  

      txtxa coscos2 

    ).,,,,(cos2cos2  iii xaftxVtxV                      (3.37) 
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Долучаючи до нього рівняння, яке випливає із основної ідеї методу Ван-дер-Поля  

        0]sin[sincoscos   txtxatxtxa tit (3.38) 

отримуємо систему двох звичайних диференціальних рівнянь, які зв’язують шукані 

функції. 

Шляхом нескладних перетворень залежності (3.37) можна привести до вигляду  

  )()(cos ii xaxa     ),,,,()()(sin  ii xafxaxa   ,  (3.39) 

де  

)cos()(2)sin()(2)( ii xVxVx  ,  

)cos()2(2)cos()(2)( ii xVxVx   . 

Правою частиною диференціального співвідношення (3.39) є 2 -періодична 

функція за змінними  ,, . Доданки пропорційні ,cos,sin   cos,sin  відіграють 

роль періодичного збурення, тобто природа періодичного збурення за змінною   

лежить у крайових умовах. Дійсно, за рахунок проходження робочого органу кутових 

точок змінюється періодично кут нахилу каната до труби. Це означає, що періодично 

змінюється величина сили натягу у каната за рахунок проходження кутових точок 

скребка. 

Дещо іншу фізичну сутність мають доданки пропорційні гармонікам  . 

Виходячи із їх фізичного змісту (додаткова сила натягу у довільному перерізі каната 

зумовлена вагою відсіченої частини разом із сипким середовищам) у змінних Ейлера. 

До того ж, гармоніки 0

2
  Vt

l
 та t

l

V

2


   навіть при 00   не мають спільної 

міри (не існує таких взаємно простих чисел p  та q , для котрих виконується рівність 

 qp   за виключенням 0 qp ). Тому, формально розглядаючи (3.39) як 

рівняння, яке еквівалентне диференціальному рівнянню вимушених коливань, для 

нього можливі наступні випадки: 

а) нерезонансний ( V
l

qp
2


  та 

l

V
qp

2
 ); 

б) резонансний, зумовлений періодичним збуренням крайових умов 

(
l

V
pq

2
 );  
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в) резонансний, зумовлений поданням у змінних Ейлера додаткової складової 

сили натягу – вагою умовно відсіченої частини робочого органу разом із сипким 

середовищем (
l

V
pq

2


 ). 

Розглянемо спочатку найбільш простий, нерезонансний випадок. Як показано у 

[44-45, 83], рівняння першого наближення, які визначають закони зміни амплітуди та 

частоти коливального процесу у нерезонансному випадку не залежать від фази 

зовнішнього періодичного збурення. Це дозволяє провести усереднення [249-250] 

рівняння (3.39) по фазах власних та вимушених коливань. Процедура усереднення 

дозволяє отримати систему звичайних диференціальних рівнянь відносно параметрів a  

та   вигляду 

;cos),,,,(
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3     .(3.40)Зважаючи 

на те, що ми розглядаємо випадок коротких систем, тобто систем для яких амплітуда та 

фаза коливань вздовж довжини робочого органу змінюється незначною мірою ( )(taa   

та )(t  ) систему диференціальних рівнянь (3.40) можна усереднити по лінійній 

змінній та отримати закони зміни амплітудно-частотної характеристики коливань 

робочого органу у вигляді  
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Отримані співвідношення (3.41) є базовими для дослідженні нелінійних 

нерезонансних коливань віток скребкового конвеєра. Вони дають можливість 
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визначити закони зміни амплітуди та її частоти у загальному випадку, тобто у випадку 

динамічного процесу що відповідає вихідним крайовим задачам.  

Таким чином, співвідношення (3.27) описують динамічний процес збуреного 

нерезонансного руху, за умови, що параметри )(ta  та )(t  задані залежностями (3.41). 

Вони показують, що процес робочого органу не є ізохронним. Він визначається як 

крайовими умовами, зовнішніми, внутрішніми чинниками та швидкість поздовжнього 

руху.  

Достовірність отриманих залежностей підтверджується граничним переходом 

при 0V . У вказаному випадку вихідні математичні моделі коливань віток 

скребкового конвеєра не ураховують швидкості поздовжнього руху і для їх аналізу 

можна використати більш просту методологію [44-45, 83, 101]. 

 

3.4 Дослідження коливань робочого органу трубчастого скребкового 

конвеєра із врахуванням сили опору пропорційної швидкості та нелінійних 

пружних властивостей матеріалу 

 

Як було наголошено вище, до однієї із найсуттєвіших причин виникнення 

нелінійних коливальних процесів у механізмах чи елементах конструкцій є нелінійність 

їх пружних характеристик (фізична нелінійність), наявність сили опору, урахування 

геометричної форми об’єкта (геометрична нелінійність) та крайові умови. Останні для 

розглядуваного випадку дещо спростимо. Приймаючи до уваги що 1
2


l

D
, перша 

визначна границя дозволяє sin  замінити величиною кута нахилу линви у кутових 

точка, тобто  . Зберігаючи вказаний порядок точності у крайових умовах, функції 

 txw ii ,  подамо у вигляді  
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Враховуючи наведене вище, праві частин рівнянь (3.31), набувають вигляду 
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Відповідно визначається також амплітудно-частотна характеристика 

динамічного процесу робочого органу, яка у випадку рівномірного розподілу сипкого 

середовища між скребками, визначається диференціальними рівняннями 
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.(3.44) 

Нижче, на рис.3.13 та рис.3.14, представленні залежності в часі амплітуди та 

частоти коливань робочого органу за різних  швидкостей її руху. 
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Рис. 3.13. Зміна в часі амплітуди  коливань робочого органу за різних 

значень швидкостей її поздовжнього руху 

  

 

 

 

а)  
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б) 

 

в) 

Рис. 3.14. Вплив амплітуди, швидкості руху та параметрів 
0m

kEA
  на частоту власних 

коливань системи трубчастого скребкового конвеєра 
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Представлені графічні залежності показують, що: 

- для більших значень швидкості руху робочого органу трубчастого скребкового 

конвеєра бистрота заникання амплітуди є меншою; 

- домінуючу роль впливу на частоту коливань робочого органу відіграє швидкість 

її поздовжнього руху. 

Наведене вище слід враховувати для дослідження більш складного випадку 

коливань робочого органу – резонансного. 

 

3.5. Резонансні коливання гнучких двовимірних елементів в трубчастому 

скребковому конвеєрі 

 

Набагато складнішим і одночасно більш важливішим з огляду на практичну 

сторону є дослідження резонансного випадку робочого органу [200]. Як 

наголошувалось вище, резонансні коливання в трубчастому скребковому конвеєрі 

можуть виникати на частотах кратних 
l

V2
 або 

l

V

2


 їх дробовим частинам. Із 

математичної сторони всі викладки, які стосуються резонансу зумовленого збуренням 

крайових умов (резонанс на частоті 
l

V2
 або кратній чи дробовій її частині) ідентичні 

резонансу на іншій частоті (зумовленій нерівномірним розподілом маси сипкого 

середовища між скребками та використанням змінних Ейлера). Тому нижче 

зупинимось на більш важливому, на наш погляд, першому випадку, а для другого - 

наведемо тільки остаточні розрахункові залежності. 

Зважаючи на вказане вище, розглянемо випадки  
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де   – відхилення квадрата власної частоти від частоти зовнішнього збурення. 

Оскільки це відхилення є порядку  , то формально його можна віднести до правої 

частини рівняння (3.31). Таким чином у резонансному випадку, як і у нерезонансному, 

розв’язком задачі вважатимемо залежність (3.34) у котрій амплітуда та фаза коливань є 

функціями часу. Проте, у резонансному випадку визначальним параметром 

динамічного процесу є різниця фаз власних та вимушених коливань:   . Якщо 

формально ввести цей параметр у залежність (3.34), то у резонансному випадку 

розв’язок буде представлятись у вигляді 

    )cos)()cos)(),(   xtxtatxu . (3.46) 

До того ж, на відміну від розглянутого нерезонансного випадку, у резонансному 

величини 
dt

da
 та 

dt

d
, є функціями, що залежать не лише від амплітуди a, але і від 

різниці фаз   (   ). Таким чином, базою для визначення основних амплітудно-

частотних характеристик резонансного динамічного процесу є диференціальні рівняння 

);,(  a
dt
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  (3.47) 

де ),(),,(  aa   – невідомі функції, котрі необхідно знайти таким чином, щоб 

залежність (3.46), із урахуванням (3.47), задовольняла вихідну задачу із розглядуваним 

степенем точності. 

З урахуванням наведеного, шляхом диференціювання (3.46) по змінних t, x, 

отримуємо  
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Подібним чином як і для нерезонансного випадку, із (3.31), враховуючи (3.48), 

для першого наближення маємо систему лінійних неоднорідних алгебраїчних рівнянь 

відносно невідомих функцій 
dt
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 та 

dt
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Після нескладних перетворень із них знаходимо 
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Усереднюючи [249-250] останні співвідношення за повільнозмінними 

величинами, визначаємо зв’язок між амплітудою та різницею фаз у вигляді 
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У наведених вище залежностях функції )(x  та )(x  мають вигляд 

аналогічний, як і для нерезонансного випадку. Це дозволяє у першому наближенні 

резонансні коливання робочого органу трубчастого скребкового конвеєра, яка 

переміщає сипке середовище, описати залежністю (3.46), в котрій параметри )(ta  та 

)(t визначаються залежностями (3.51).  

Подібним чином, як було наголошено вище, визначаються співвідношення, які 

описують резонансні коливання у випадку, коли власна частота коливань   близька до 
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. (3.52) 

Таким чином, у другому резонансному випадку коливання робочого органу 

описуються залежністю     )cos)()cos)(),(   xtxtatxu  в якій 

параметри a  та   визначаються залежністю (3.52) (   ). Наведені вище загальні 

результати дозволяють для описати амплітудно-частотну характеристику поздовжніх 

коливань віток трубчастого скребкового конвеєра у вигляді:
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На базі отриманих співвідношень нижче представлені резонансні криві (рис.3.15) 

та закони зміни амплітуди при переході через головний резонанс (рис.3.16 ) та 

прирізних власних частот та швидкостей її руху в трубчастого скребкового конвеєра 

(рис.3.17 ). 

 

Рис. 3.15 Резонансні амплітуди за різних значень швидкості руху системи 
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Рис. 3.16. Залежність амплітуди коливань від частоти вимушуючої сили при 

проходженні головного резонансу за різних швидкостей руху робочого органу 

 

 
а) 

 
б) 
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в)  

г) 

 
д) 

 
е) 

 

Рис. 3.17. Закони зміни амплітуд коливань робочого органу при переході через 

резонанс за частот власних коливань 100 с-1 – а), б), в) та 140 с-1 – г),  д), е) швидкостей 

її руху 0- а), г); 4- б) д)Б; 10- в), е) 

 

Представлені графічні залежності показують, що на величину резонансної 

амплітуди впливають не тільки фізико-механічні, геометричні параметри робочого 

органу, але повздовжня складова швидкісті її руху. Причому для невеликих швидкостей 

із зростанням величини останьої, резонансна амплітуда є більшою. 

Момент асинхронного електродвигуна в околі номінальної швидкості обертання 

можна визначити з диференціального рівняння [ 209-210, 230]: 

1
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1 1 1об
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dt д V д Vд


   
    ,                               (3.54) 
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д  – складова часу що враховує перехідні процеси в двигуні; V  – коефіцієнт крутизни 

статичної характеристики; 
0  – кутова швидкість ідеального холостого ходу. 

Натяг робочого органу складається з монтажного натягу канату 
1

t , опору 

пересування скребків і опору обертання напрямних блоків. 

Монтажний натяг каната визначається з умов: 

а) щоб стрілка прогину каната між скребками не перевищувала 0,2% від відстані 

між опорами, тобто : 

n

n a
t

gaq
f 2,0

8
1

2




 ,                                           (3.55) 

де f  – прогин тягового каната; q  – маса погонного метра канату; 
1

t  – монтажний 

натяг канату; na  – віддаль між опорами, g  – прискорення вільного падіння (9,81 м/с2). 

16
1

n
agq

t


                                                      (3.56) 

б) щоб виконувалася умова: 

e
t

t


1

max25,1 ,                                                 (3.57) 

де   – кут охоплення робочого органу ведучого шківа, рад;   – коефіцієнт тертя 

каната по зірочці; 

в)    –       oбn
Mrtt  )(

1max                                                                   (3.58) 

Скориставшись наведеною методикою, в залежності від умов роботи, можна 

вибрати тип приводу, його потужність, а також назначити діаметр канату. 

Для прикладу покажемо графік зміни зусиль у вітках канату (рис.3.18). 
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Рис. 3.18. Часові залежності зміни зусиль у вітках трубчастого скребкового 

транспортера: 1 – робоча вітка; 2 – холоста вітка. 

Початковими умовами прийнято: (0) 0x  ; 0(0)V V ; 1 1  ; 2 2  ; 

x V ;
lq

tt

dt

dV




 1max

 

 

3.6. Висновки.  

 

Розроблена методика дослідження динамічного процесу робочого органу 

трубчастого скребкового конвеєра, який переміщає сипке середовище, дозволяє 

проаналізувати вплив швидкості руху та різної природи сил та крайових умов на закони 

зміни амплітудно-частотної характеристики. Отримані розрахункові формули для 

конкретних систем дають можливість зробити такі узагальнені висновки:  

1. За лінійної постановки задачі частота (період) коливань робочого органу 

залежить лише від фізико-механічних характеристик, швидкості поздовжнього руху та 
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крайових умов, геометричних розмірів. У той же час у нелінійній – як від вказаної вище 

низки параметрів, так і від амплітуди коливань, причому, зі зростанням амплітуди 

коливань частота зростає для жорстких систем, а для м’яких – спадає.  

2. Стала складова швидкості поздовжнього руху робочого органу суттєво 

впливає як на частоту власних її коливань, та і її амплітуду. Для більших значень сталої 

складової поздовжньої швидкості частота власних коливань є меншою.  

3. У зв’язку із наведеним вище, явище резонансу для більших швидкостей 

поздовжнього руху має місце за менших власних частот вимушуючої сили. Резонансне 

значення амплітуди залежить як від геометричних розмірів робочого органу, так і 

швидкості її поздовжнього руху. 

4. Величина резонансного значення амплітуди коливань линви у 3- 4 рази більша 

за амплітуду нерезонансних коливань, а значить – максимальні динамічні напруження у 

вказаному випадку перевищують динамічні напруження усталеного процесу. 

5. Зусилля у вітках трубчастого скребкового конвеєра в момент пуску 

коливається і збільшується від номінального на 4050%, це необхідно врахувати при 

виборі діаметра каната робочого органу. 
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РОЗДІЛ ІV.  

ТЕОРЕТИЧНІ ДОСЛІДЖЕННЯ ГВИНТОВИХ ТРАНСПОРТНО-

ТЕХНОЛОГІЧНИХ МЕХАНІЗМІВ СІЛЬСЬКОГОСПОДАРСЬКИХ 

МАШИН 

 

4.1. Теоретичні обґрунтування геометрії гвинтових гофрованих робочих 

органів (ГГРО) сільськогосподарських машин. 

 

Для сільськогосподарських машин для виконання відповідних транспортно-

технологічних операцій розширення функціональних можливостей механізованих 

робіт з транспортування, завантаження та розвантаження сипких матеріалів 

запропоновано ряд конструктивно-технологічних схем компонування гвинтових 

гофрованих та гнучких конвеєрів. 

Аналіз дав можливість виділити топологічні різновиди виконання ГГРО, які 

мають значні перспективи до використання: ГРО, гофровані на зовнішній ділянці 

поверхні витка; ГРО, гофровані на внутрішній ділянці поверхні витка; ГРО, 

гофровані на цій поверхні із змінною амплітудою гофрів у радіальному напрямку 

та постійними значеннями параметрів розміщення поверхонь зовнішнього та 

внутрішнього контурів відносно вісі спіралі. 

На нашу думку, найпростішим методом опису їх геометрії є застосування 

методики, запропонованої в праці [357]. Так, зокрема, згідно [103, 105], узагальнене 

рівняння профільної поверхні ГРО має вигляд: 

       

       

       

        

     

     

0 1 1 0

2 2 0 0

0 1 1 0

2 2 0 0

0 1 1 0

2 2 0

[ , , cos / /

, sin / ] cos / ;

[ , , cos / /

, sin / / ] cos / ;

[ , sin / /

, ]cos / /

p

p

p

p

p

p

x r t x r t x t b dV dt

r t x dV dt V t dV dt

y r t x r t x t b dV dt

r t x t b dV dt V t dV dt

z Z r t x t b dV dt

r t x t b dV dt cV

 

 

 

 

 

 

    

    

    

    

    

      , ,FAF t x

 (4.1) 



 140 

де  0,r t x ,  11 , xtr ,  22 , xtr  – функціональні радіус-вектори; jx  – умовна змінна; 

p  – кутова характеристика профілю; i  – кутова координата у площині 

поперечного перерізу профілю; )/(),/( dtddtdV   – кутові швидкості обертових 

відповідних функціональних радіусів-векторів [103, 105];  FxtAF ,  – функція 

гофровидності поверхні;  1 2, ,T r r r  – функція кроку спіралі; R  і r  – радіус 

відповідно зовнішнього і внутрішнього контурів спіралі; 0  – радіальна 

координата;    dtddtdVb ///  . 

Враховуючи вираз рівняння поверхні гвинтової спіралі можна подати у 

вигляді(4.1) [105]: 

kxqxR iii 21 


, (4.2) 

де       jdtdVtVidtdVtVq


/sin/cos 00  . 

Рівняння гвинтової спіралі [105, 357]: 
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де m  – кількість поверхонь гофрованої спіралі (визначається згідно з правилами, 

поданими у роботі [105, 357]); 

Введемо позначення: 
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(4.4) 

де 1f  і 2f  - лінійні амплітуди гофрів відповідно зовнішніми і внутрішніми 

контурами спіралі; m~  - кількість гофрів одного витка спіралі; h  – товщина стрічки; 

t  – варійований параметр; L  - ширина витка; 0,A  – лінійна та кутова амплітуди 
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гофрів; ka  – параметр кроку гвинтової лінії 1 2( , , ) / 2ka T r r r  ; АG  ,,  – параметри 

гофрів. 

Використовуючи вираз (4.1), та припустивши, що геометричні 

характеристики поперечного перерізу витка спіралі по її довжині є постійними, а 

поперечний переріз умовно описується багатокутником, складеним із сторін 

елементарних квадратів, одержано рівняння гофрованих спіралей шнеків, для 

різних топологічних варіантів їх виконання, які подані у додаток В. 

При процесі моделювання ГРО гвинтових змішувачів доцільно визначати на 

основі конструктивних і технологічних параметрів та фізико-механічних 

властивостей їх робочого середовища. Основні обмеження конструктивні 

параметри для гофрованих спіралей задаються технологією виготовлення. 

Необхідно встановити спосіб виготовлення та параметри і режими відповідного 

процесу, а тому для виготовлення гофрованого робочого органу є зубчасті коліса з 

відповідним профілем зубів (рис. 4.1). 

Визначимо зусилля 0P , яке необхідне для гнуття заготовки у вигляді стрічки 

між двома прямозубими колесами. 

Розглянемо цей випадок, як балку, що загинається навколо робочих ребер 

зубів в чотирьох точках E  з радіусом згину r .  

 

Рис. 4.1. Розрахункова схема формування гофроутворення: 

1 – зуб верхнього колеса; 2 – зуб нижнього колеса; 3 – стрічка 
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Із умови рівності згинних моментів зовнішніх і внутрішніх сил та попередніх 

досліджень науковців [123] виведено рівняння: 

2 2 2 2 2
1 1 1

0 .0 ln
2 4 8

B Т

R r R R rS
M P l b П

r

    
                    

,  (4.5) 

де   - коефіцієнт, що враховує вплив середнього головного напруження 
z

 ; 

0.Т  - екстрапольована границя текучості матеріалу стрічки, МПа; 

П  - лінійний модуль зміцнення, МПа; 

b - ширина стрічки; 

1
R  - зовнішній радіус гнуття стрічки , мм; 

r  - радіус заокруглення при вершині зубів; 

S  - товщина стрічки; 

вl  - величина плеча, яке змінюється в процесі опускання зуба у впадину, 

визначається із геометричних співвідношень: 

sin2
2

 ra
t

lв ,     (4.6) 

де t  - крок зубів; 

a  - величина прямолінійної ділянки зуба; 

  - кут гнуття, що утворюється в результаті переміщення крайньої точки контакту 

матеріалу із заокругленнями зубів. 

Тоді 
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. (4.7) 

Найменше зусилля гофроутворення має місце при горизонтальному 

розміщенні стрічки на початку гнуття при a
t

l 
2

max , найбільше – в кінці, коли 

90 . Для цього випадку  
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. (4.8) 

Аналізуючи процес формоутворення гофр між двома конічними зубчастими 

колесами (рис. 4.2), встановлено, що згідно (4.6) плече вl  змінюється рівномірно 

вздовж всієї ширини заготовки. 

Отже, сила гофроутворення на більшому радіусі гнуття менша ніж на 

меншому радіусі гнуття. 

 
Рис. 4.2. Схема формутворення гофрованої поверхні конічними колесами: 

1 – ведуче конічне колесо, 2 – ведене конічне колесо, 3 – стрічка 

 

Зусилля, необхідне для гофрування двома конічними зубчастими колесами 

срP , визначаємо як середнє значення зусиль гнуття по більшому і по меншому 

радіусах з врахуванням сили тертя на переміщення заготовки: 
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 .     (4.9) 

Згідно (4.7) 
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, (4.11) 

де ЗP  і BP  - відповідно зусилля гофроутворення по більшому і меншому радіусах; 

Зt  і Bt  - відповідно крок зубів на зовнішньому і на внутрішньому діаметрах 

конічних зубчастих коліс; 

Зa  і Ba  - відповідно величини прямолінійних ділянок зубів на зовнішньому і на 

внутрішньому діаметрах конічних зубчастих коліс; 

Зr  і Br  - відповідно радіуси заокруглення при вершинах зубів на зовнішньому і на 

внутрішньому діаметрах конічних зубчастих коліс. 

Крім вищезгаданих способів утворення гофр можна використовувати прямі та 

конічні колеса із зубами, що відповідають профілю утворюваної гофри (рис. 4.3). 

Перевагою цього методу над попередніми є те, що в процесі гнуття утворюються 

криволінійні ділянки.  

Зусилля гофроутворення колесами із спеціальними зубами 0P  визначено 

аналогічно до зусиль при використанні модульних зубчастих коліс. Змінюється 

лише значення плеча вl : 

sin2
2

зв r
t

l  .     (4.12) 

 

Рис. 4.3. Розрахункова схема гофроутворення колесами із спеціальним 

закругленим профілем зубів: 1 – зуби верхнього колеса, 2 – зуби нижнього 

колеса, 3 – стрічка 
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Для прямозубих коліс:  
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.  (4.13) 

 

Для конічних коліс: 
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.  (4.16) 

Зусилля згинання розраховано без впливу сил тертя, що діють в контактних 

зонах. 

Як показано в [331] сили тертя в контактних зонах спричиняють розтягування 

заготовки і відповідно зміщення радіуса нейтральної поверхні в зоні згину. 

Тоді залежність зусилля згинання буде відрізнятись від залежності без 

врахування сил тертя на величину коефіцієнта Tk . 

PkР TТ  ;     (4.17) 

 

Sfftgl

l
kT

)(2

2

21 



,   (4.18) 

де   - кут, що охоплює зону зминання, для широких стрічок 0 ; 

f1, f2 – коефіцієнти тертя на першому і другому зубі відповідно. 
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Оскільки зуби виконані з однакового матеріалу, то f1=f2, і тому Tk  є 

незначним. Зусилля формоутворення з достатньою для практичних цілей точністю 

можна визначити за залежностями (4.13-4.16) 

На основі рівнянь (4.13-4.17) побудовано графіки залежності сили 

гофроутворення від товщини і ширини стрічки, а також кроку гофр (рис. 4.4–4.6). 

Під час навивання гофрованої заготовки на оправу з радіусом r  відбувається 

розтяг зовнішніх шарів на величину m  і стиск внутрішніх шарів на величину n . 

 
 

–– –– –– прямі колеса –––––– конічні колеса 

Рис. 4.4. Залежність сили гофроутворення від ширини стрічки (t=20мм; α=60º): 

сталь 08кп – 1) S=1,5мм; 2) S=2мм; 3) S=2,5мм; 

алюміній – 4) S=1,5мм; 5) S=2мм; 6) S=2,5мм 
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–– –– ––  прямі колеса –––––– конічні колеса 

Рис. 4.5. Залежність сили гофроутворення від товщини стрічки (t=40мм; α=70º): 

сталь 08кп – 1) b=10мм; 2) b=20мм; 3) b=40мм; 

алюміній – 4) b=20мм; 5) b=30мм; 6) b=60мм 

 

–– –– –– прямі колеса –––––– конічні колеса 

Рис. 4.6. Залежність сили гофроутворення від кроку гофр (S=2,5мм; α=80º): 

сталь 08кп – 1) b=20мм; 2) b=40мм; 3) b=60мм;    

алюміній –4) b=30мм; 5) b=40мм; 6) b=50мм 
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Розглянемо елементарну частину гофрованої стрічки шириною b  із кроком 

гофрування гf  під час деформування навколо оправи (рис. 4.7). Розтяг верхніх 

шарів m  і стиснення нижніх n  відбувається до умовного нейтрального шару з 

радіусом 0 , який приймаємо приблизно 1
2

b
r  . Із фігури СDО визначаємо 

величину стиснутого шару n : 

1n r ,     (4.19) 
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. 

 

Рис. 4.7. Схема розрахунку деформації стрічки при навиванні на оправку 

Тоді величина стиску n  дорівнює: 

0

arcsin
4 4 4

г г гf f f
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.   (4.20) 

Визначаємо величину розтягнутого шару: 

1( )m r b    .     (4.21) 

Визначимо величину розтягу за залежністю: 

0

( )arcsin
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.    (4.22) 
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4.2. Дослідження кінематики сипкого вантажу у конвеєрі із гофрованим 

робочим органом 

 

Важливою умовою високоефективного використання кормів при 

виробництві продукції тваринництва є годування тварин і птиці повноцінними 

кормовими сумішами, збалансованими за поживними речовинами, вітамінами і 

мікроелементами у відповідності до запланованої продуктивності. Особливе місце 

при цьому відводиться якості змішування кормової суміші, яка прямою мірою 

впливає на продуктивність тварин і птиці. Для зменшення енергетичних витрат і 

підвищення якості змішування сипких матеріалів розроблено ряд оригінальних 

конструкцій гвинтових змішувачів із гофрованим робочим органом. Тому оцінка 

якості роботи змішувачів необхідна як при їхній експлуатації, так і при 

проектуванні нових. 

Для встановлення характеру навантаження на складові частини конвеєра по 

всій його довжині розглянемо рух частинки вантажу в координатах xyz (рис. 4.8). 

Після встановлення характеру цього руху і силових факторів визначимо характер 

навантажень на робочий орган та кожух під час переміщення вантажу.  

Розглянемо режим роботи конвеєра, в склад якого входить гофрований шнек 

осьовим рухом. Із умови контакту частинки вантажу А з гвинтовою поверхнею 

шнека та циліндричною поверхнею кожуха, її розміщення визначається радіальним 

параметром R і кутовим параметром θ. [51, 60]. 
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Рис. 4.8. Розрахункова схема переміщення частинки вантажу у нахиленому 

гвинтовому конвеєрі: 1 – привідний вал; 2 –гофрований шнек; 3 – частинка 

вантажу;  4 – кожух; 5 –муфта 

 

Розглянемо режим роботи конвеєра, в склад якого входить гофрований шнек 

осьовим рухом. Із умови контакту частинки вантажу А з гвинтовою поверхнею 

шнека та циліндричною поверхнею кожуха, її розміщення визначається радіальним 

параметром R і кутовим параметром θ. [51, 60]. 

В параметричному вигляді координати частинки А визначаються такими 

залежностями:  
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      (4.23)  

 

де xA, yA, zA, – координати частинки, м;  

R – радіальний параметр частинки, м;  

θ – кутовий параметр частинки, рад; 
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ω  – кутова швидкість робочого органу, рад/с; 

t – час, с; 

А – висота гоф, 1 1( ) ,A tg R R A    м; 

k – кількість гофр на одному витку. 

Швидкості руху частинки відносно шнека в напрямку осей х, у, z: 
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      (4.24)  

. . .

А А А, , ,х у z - проекції швидкості руху частинки на осі координат хуz, м/с; 

. . .

, ,1u 1u 1uх у z  – проекції швидкості руху шнека на осі координат хуz, м/с.  

Оскільки кожух нерухомий, то швидкості руху частинки відносно кожуха в 

напрямку осей х, у, z, дорівнюють: 
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       (4.25)  

 

Проекції швидкості руху частинки знаходимо, диференціюючи рівняння 

(4.23) для загального випадку, коли R const : 
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   (4.26)  

 

Згідно з (4.24), враховуючи залежність (4.26) і також те, що частота 

обертання частинки відрізняється від частоти обертання шнека знаходимо  
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    (4.27) 

 

Модулі швидкості руху частинки відносно робочого органу і кожуха 

визначаємо за формулами: 

 

2 2 2

1 1 1 1s x y z   ;     (4.28)  

2 2 2

2 A A As x y z   .      (4.29)  

 

Підставляючи рівняння (4.27) у (4.28) і (4.29), приймаючи допущення, що 

частинка перебуває у постійному контакті із жолобом і радіальний параметр 

частинки не змінюється в часі (R=const), після скорочень, отримаємо:  

 

 



 153 

2 22.
2

1 2
2 cos( )

4 2

T d T d
s R Ak k t

dt dt

 
  

 

    
           

    
;  (4.30) 

 

2 2 22
2 2 2 2 2.

2
2

2 cos( ( ) ) ( ) cos ( ( ) )
4 2

d T d T d d
R A k k t A k k t

s dt dt dt dt

   
      

 

     
                          

(4.31) 

Прискорення частинки визначаємо, диференціюючи рівняння (4.27) при 

R=const 
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  (4.32)  

 

Результати числових та експериментальних досліджень, а також досліджень, 

представлених в роботі [78] свідчать, що незалежно від початкових умов 

транспортування після проходження зони перехідного режиму встановлюється 

стабільний режим транспортування. Враховуючи те, що період невстановленого 

руху частинки невеликий і не перевищує 0,6...0,8 с для швидкохідних конвеєрів і 

1...1,5 с для тихохідних визначальне значення для встановлення силових параметрів 

має аналіз часткових рішень. 

Під час змішування сипких матеріалів використовуємо швидкохідні 

конвеєри. Розглянемо стабільний режим транспортування у швидкохідному 

конвеєрі, в якому вантаж рухається по гвинтовій траєкторії і для якого дійсні 

умови: ч

d
const

dt


  , 

2

2
0

d

dt



, 0

dR

dt
 , constR  . Тоді проекції швидкості руху 

частинки відносно шнека на осі системи координат хуz будуть становити: 
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    (4.33)  

ч - кутова швидкість частинки на робочому органі. 

M

 
 

Рис. 4.9. Траєкторія руху частинки у швидкохідному конвеєрі, з гофрованим 

шнеком: R=0,1м; ω=32 рад/с; Т=0,2м; А=0,01м; k=15 

 

Проекції швидкості руху частинки відносно кожуха на осі системи 

координат хуz: 
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  (4.34) 

Модулі швидкості руху частинки  
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           ; (4.35) 

z, м 

y, м 

x, м 



 155 
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          .(4.36) 

На основі формули (4.36) будовані графіки зміни швидкості руху частинки 

відносно кожуха у тихохідному конвеєрі в часі (рис. 4.10)  

 0.000 0.050 0.100 0.150 0.200

1.000

2.000

 
 

Рис.19. Графіки зміни швидкості руху частинки відносно кожуха у 

швидкохідному конвеєрі в часі ω = 32 рад/с, R = 0,1 м, Т = 0,2 м, А = 0,01 м:  

1 – k = 10; 2 – k = 15; 3 – k = 20 

 

Прискорення частинки визначаємо за рівняннями: 
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     (4.37)  

 

На основі графіків рис. 4.10 можна зробити висновки, що при застосуванні 

шнеків з коливним осьовим рухом відбувається коливання швидкості 

транспортування вантажу, що покращує умови змішування сипких вантажів.  
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4.3. Дослідження енергосилових параметрів у конвеєрі із шнеком з 

коливним осьовим рухом 

 

Рівняння для визначення силових параметрів під час переміщення частинки 

згідно рис. 4.8 можна знайти на основі рівняння рівноваги всіх сил, що прикладені 

до неї [51, 265, 326]:  
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    (4.38)  

 

де N1x, N1y, N1z – проекції нормальної реакції від поверхні шнека відповідно на осі х, 

у, z, H; 

N2x, N2y, N2z – проекції нормальної реакції від поверхні кожуха відповідно на осі х, у, 

z, H;  

F1x, F1y, F1z – проекції сили тертя між частинкою та поверхнею шнека відповідно на 

осі х, у, z, H;  

F2x, F2y, F2z – проекції сили тертя між частинкою та поверхнею кожуха відповідно 

на осі х, у, z, H;  

m – маса частинки, кг;  

Gx, Gy, Gz, – проекції сили ваги відповідно на осі х, у, z, H.  

Нормальна реакція N1 від поверхні шнека та поверхні кожуха N2  направлена 

по вектору нормалі  n  до цих поверхонь, тобто  

1 1N N n ;       (4.39)  

2 2N N n ,       (4.40)  

де N1, N2 – нормальні реакції відповідно від поверхні шнека та поверхні кожуха, Н; 

n  – вектор нормалі.  
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Сили тертя F1 та F2 від вказаних реакцій N1 та N2 направлені протилежно 

вектору відносної швидкості частинки, а їх проекції можна визначити за 

залежностями: 
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       (4.42)  

де F1, F2 – сили тертя, що виникають між частинкою та відповідно з поверхнею 

шнека та поверхнею кожуха, H; 

f1 – коефіцієнт тертя між частинкою і поверхнею шнека;  

f2 – коефіцієнт тертя між частинкою і поверхнею кожуха;  

1s  - модуль абсолютної швидкості руху частинки по шнеку, м/с;  

2s  – модуль абсолютної швидкості руху частинки по кожуху, м/с;  

1 1 1, ,x y z  –швидкості руху частинки відносно шнека в напрямку осей х, у, z, м/с;  

2 2 2, ,x y z  –швидкості руху частинки відносно кожуха в напрямку осей х, у, z, м/с. 

У загальному вигляді коефіцієнти тертя залежать від швидкості руху 
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частинки і їх можна визначити за формулами: 

.

1 01 1 ;f f k s       (4.43)  

.

2 02 2 ,f f k s        (4.44)  

 

де f01, f02 – початкове значення коефіцієнтів тертя відповідно між вантажем і 

шнеком та між вантажем і кожухом;  

k – коефіцієнт, що враховує величину зміни коефіцієнта тертя залежно від 

швидкості руху частинки.  

Оскільки швидкість обертання шнека змінюється не в значних інтервалах, 

коефіцієнт тертя приймемо постійною величиною.  

Проекції нормальних реакцій від поверхні шнека та поверхні кожуха на осі 

координат хуz  
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      (4.45)  
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      (4.46)  

 

де α – кут нахилу витків робочого органа, рад; 

 - кут при основі гофри, рад. 

Проекції сили ваги частинки на осі координат хуz: 
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      (4.47)  
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де γ  – кут нахилу осі шнека, рад; 

g – прискорення вільного падіння, м/с2. 

Враховуючи (4.41), (4.42), (4.45-4.47) рівняння (4.48) набудуть вигляду: 
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  (4.48)  

 

У розширеному вигляді систему рівнянь (.4.48) можна записати наступним 

чином: 

Розв’язуючи систему рівнянь (4.48), знаходимо нормальні реакції від 

поверхонь шнека і кожуха.  

Вказана система рівнянь відносно параметру θ в загальному випадку не має 

розв’язку і її аналіз проводиться на ЕОМ, застосовуючи чисельний метод Рунге-

Кутта. Оскільки коефіцієнт внутрішнього тертя вантажу, що піддається 

транспортуванню в основному значно перевищує коефіцієнт тертя між вантажем та 

кожухом і шнеком, то рух потоку вантажу в першому наближенні можна 

розглядати як рух частинок з незмінними характеристиками зовнішніх зв’язків, що 

не залежать від внутрішніх взаємодій частинок [51, 265, 326]. 
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(4.49) 

1 1 2 2

1 2

2 2
2 21

2

( ) ( ) ( ) cos( ( ) )
2 2cos

( sin( ) cos( ( ) )) sin 0.
2

в в в

T d T
A k k t

dtN f N f
s s

T d d d
m A k k t A k k t mg

dt dt dt


      

 

  
   



   
            

      
   
   

              

 

 

Із третього рівняння системи (4.48) отримаємо: 
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Із першого і третього рівнянь системи (4.48) отримаємо: 
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Розглянемо також стабільний режим транспортування у швидкохідному 

конвеєрі, в якому вантаж рухається по криволінійній траєкторії і для якого дійсні 

умови: const , 0
d

dt



, 

2

2
0

d

dt



, 0

dR

dt
 , constR  . Нормальна реакція від 

поверхні шнека на основі (4.51), із врахуванням (4.38): 
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   (4.52) 

 

Нормальна реакція від поверхні кожуха на основі формули (4.50): 
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.  (4.53) 

 

Важливою складовою для визначення енергосилових параметрів гвинтових 

конвеєрів є маса вантажу mв, яка піддається одночасному транспортуванню, і якщо 

рух потоку вантажу в першому наближенні можна розглядати як рух частинок, то у 

вищенаведених формулах, можна замість маси частинки m використовувати масу 

вантажу mв, яку можна визначати за формулою [151]: 

 

 2 2

0 0
4

в

i D d
m T


 

 
 ,     (4.54) 

 

де d – діаметр вала шнека, м; 

φ0 – коефіцієнт завантаження, що формується у завантажувальному отворі; 

  - густина вантажу, кг/м3. 
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Крутний момент на шнекові визначаємо за виразом: 

 

 1 1 2 2sin cosM N R f N Rf     .    (4.55) 

 

Потужність на приводі шнека 

9750

Mn
N  .      (4.56) 

Реальне значення величини крутного моменту є більшим унаслідок 

особливостей вантажу, що переміщується, неточності виготовлення гвинтової 

транспортної системи, тертя в опорах і визначається за формулою  

 

р n н T вM k k k k M ,       (4.57)  

 

де kп – коефіцієнт, що враховує витрати на перемішування, дроблення, защемлення 

й залипання вантажу;  

kн – коефіцієнт, що враховує неточність виготовлення шнека;  

kТ – коефіцієнт, що враховує тертя в опорах ; 

kв – коефіцієнт, що враховує зміну міжвиткового об’єму. 

Продуктивність конвеєра 
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    ,    (4.58) 

 

де   - коефіцієнт, що враховує пересипання вантажу в зворотному напрямку під 

час транспортування, ( , , )Tf k   , k  - коефіцієнт, що враховує кут нахилу 

конвеєра. 

Питомі енерговитрати на переміщення вантажу  
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Змішуючу здатність конвеєра як коміркової моделі, згідно [96] можна 

визначити за безрозмірної концентрації індикатора, введеного на початку конвеєра, 

на виході із зони змішування 
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                (4.60) 

Згідно (4.37) та (4.51) динамічні впливи гвинтового гофрованого органу, що 

призводить до зміщення спіралі будуть пропорційні амплітуді гофрів та квадрату їх 

кількості k  на повному витку. 

Відповідно підвищення ймовірності переходу частинки з однієї комірки в іншу 

можна апроксимувати залежність 

 2

. . 1к г kp p Ak       (4.61) 

де   експериментальний коефіцієнт; kp - ймовірність переходу частинки для 

гвинтового конвеєра (наприклад секційний) де в якості комірки приймається 

проміжок між сусідніми витками, для якого [97]  

)/(0 зzзzзk vvp   ,     (4.62) 

де з , zзv  та 0 , zv  – коефіцієнт заповнення та опосередкована осьова швидкість 

потоку, відповідно, в зоні змішування й транспортування. 

Відповідно безрозмірну концентрацію індикатора на виході кормозмішувача з 

гофрованим робочим органом можна визначити за залежністю 
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(4.63) 

де kp - ймовірність переходу довільної частинки із комірки в комірку ; kn  - 

кількість комірок; . 1к г kq p  - частинка не захопиться гофрою і залишиться в 

попередній комірці; pn  - безрозмірна концентрація індикатора становить 
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Рис. 4.11. Графіки залежності нормальної реакції поверхні шнека від радіуса шнека: 

γ=30град, L=1,5м, d=0,04м, n=100об/хв:  

1 - φ0=0,4; 2 - φ0=0,5; 3 - φ0=0,6  
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Рис. 4.12. Графіки залежності нормальної реакції поверхні кожуха від радіуса 

шнека: γ=30град, L=1,5м, d=0,04м, n=100об/хв:  

1 - φ0=0,4; 2 - φ0=0,5; 3 - φ0=0,6 
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Рис. 4.13. Графіки залежності потужності привода конвеєра від радіуса шнека: 

γ=30град, L=1,5м, d=0,04м, n=100об/хв:  

1 - φ0=0,4; 2 - φ0=0,5; 3 - φ0=0,6 
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Рис. 4.14. Графіки залежності продуктивності конвеєра від радіуса шнека: γ=30град, 

L=1,5м, d=0,04м, n=100об/хв:  

1 - φ0=0,4; 2 - φ0=0,5; 3 - φ0=0,6 
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Рис. 4.15. Графіки залежності маси вантажу, що одночасно перебуває у конвеєрі від 

радіуса шнека: γ=30град, L=1,5м, d=0,04м, n=100об/хв: 1 - φ0=0,4; 2 - φ0=0,5; 3 - 

φ0=0,6 

З графіків, представлених рис. 4.11-4.15 випливає, що використання 

гофрованих шнеків дозволяє зменшити питомі енерговитрати під час 

транспортування вантажу. Ця перевага перш за все досягається за рахунок 

зменшення на 16-24 % маси вантажу, що одночасно піддається транспортуванню 

(рис. 4.15) порівняно із шнеками, що мають мінімальний постійний крок та на 1-

7 % порівняно із шнеками, що мають максимальний постійний крок. Цим також 

можна пояснити зменшення величин реакцій від поверхні шнека і жолоба на 17-25 

%. Потужність, яка споживається на приводі шнека на 15-20 % нижча, ніж при 

використанні шнеків із постійним кроком.  

 

4.4 Дослідження динаміки гвинтового секційного конвеєра 

 

Транспортування сипких сільськогосподарських матеріалів у замкнутих 

технологічних магістралях є одним з основних способів їх переміщення у 

виробничих процесах. 
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Робота більшості транспортуючих пристроїв зазвичай супроводжується 

певними динамічними навантаженнями, які частково спричиняються неточністю 

монтажу ланок кінематичного ланцюга певного механізму. В практиці 

транспортування сипких вантажів за допомогою гвинтового конвеєра часто 

спостерігаються випадки його пуску в завантаженому стані, після попередньої 

зупинки без вивантаження вмісту, наприклад у дозаторах чи навантажувачах зерна 

та інших сипких сільськогосподарських матеріалів. Явища, які виникають у цьому 

випадку, суттєво відрізняються від пуску порожнього гвинтового конвеєра. Крім 

цього, зовнішні навантаження на робочі елементи конвеєрів носять не постійний 

характер, що призводить до зростання динамічних навантажень на елементи 

конвеєра, які можуть привести до виходу з ладу конструктивних частин конвеєра. 

За різними даними стійкість суцільних шнеків, які працюють на криволінійних 

трасах з малими локальними радіусами кривизни не перевищує 40 год. роботи, 

внаслідок циклічних знакозмінних навантажень. Тому одним із напрямків 

вирішення даної проблеми є застосування секційних гвинтових робочих органів 

шарнірно з’єднаних між собою.  

Теоретичні основи та методи визначення конструктивних, кінематичних, 

динамічних, технологічних, функціональних, експлуатаційних та інших параметрів 

і характеристик секційних гвинтових робочих органів викладені в багатьох 

літературних джерелах [49, 67, 227, 326]. Проте не враховано змінні навантаження, 

що виникають у гвинтових конвеєрах, та не розглянуто детально моменти інерції 

елементів системи. 

В процесі роботи гвинтових робочих органів гвинтового секційного конвеєра 

(рис. 4.16.) виникають навантаження, що спричиняють вихід із ладу його робочих 

частин, коли кут відносного повертання між двома сусідніми секціями перевищує 

допустимий, що визначається із умови міцності складових частин конвеєра. При 

цьому встановлено, що величина кута відносного повертання при динамічних 

навантаженнях перевищує величину при статичних навантаженнях. 

На основі вищесказаного виникає необхідність у дослідженні динамічних 

навантажень на елементи гвинтового секційного конвеєра та характер переміщення 



 168 

його складових. Ці переміщення можна знайти  за допомогою вирішення 

диференціальних рівнянь руху. Для спрощення розрахунків здійснюємо деяку 

ідеалізацію системи , не враховуючи другорядні фактори. 

Гнучкий гвинтовий секційний робочий орган конвеєра (рис. 4.11) виконано у 

вигляді послідовно розміщених спіралей 1 і 2, кінці яких внутрішніми діаметрами 

жорстко з’єднані з окремими секціями 3 і 4 оправки. Ці секції внутрішніми 

еліпсними отворами 5 є у жорсткій взаємодії з болтовим еліпсним з’єднанням 6 з 

еліпсним поперечним січенням через пружний циліндричний кільцевий елемент 7, 

який вільно встановлений між двома секціями на тілі еліпсного болта. При цьому у 

лівій секції оправки 3 виконано напівсферичний отвір 8, який є у взаємодії з 

сферичною головкою 9 еліпсного болта 6 і закритий кришкою відомої конструкції з 

в’язким мастилом 11. При цьому спіралі 1 і 2 мають можливість гнучкості однієї 

відносно іншої за рахунок сферичної поверхні 8, зазорів між болтовим з’єднанням і 

зазору між секціями оправок 3 і 4. 

Розрахункову схему гвинтового секційного робочого органа конвеєра можна 

представити так, як це показано на (рис.4.17) Ця модель представлена у вигляді 

зосереджених мас, що з’єднані між собою пружними зв’язками, які  допустимо 

невагомими, що характеризуються постійними коефіцієнтами жорсткості [197, 

203]. 

 

Рис. 4.16. Конструктивна схема гвинтового секційного робочого органу 

конвеєра [288]: 1, 2 – спіралі; 3 і 44 – оправки; 5 – пружина; 6 – шарнірне болтове 

з’єднання; 7 – кулька;  8 – гайка 
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Місцевими напруженнями і деформаціями в місцях з’єднання окремих 

елементів знехтувано. 

 

Рис. 4.17. Розрахункова схема гвинтового секційного робочого органа 

конвеєра 

До зосереджених мас віднесемо:  I1 – момент інерції ротора двигуна; I2… Ik – 

моменти інерції секцій конвеєра, де k – кількість секцій конвеєра. Крім цього на 

рисунку показано C12 – жорсткість з’єднання між двигуном та першою секцією 

конвеєра, C12… Ck-1;k – жорсткості з’єднань між секціями конвеєра, β12 – коефіцієнт 

демпфування між двигуном і першою секцією β23 – βk-1;k – коефіцієнти 

демпфування між сусідніми секціями. Двигун створює момент приводу M1(t), при 

цьому на кожній секції виникає момент опору M2(t)… Mk(t). 

Для початку роботи конвеєра можна виділити етапи поступового зростання 

моментів опору Mk(t) на кожній секції через певні проміжки часу по мірі 

переміщення вантажу. 

Оскільки подача вантажу здійснюється поступово, зростання моментів опору 

Mk(t) представлено зростаючими постійними залежностями із наступною 

стабілізацією на певному максимальному рівні. 

Залежність моментів опору окремих секцій гвинтового конвеєра представимо 

функціями: 

max
1 1( ) ( ( 1) )k

k

н

M
M t t k t

t
  

,    
(4.64) 

де )(
1

tMk - момент опору на k-ій секції конвеєра, Н·м;  

Mk max – максимальний момент опору на k-ій секції, Н·м; 

tн – час, на протязі якого проходить поступове навантаження секції, с; 
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t1 – час, на протязі якого відбувається переміщення вантажу між сусідніми 

секціями, с. 

Час переміщення вантажу між сусідніми секціями визначають за формулою: 

 1

1

2

( )

c

в

L l
t

T



 




  ,     (4.65) 

де Lс – довжина секції, м; 

l1 – відстань між секціями, м; 

  – кутова швидкість обертання секцій, рад/с;  

в  – кутова швидкість обертання вантажу, рад/с; 

T – крок витків секцій, м. 

Використовуючи рівняння (4.63), моменти опору представимо 

залежностями: 

1 max 1 max 1 max 1 max( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )
( )

4

k k k k k k k k

k

M t M t M t M t M t M t M t M t
M t

      


.
(4.66) 

 

Зміну моменту навантаження згідно рівняння (4.66) представлено у вигляді 

графіків на (рис.4.18). 

 

Рис. 4.18. Графіки зміни моментів  опорів на  гвинтових секціях конвеєра 

 

На основі рівнянь Лагранжа другого роду складено систему диференціальних 

рівнянь згідно розрахункової схеми на (рис. 4.17). 
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Початкові умови для системи рівнянь (4.67) наступні: 

1(0) 0;   
2(0) 0;   … (0) 0;k      (4.68) 

1 0(0)   рад/с, 2 0(0)   рад/с,…, 0(0)k   рад/с, 

де 0  - початкова кутова швидкість обертання секцій, рад/с. 

Момент інерції секцій конвеєра із вантажем визначаємо за формулою: 

       22 2 2 2 2
2

2 1 1
2

2

1 1

128 216

c

k c

k n h R r R r T R rDT
I D L ,

                   
 

 (4.69) 

де D  - зовнішній діаметр секції конвеєра, м; 

φ – коефіцієнт заповнення міжвиткового простору; 

  - густина матеріалу, який піддається транспортуванню, кг/м3; 

ck  - коефіцієнт, що враховує конструктивні особливості шарнірів; 

1  - густина матеріалу витків, кг/м3; 1n  - кількість витків секції; 

h  - товщина поперечного січення витка секції, м. 

R – зовнішній радіус секції, м; 

r  - внутрішній радіус секції, м. 

Розв’язок системи нелінійних диференціальних рівнянь (4.67) з початковими 

умовами (4.68) доцільно провести на комп’ютері із застосуванням стандартної 

підпрограми чисельного методу Рунге-Кутта. 

Величини деформації секцій конвеєра визначаємо за формулами: 

1 1 2

2 2 3

1 1
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     (4. 70) 

Деформацію останньої ланки відносно першої знаходимо за формулою: 
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1 1 2 ... ;k           (4.71) 

1 1 .k         (4.72) 

Якщо у спряженнях секцій є зазори, то необхідно врахувати провертання 

секцій на його величину. Оскільки зазори порівняно малі, то кут повороту на 

величину зазору знаходимо за формулою: 

2

2

,
R


        (4.73) 

де   - величина зазору, м;  

R2 - радіус спряження секцій, м. 

За результатами досліджень представлено  графічні залежності зміни кутів 

відносного повороту секцій гвинтового конвеєра в часі (рис. 4.18 і 4.19), відносної 

швидкості повороту секцій в часі (рис. 4.20 і 4.21), динамічних моментів між 

секціями гвинтового конвеєра в часі (рис. 4.22 і 4.23). 

Кут повороту останньої ланки секцій відносно першої визначали за 

формулою: 

1

1
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  .     (4.74) 

Жорсткості секцій шнека С23…Сk-1;k залежить від жорсткості гвинтових 

елементів і визначається за формулою: 
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    (4.75) 

де E – модуль пружності I роду матеріалу гвинтового елемента, МПа; 

Ix – осьовий момент інерції поперечного січення витка гвинтового елемента, мм4;   

– середній кут нахилу витків гвинтового елемента, рад; 

G – модуль пружності II роду матеріалу гвинтового елемента, МПа; 

Ip – полярний момент інерції поперечного січення гвинтового елемента, мм4. 
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Рис. 4.18. Графік зміни кутів відносного повороту секцій гвинтового 

конвеєра в часі при поступовому навантаженні секційного конвеєра:  

1 - 1 2;   2 - 1 3;   3 - 1 4;   4 - 1 5   
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Рис. 4.19 Графік зміни кутів відносного повороту секцій гвинтового конвеєра 

в часі при запуску після вимушеної зупинки секційного конвеєра:  

1 - 1 2;   2 - 1 3;   3 - 1 4;   4 - 1 5   
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Рис. 4.20. Графік зміни відносної швидкості повороту секцій в часі при 

поступовому навантаженні секційного конвеєра: 1 - 1 2;   2 - 1 3;   3 - 1 4;   4 - 

1 5   
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Рис. 4.21. Графік зміни відносної швидкості повороту секцій в часі при 

запуску після вимушеної зупинки секційного конвеєра: 1 - 1 2;   2 - 1 3;   3 - 

1 4;   4 - 1 5   
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Рис. 4.22. Графік зміни динамічних моментів між секціями гвинтового 

конвеєра в часі при поступовому навантаженні секційного конвеєра:  

1 – між двигуном і першою секцією; 2 – між першою і другою секцією; 3 – 

між другою і третьою секцією;  

4 – між третьою і четвертою секцією  
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Рис. 4.23. Графік зміни динамічних моментів між секціями гвинтового 

конвеєра в часі при запуску після вимушеної зупинки секційного конвеєра:  

1 – між двигуном і першою секцією; 2 – між першою і другою секцією; 

3–між другою і третьою секцією; 4 – між третьою і четвертою секцією 
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Для перевірки адекватності запропонованої системи диференціальних 

рівнянь усі їх складові визначалися експериментально. Із представлених графічних 

залежностей видно, що зміна кутів повороту і відносна швидкість секційних 

конвеєрів в часі зменшується і процес транспортування сипких матеріалів 

стабілізується. Навантаження на елементи системи є більшими при запуску після 

вимушеної зупинки секційного конвеєра ніж при поступовому навантаженні 

секційного конвеєра. 

 

4.5 Дослідження радіуса згину гнучкого гвинтового конвеєра з 

секційними елементами 

 

Оскільки експлуатаційні характеристики будь-якого гнучкого робочого 

органу транспортера визначаються його радіусом згину, то даний параметр 

визначає і рівень технологічності такого транспортуючого органу. Значення радіуса 

згину необхідне для того, щоб при їх проектуванні з криволінійними трасами 

переміщення вантажів, змішувачів, проектант міг забезпечити відповідні 

технологічні можливості пристрою а й доцільність його застосування. Для 

визначення вище згаданого параметра звернемось до розрахункової схеми 

наведеної на рис. 4.24. Величина згину гвинтового робочого елемента, за умови 

абсолютної жорсткості по відповідних лінійних розмірах, рівна його загальній 

лінійній довжині. Згідно розрахункової схеми співвідношення між довжиною згину 

і радіусом гвинтового елемента [91]: 

180

2 ЗГ
зг

R
l

 
 .      (4.76) 

 

Радіус згину можна виразити через відстань між кінцями вигнутого робочого 

органу пристрою параметром L. Згідно розрахункової схеми радіус згину рівний 

[357]: 

 

sin2 


L
RЗГ ,           (4.77) 
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де L – лінійна відстань між кінцями гвинтового елемента;  

 - кут згину кут згину секцій гвинтового елемента. 

Підставивши значення рівності (4.77) в залежність (4.76), отримаємо 

значення довжини згину гвинтового робочого органу транспортера: 

 









sinsin180

LL
l зг





.          (4.78) 

 

У випадку двох траєкторій вигину (рис. 4.21 б), радіус згину доцільно 

визначати з залежності: 
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Рисунок 4.24. Розрахункова схема для визначення радіуса згину гнучкого 

гвинтового елемента транспортера: 

а) згинна траса по радіусу;б) згинна траса по кривій 
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Довжину вигину (лінійна довжина робочого гвинтового елемента) 

визначається з залежності: 

 

 2tg5,0  Ll зг .    (4.80) 

 

Проте залишається невідомим такий важливий параметр, як кут згину секцій 

транспортера . Для встановлення даного параметра, а також залежності радіуса 

згину гнучкого гвинтового робочого органу транспортера від інших 

конструктивних параметрів, звернемось до розрахункової схеми, представленої на 

рис. 4.25. Так, для встановлення аналітичних залежностей, які використовуються 

для розрахунку кута згину секцій однієї відносно другої, розглянемо  abc ,згідно 

якого [357]: 

B
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 ,         (4.81) 

 

де DB – зовнішній діаметр втулок секцій транспортера;  

dB – діаметр з’єднуючих валиків;   

s – товщина втулок;  

В – ширина втулок. 

Для визначення радіуса згину розглянемо omn. Згідно розрахункової схеми, 

представленої на рис. 4.25 радіус згину RЗГ буде рівний [182]: 

 

sin

mn
onRЗГ  .     (4.82) 

Згідно розрахункової схеми величина mn рівна: 

 

22 BBlmn B  ,         (4.83) 

де lB – відстані між втулками в одній секції;  

 – зазор між сусідніми секціями. 
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Рисунок 4.25 Розрахункова схема для визначення мінімального радіуса згину 

транспортера з гвинтовими секційними робочими елементами  

 

З врахуванням рівностей (4.81) і (4.83) залежність (4.82), яка визначає 

мінімальний радіус згину робочого органу транспортера з секційними елементами, 

буде мати вигляд: 
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Для дослідження деформаційно-силових характеристик гнучких секційних 

ГРО при випробуванні на ресурс використовувалось спеціальне стендове 

обладнання (рис.6.16). На початку ресурсних випробувань проводились заміри кута 

закручування секційних ГРО з шарнірним з’єднанням (рис. 4.26.а) та запобіжним 

з’єднанням (рис. 4.26.б) на стенді для дослідження кута закручування секційних 

ГРО. Наступним етапом було проведення ресурсних випробувань (під 

навантаженням) на стенді для дослідження деформаційно-силових характеристик 
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гвинтових спіралей (рис. 4.27). Після наперед встановлених рівних проміжків часу 

(10 год.) проводились повторні заміри кута закручування секційних ГРО на стенді 

для дослідження кута закручування секційних ГРО. На рис.4.26 наведено графічні 

залежності зміни величини радіуса згину гвинтового конвеєра від конструктивних 

параметрів секційних елементів. 
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Рис. 4.26. Графічні залежності зміни величини радіуса згину гвинтового конвеєра 

від конструктивних параметрів секційних елементів 

 

Аналізуючи отримані графічні залежності (рис. 4.26) зміни радіуса згину 

гнучкого гвинтового конвеєра від конструктивних параметрів секцій робочих 

елементів, можна зробити висновок, що визначальний вплив на дану величину має 

товщина втулки s у поєднанні з шириною втулок В. Так при збільшені значення s в 

межах 3…11 мм і В = 10; 15; 20; 25; 30 мм при постійних значеннях DB = 100 мм; lB 

= 70 мм;  = 12 мм відбувається збільшення радіуса вигину в межах 43…127мм і 

95…538 мм або ж у 3,4…6.1 рази. Тобто, відбувається значне обмеження 

технологічних можливостей пристрою, оскільки радіус згину повинен бути 

мінімальним. При аналогічних значеннях даних конструктивних параметрів, але 

при зміні величини зазору між сусідніми секціями  в межах 4…12 мм коливання 
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числового значення радіуса згину знаходиться в межах 78…316; 89…340мм. Згідно 

досліджень, більш технологічним буде пристрій з меншою шириною втулок секцій, 

оскільки при однакових показниках продуктивності та ресурсу напрацювання буде 

потребувати під час експлуатації менших виробничих площ. 

На рис. 4.27 представлені залежності кута закручування секційних ГРО від 

часу експлуатації (діаметр витка – 100 мм; довжина секції – 120 мм; довжина ГРО – 

2 м; навантаження на ГРО – 12 Нм; частота обертання – 426 об/хв.) при радіусі 

згину – Rзг=min та при прямому ГРО - Rзг = 0. 
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Рис. 4.27. Залежність кута закручування секційних ГРО від часу експлуатації: 

1 - з шарнірним з’єднанням при Rзг=min; 2 - з запобіжним з’єднанням при 

Rзг=min; 3 - з шарнірним з’єднанням при Rзг = 0; 4 - з запобіжним з’єднанням 

при Rзг = 0 

 

У результаті проведених досліджень було встановлено, що кут закручування 

для секційних ГРО з шарнірним та запобіжним з’єднанням (довжина ГРО L = 2 м) 

не перевищував 90. Перед початком проведення ресурсних випробувань кут 

закручування для досліджуваних секційних ГРО не перевищував 3,20. На 

початковій стадії ресурсних випробувань (після 5 годин експлуатації) кут 

закручування для обох секційних ГРО різко зростав, що можна пояснити 

притиранням окремих елементів конструкцій гвинтових секційних робочих 

органів, а далі спостерігалось уповільнення його росту і стабілізація.  
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На основі вище наведених розрахунків спроектовано та виготовлено гвинтові 

робочі органи з секційними елементами, які зображено на рис. 4.28. Результати 

проведених випробувань свідчать, що для секційних ГРО необхідно проводити 

цикл обкатки у холостому режимі з метою забезпечення притирання окремих 

елементів їх конструкцій, а також після цього проводити технічний огляд. Під час 

роботи транспортно-технологічних механізмів машин часто виникають 

перевантаження, що призводять до поломок елементів цих машин. додаток В.6. 

Розроблені моделі гвинтового робочого органу конвеєра з секційними 

елементами може мати широке використання у галузях харчової та переробної 

промисловостей, сільського господарства, а також у технологічних процесах 

механiзованого завантаження мінеральних добрив, насiневого матерiалу та 

зiбраних зернових культур завдяки розширеним технологічним можливостям за 

рахунок зменшення радіуса його згину і підвищеній надійності завдяки 

вдосконаленій конструкції. 

 

а) 

 

б) 

 

Рисунок 4.28. Секційні гвинтові робочі органи з:  

а) шарнірним з’єднанням; б) запобіжним з’єднанням 
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4.6 Висновки. 

 

1 Розроблені моделі ГГРО сільськогосподарських машин. Виведено 

узагальнені профільної поверхні гвинтової спіралі в якому геометричні 

характеристики поперечного перерізу по її довжині є постійними і поперечний 

переріз умовно описується багатокутником, складеним із сторін елементарних 

квадратів гофрованих спіралей шнеків, для різних топологічних варіантів їх 

використання гофрованих по внутрішній, зовнішній поверхні витка і по всій 

ширині з постійною і змінною амплітудою гофр у радіальному напрямку. 

2 Розроблені розрахункові схеми гофроутворення і виведені аналітичні 

залежності для визначення силових, конструктивних і технологічних параметрів 

ГГРО по різних ділянках формування гофр. Розроблені розрахункові схеми 

гофроутворення ГГРО спеціальними інструментами. Побудовані графічні 

залежності сили гофроутворення від параметрів заготовки ГГРО і параметрів 

оправок на яких здійснюється гофроутворення. 

3 Досліджено кінематику сипкого вантажу на основі рівнянь руху 

матеріальних частинок у гвинтовому гофрованому конвеєрі. Розроблено методику 

встановлення характеру навантаження на елементи швидкохідного гвинтового 

конвеєра: на кожух та на гофрований робочий орган. Встановлено, що при 

застосуванні гофрованих шнеків з осьовим рухом відбувається коливання 

швидкості транспортування вантажу, що покращує умови змішування сипких 

вантажів. Виведено аналітичні залежності для визначення енергосилових 

параметрів під час переміщення вантажу, що можна широко використовувати при 

проектуванні гвинтових транспортно-технологічних систем.  

4 Досліджено динаміку гвинтового спірального конвеєра в якій гвинтові 

секції гнучкого робочого органу конвеєра представлено у вигляді зосереджених 

мас, які з’єднані між собою пружнім зв’язком, які є невагомими, що 

характеризуються постійними коефіцієнтами жорсткості. виведені аналітичними 

залежностями для визначення силових і динамічних параметрів систем. 



 184 

Виведено диференціальні рівняння руху системи, для вимушених коливань у 

вигляді рівняння Лагранжа другого роду для мас, що здійснюють крутильні 

коливання. Розв’язок систем нелінійних диференціальних рівнянь виконано на 

комп’ютері із застосуванням числового методу Ренге-Кутта. Приведені графічні 

залежності зміни кутів відносного повороту секцій ГГК в часі при постійному і 

поступальному навантажені конвеєра, а також графіки зміни динамічних 

моментів між секціями ГК в часі при постійному і при його запуску після 

вимушеної зупинки. 

5 Досліджено кут закручування секційних робочих органів і в процесі 

досліджень на даному стенді виявляли небезпечні радіуси кривизни спіралей і 

критичні навантаження, які спричиняють руйнування ГРО, встановлювали вплив 

різних конструктивних параметрів (довжина секції, діаметр) на їх ресурсні 

характеристики, а також проводили порівняльні випробування різних типів 

дослідних взірців ГРО. На основі приведених досліджень виведено аналітичні 

залежності для визначення радіуса згину секційного гнучкого гвинтового конвеєра 

в залежності від конструктивних параметрів секцій. Встановлено графічні 

залежності зміни величини радіуса згину гвинтового секційного робочого органу 

від конструктивних параметрів секційних елементів. На зміну мінімального радіуса 

згину впливає товщина втулки в порівнянні з її шириною і кут закручування для 

секційних ГРО з шарнірним та запобіжним з’єднанням (довжина ГРО L = 2 м) не 

перевищував 90.  
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РОЗДІЛ V. 

ТЕОРЕТИЧНІ ДОСЛІДЖЕННЯ ЛАНЦЮГОВИХ ТРАНСПОРТНО-

ТЕХНОЛОГІЧНИХ МЕХАНІЗМІВ СІЛЬСЬКОГОСПОДАРСЬКИХ МАШИН 

 

5.1 Нові конструкції тягових пластинчастих ланцюгів та 

обґрунтування їх параметрів 

 

Пластинчасті тягові ланцюги без втулкові (ПТБЛ) різних конструкцій 

отримали широке використання в механізмах транспортно-технологічних 

систем для виконання різноманітних операцій для переміщення матеріалів. До 

таких засобів відносяться машини неперервного транспорту що переміщають 

вантаж  по заданій трасі. Одними з основних елементів таких машин є тягові 

пластинчасті ланцюги широко використовувані в конвеєрах. 

Особливо слід зазначити роботи І.І. Івашкова [129-131] по створенню і 

дослідженню функціонування тягових пластинчастих відкрито шарнірних 

ланцюгів, при використанні їх в конвеєрах, що транспортують сипкі вантажі. 

На рис. 5.1 показана конструктивна схема пластинчастого тягового 

безвтулочного ланцюга нової конструкції [(патент України на корисну модель 

№81033)]. Дана конструкція складається з послідовно шарнірно сполучених 

внутрішніх 3 і зовнішніх 7 ланок. 

 

Рис.5.1. Конструктивна схема тягового пластинчастого безвтулочного 

ланцюга [291] 

Внутрішня ланка 3 створено двома паралельно розташованими 

внутрішніми пластинами 23 і 24, в яких, симетрично відносно їх середини, 
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виконані отвори 21, 26 і 5, 1 причому в ліві отвори 1, 26 цих пластин 

запресовані відповідно кінці 2, 25 ступінчастого валика 27, а в праві отвори 5, 

21 внутрішніх пластин кінці 6, 15, ступінчастого валика 14 встановлені із 

зазором.  

Зовнішня ланка 7 створено двома, паралельно розташованими по обоє 

сторони від внутрішньої ланки 3, зовнішніми пластинами 8, 16, в яких, 

симетрично відносно їх середини, виконані отвори 6, 10 і 19, 17, причому в ліві 

отвори 6, 19 меншого діаметру відповідні кінці 20, 15 валика 14 встановлені з 

натягом, а в отвору 10, 17 більшого діаметру зовнішніх пластин 8, 16 кінців 11, 

13 ступінчастого валика 12 встановлені із зазором. Товщина внутрішніх і 

зовнішніх пластин однакова і зліва на однаковій відстані від отворів 5, 21 

внутрішніх пластин 24, 23 і отворів 10, 17 зовнішніх пластин 8, 16 виконані 

крізні циліндрові отвори 4, 22 і 9, 18 використовуваних для орієнтації 

внутрішніх і зовнішніх пластин при збірці внутрішніх ланок і ланцюга в 

цілому. 

Номінальні значення діаметрів відповідних отворів симетрично 

розташованих відносно середини внутрішніх і зовнішніх пластин і відповідно 

міжцентрові відстань отворів цих пластин рівні між собою 

;
....... мнзмнвмн

ddd  ;
........ бнзбнвбн

ddd  .... нннвн ААА     (5.1) 

де dн.м.в. і dн.м.з - відповідно номінальні значення діаметрів менших отворів 

внутрішніх і зовнішніх пластин;  

dн.б.в. та dн.б.з - відповідно номінальні значення діаметрів великих отворів 

внутрішніх і зовнішніх пластин;  

Ан.в.і Ан.з - номінальні значення міжцентрових відстаней отворів внутрішніх і 

зовнішніх пластин. 

Номінальні значення контактних кроків внутрішніх і зовнішніх ланок, 

відповідно tв і tз рівні між собою і виражається залежностями 

  )(5,05,0
.......... нзплнннвплнHзнвн

ddАddAtt  ,   (5.2) 

де 
зплн

d
..

 і вплнd ..  - відповідно номінальні значення діаметрів великих отворів 

внутрішніх і зовнішніх пластин. 
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Так як площі в шарнірі контактами валик - отвір пластини поверхонь 

для зовнішніх і внутрішніх пластин однакові, то в процесі експлуатації таких 

ланцюгів збільшення контактних кроків буде однаковим і крокова 

різнорозмірними практично дорівнюватиме нулю.  

На рис. 5.2 схематично зображено тяговий пластинчастий безвтулкового 

ланцюга підвищеної несучої здатності, [(патент України на корисну модель 

№77644)]. 

Він полягає з послідовно сполучених внутрішніх 9 і зовнішніх 15 ланок. 

Внутрішньо ланка утворена паралельно розташованими внутрішніми 

пластинами, в яких, симетрично відносно їх середини, виконані отвори 1 і 14, в 

яких з натягом запресовані роз'ємні сухарі 3, 8 і 10, 12. Внутрішні поверхні цих 

сухарів виконані сферичними і зв'язані із зовнішніми сферичними поверхнями 

4, 16 валиків 23, 17, на кінцях яких є циліндрові рівні 5, 11 запресовані в отвори 

зовнішніх пластин 7, 15. На верхніх і нижніх торцях сухарів виконані західні 

фаски 3, 24, 6, 22, і 10, 19, 12, 18. 

 

Рис.5.2. Конструктивна схема тягового пластинчастого безвтулкового ланцюга 

підвищеної несучої здатності[290] 

 

На підставі [352] приймемо, що зона контакту сферичного шарніра 

обмежується плоским кутом   при вершині конуса рівним 0,5   рад. 

Тоді тілесний кут визначиться по формулі  2/cos12    стер. 

і в нашому випадку він буде   =1,84 стер. 
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Визначимо радіус внутрішньої сферичної поверхні сфR  сухарів. Виходячи 

з умови, що 2   і прийнявши, що діаметр кінцевого циліндрового рівня 

валика – d, використовуючи  АОС, отримаємо ОD=  5,05,0 d , і 

)(71,0  dRсф , де – діаметральний зазор в сполученні сферичних поверхонь. 

Виразив висоту сухарів як t d   і розглянувши  АО1E, де AE=d/2, а 

О1E=(d  )/2, радіус зовнішньої сферичної поверхні cфr  на валику 

визначиться з вираження  ddAOrсф 225,0 2

1 . 

Підвищення здатності запропонованого тягового пластинчастого 

ланцюга, що забезпечується за рахунок збільшення площі опорної поверхні, 

утвореної сферичними поверхнями шарніра по відношенню до площі опорної 

поверхні циліндрових шарнірів з діаметром валика d і товщиною пластини S . 

Опорну поверхню сегА  сферичного шарніра визначимо як частина 

сегментної поверхні, яка дорівнює її висоті на довжину кола великого круга 

22 )(66,0)(21,0)(21,0
2

22 


 ddd
d

hRA cфсег   (5.3) 

Взявши до уваги, [122, 352] опорною поверхня циліндрового шарніра для 

тягового пластинчастого безвтулкового ланцюга визначимо із залежності: 

2785,04/ kdSdAц  ,      (5.4) 

де k  – коефіцієнт, що враховує товщину пластини відносно діаметру валика. 

Як показує розрахунки зроблені на підставі [376] k  0,35 тоді 2275,0 dAц   . 

Збільшення площі контакту сферичного шарніра по відношенню до 

циліндрового з параметрами d  і S =0,35 d , складає 2,4 разу. 

На рис. 5.3  представлена конструктивна схема пластинчастого відкрито 

шарнірного ланцюга з сектороподібними втулками.  

Представлена конструктивна схема складається з паралельно 

розташованих внутрішніх пластин 7, в яких симетрично, відносно їх середини, 

виконані фігурні отвори 9 як зв'язані частини концентричних отворів 10 і 8 

відповідно великого D і меншого d діаметрів, в які в їх частині фігурних 

отворів великого діаметру запресовані сектороподібні втулки 7, 4. Менший 
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діаметр внутрішньої циліндрової поверхні 5 сектороподібних втулок дорівнює 

діаметру частини фігурних отворів 6 меншого діаметру виконаний у 

внутрішніх пластинах. 

 

 

Рис.5.3 Конструктивна схема пластинчастого відкрито шарнірного 

ланцюга [292] 

Сектороподібні втулки 4 виконані з 

різними кутами обхвату внутрішніх 5 – 

1  і зовнішніх 3 – 2  циліндричних 

поверхонь, а саме: 2/1    і 3/22   . 

Внутрішня циліндрична поверхня 5 

сектороподібної втулки 4 створює з 

циліндричною поверхністю 6 меншого 

діаметру фігурного отвору 9 внутрішньої 

пластини 7 отвір, через який 

пропущений валик, який своїми кінцями 

запресований в отвір 2 зовнішньої 

пастини 1. Для забезпечення 2/1   , при 

збереженні 3/22    необхідно 

знативелечину 

)6/1(4/5.0 .  tgсosdb плн   (рис.5.4.).. 

Розглянемо OAB . 4/ AOB , 

Рис.5.4. Розрахункова схема для 

визначення величини b зміщення 

вершин обхоплюючих кутів 
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Номінальна висота сегмента BOODhBD
H

 ; 
4

sin
22

.


 НПЛH

H

dD
h ; 

 
НПЛHH

dDh
.

7071,05,0  . 

Номінальне значення міжцентрових відстаней отворів внутрішніх – ..внA  і 

зовнішніх – 
..зн

A  пластин визначаються з розрахункових схем поданих на 

рис.5.5. 

  

а) б) 

Рис.5.5. Розрахункові схеми для визначення міжцентрових відстаней отворів 

пластин: а) для внутрішніх пластин; би) для зовнішніх пластин. 

Як видно з представлених схем значення ..внА і 
..зн

А  визначається із 

залежностей:  

  нвплнннвн ddDtА .... 5,0  ,     (5.5) 

 
нплннзн

DdtА 
...

5,0      (5.6) 

де нt – номінальне значення контактного кроку внутрішніх і зовнішніх ланок 

ланцюга;  
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нD  – номінальне значення діаметру зовнішньої циліндричної поверхні 

сектороподібної втулки;  

..внd  – номінальне значення діаметру валика. 

Запропонована конструкція пластинчастого відкрито шарнірного 

ланцюга забезпечує надійність міцності з'єднань втулка-отвору внутрішньої 

пластини, як одного з найважливіших критеріїв працездатності відкрито 

шарнірного ланцюга. Статистичну оцінку відхилень від круглості 

циліндричних поверхонь втулок приводних роликових ланцюгів представлено 

в додаток Д.2. 

 

5.2 Вплив стохастичності розмірних параметрів елементів тягового 

пластинчатого безвтулкового ланцюга удосконаленої конструкції на його 

несучу здатність 

 

Несуча здатність згідно з [317] ланцюгових передач оснащених 

приводними роликовими і втулковими ланцюгами (ПРВЛ) ТТМСМ у 

відповідності до основного критерію їх роботоздатності – зношування шарнірів 

ланцюга визначається з умови, при якій тиск в шарнірах не повинен 

перевершувати допустимого при заданих умовах експлуатації. Виходячи з 

вищеподаного, допустиме корисне зусилля F , яке може передати ланцюг з 

шарнірами ковзання дорівнює   еKApF /0  , де  0p – допустимий тиск, МПа в 

шарнірах для середніх експлуатаційних умов; A  – проекція опорної поверхні 

втулкового шарніра, мм2, eK  – коефіцієнт експлуатації. 

Тягові пластинчасті безвтулкові ланцюги (ТПБЛ), які широко 

використовуються при легких режимах роботи в конвеєрах різних 

транспортних машин на несучу здатність розраховується за методом 

Івашкова І. І. [117, 130]. При цьому спочатку здійснюється розрахунок тягових 

ланцюгів на міцність, шляхом визначення руйнівного навантаження за 

границями міцності для матеріалів пластин, валиків та втулок. Потім, 

задавшись коефіцієнтом запасу міцності, визначають допустимі навантаження 
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за границями текучості і міцності матеріалів деталей ланцюга, які повинні бути 

не меншими максимального зусилля, що передає робоча вітка.  

Описані вище методи визначення несучої здатності ПРВЛ і ТПБЛ не 

враховують стохастичності розмірних параметрів деталей ланцюгів, таких, 

наприклад, як міжцентрова віддаль і діаметри отворів пластин, діаметри 

валиків, тощо, які безперечно впливають на нерівність тисків в шарнірах 

ланцюгів і напружень, що виникають в пластинах. В кінцевому результаті  це 

призводить до зниження несучої здатності [42, 315] ланцюгів, особливо для 

ТПБЛ удосконаленої конструкції, які схематично подані на рис. 5.6. В працях 

Івашкова І. І. [117,129-130] в основному розглянуто і запропоновано нові 

методи розрахунку деталей ланцюгів в тому числі ТПБЛ на міцність за 

границями витривалості і міцності. Відзначено, що при роботі ТПБЛ можливі 

три види його граничного стану за критеріями міцності: втомне руйнування 

деталі; поява в них недопустимих пластичних деформацій; повне руйнування 

під дією короткочасного перевантаження. Подані залежності для визначення 

руйнівного навантаження за границями втоми і міцності матеріалів пластин, 

валиків, втулок і роликів. Показано, що несуча здатність тягових пластин 

ланцюгів виражається зміною складової зусилля натягу ланцюга xpv SSS  , тут 

pS – максимальне зусилля натягу ланцюга на робочій вітці, визначене як сума 

статичного і динамічного навантажень; xS - мінімальний натяг ланцюга на 

холостій вітці, яка повинна бути меншою за допустиме навантаження за 

границею витривалості ..удQ  тобто 1.... / nQQS урудv  , де ..урQ  – руйнуюче 

навантаження за границею втоми матеріалу; 1n - коефіцієнт запасу міцності за 

границею втоми. Подані аналітичні залежності для визначення несучої 

здатності за границею текучості і міцності матеріалів деталей 

2... / nQQS sрsдпік  ; 3... / nQQS вpвдпік  , де пікS – пікове робоче навантаження; ..sдQ і 

..вдQ – відповідно допустимі навантаження за границями текучості і міцності; 

..spQ і ..вpQ – відповідно руйнівні навантаження отримані за границями текучості і 

міцності;
2

n і 
3

n - коефіцієнти запасу. 
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Встановлено, що при розгляді напруженого стану в шарнірах ланцюга в 

роботі [4] прийнято, що колові напруження на контурі в інтервалі від 2/  до 

2/  (кут контакту в шарнірі 0

0 1802  ) постійні і розподілені рівномірно, в той 

же час як у роботах [129] подається максимальний кут контакту 0
max 852   і 

напруження змінюються за косинусоїдальним законом. 

В роботі [69] подана схема контактних деформацій валика і втулки і 

визначена довжина площадки дотику валика з втулкою при деформації валика, 

що виникає при випробуванні валика на розрив. Показано, що величина 

довжини площадки дотику зростає при збільшені діаметру валика і 

навантаження. 

В роботі [128] встановив вплив величини кроку пластинчастого ланцюга 

на його жорсткість, показавши, що із збільшенням кроку жорсткість 

зменшується. Але при цьому не було відзначено, що жорсткості одних і тих 

елементів ланцюга приймались, як величини постійні чи випадкові. 

В роботі [315] рекомендовано, що при оцінці коефіцієнта експлуатації 

необхідно хоча б орієнтовно враховувати стохастичний характер параметрів, 

які його визначають, і тільки в роботі [162] несуча здатність визначалась з 

врахуванням стохастичності контактних кроків ланцюгів в паралельнорядних 

двоконтурних передач, оснащених ПРВЛ.  

Для визначення несучої здатності ТПБЛ удосконаленої конструкції 

використано (рис. 5.6 і рис 5.7.) [159]. На (рис. 5.6 а) схематично подана 

конструкція ТПБЛ, а на рисунку 1б його розмірні параметри до і після 

навантаження допустим корисним зусиллям. ТПБЛ удосконаленої конструкції 

(рис. 5.6 а) складається із внутрішньої ланки 1, яка створена двома паралельно-

розміщеними внутрішніми пластинами 2 і 3, в яких виконані отвори 4, 6 

діаметром 1d . В ці отвори запресовані циліндричні кінцеві ступені валика 5 в 

отвори 7, 8 внутрішніх пластин діаметром 2d , причому 12 dd   вільно (із 

зазором) встановлені кінцеві ступені валика 9. Зовнішня ланка 10 ТПБЛ 

створена так, що в отвори діаметром 1d  пластин 11, 12, які розміщені з двох 
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боків внутрішніх пластин 2, 3, запресовані циліндричні кінцеві ступені валика 

9, а у наступні отвори 13 і 14 діаметром 2d  цих же пластин вільно встановлені 

циліндричні кінцеві ступені валика 15. На рисунку 5.6 а зображено миттєве 

положення відрізка ТПБЛ, на якому зафіксовано, що діаметр лвd ..2  отвору 7 

лівої внутрішньої пластини 2 більший від діаметра лзd .2  отвору 8 правої 

внутрішньої пластини 3, а діаметр отвору 13 правої зовнішньої пластини 11 

пзd .2  менший від діаметра лзd .2  отвору 14 лівої зовнішньої пластини 12. 

Прийняті припущення.  

1. На основі центральної граничної теореми і експериментальних даних 

поданих у літературі приймемо, що закони розсіювання таких конструктивних 

елементів ТПБЛ як міжцентрові віддалі отворів пластин – yA , діаметрі менших 

1d  та більших 2d  отворів пластин та діаметри валиків – вd  є нормальними;  

2. Жорсткість C  пластин ТПБЛ при їх розтягу величина постійна;  

3. На діаграмі зусилля розтяг-деформації пластин .плF   показникові 

ділянки контактної жорсткості приймаємо прямолінійними; 

4. Напружений стан пластин розглядаємо тільки в області пружних 

деформацій;  

5. Математичні сподівання і середні значення діаметрів отворів 

внутрішніх і зовнішніх пластин, міжцентрові віддалі отворів внутрішніх та 

зовнішніх пластин та дисперсії розсіювання вказаних розмірних параметрів 

приблизно рівні, тобто 

    ззвв ddMddM 1111  ;     ззвв ddMddM 2222  ;     ззвв ААМААМ  ; 

   21 dDdD  ;    зв ADAD  . 

де  вdM 1 ,  зdM 1  та зd1 , вd1  – відповідно математичні сподівання та середні 

значення діаметрів менших отворів внутрішніх і зовнішніх пластин;  

 вdM 2 ,  зdM 2  та зd2 , вd2  – відповідно математичні сподівання та середні 

значення діаметрів більших отворів внутрішніх і зовнішніх пластин;  

 вАМ ,  зАМ  та вА , зА  – відповідно математичні сподівання та середні значення 

міжцентрових віддалей отворів внутрішніх та зовнішніх пластин; 
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 1dD  і  2dD  - відповідно дисперсії розсіювання діаметрів менших та більших 

отворів пластин;  

 вAD  і  зAD  - відповідно дисперсії розсіювання міжцентрових віддалей отворів 

внутрішніх і зовнішніх пластин. 

У випадку ідеального забезпечення однакових розмірних параметрів 

ТПБЛ, використавши [315], допустиме корисне зусилля, яке передає ланцюг, 

тобто його несуча здатність визначається із залежності: 

  епід КАpF /2 0.  .      (5.7) 

Так як розмірні параметри ТПБЛ: діаметри валиків d , отворів менших і 

більших діаметрів 1d , 2d  пластин величини випадкові, то для визначення 

допустимого корисного зусилля, використовуємо (рис. 5.6 і рис. 5.7.). Для 

перемагання корисної сили опору 0F  (рис. 5.6, а) необхідно прикласти певне 

зусилля оFF  . Врахувавши те, що внутрішні пластини 2, 3 своїми отворами 

діаметром 
1

d  напресовані на циліндричні кінцеві ступені валика 5, а зовнішні 

пластини таким же чином з’єднані із валиком 9 приймемо, що при прикладанні 

зусилля F  валик здійснює плоско-паралельний перенос. Тоді при наявності 

зазору   в шарнірі, створеного отвором 7 більшого діаметру 2d  пластини 2 та 

діаметром циліндричної кінцевої ступені d  валика 9 (рис. 5.6), спочатку буде 

деформуватись тільки пластина 3. Після вибору зазору   почне деформуватися 

друга внутрішня пластина 2. При досягненні навантаження правої внутрішньої 

пластини 3 зусилля 1F  (рис. 5.7) і її пружної деформації ппл. , ліва внутрішня 

пластина здеформується на величину іппллпл  ...  і передасть навантаження 

2F . 
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Рис. 5.6. Конструктивна схема ТПБЛ удосконаленої конструкції – а) і його 

розмірні параметри до і після навантаження допустимим корисним зусиллям – 

б). 

 

В цьому випадку несуча здатність ТПБЛ – допустиме корисне зусилля 

gF визначиться із залежності: 

 

e

пm
g

K

ApK
F


 0 ,      (5.8) 

де mK - коефіцієнт, що враховує нерівномірність навантаження пластин. 

Скориставшись [161] запишемо: 

21

21
2

FF

FF
Km




 ,      (5.9) 

де 1F  і 2F  – відповідно навантаження, що передаються лівою 2 і правою 3 

(рис. 5.6) внутрішніми пластинами. З формули (5.9) виходить, що при умові, 

коли 21 FF   0,2mK  і тоді несуча здатність ТПБЛ рівна gF , а коли 01 F , або 
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02 F  то 0,1mK  і ланцюг може передати корисне навантаження виходячи із 

допустимого тиску в шарнірі однієї пластини. 

Виразивши 1F  і 2F  через жорсткість c  пластин і їх деформації, у випадку, 

коли взаємо розміщення отворів пластин таке, як зображено на рис. 5.7 після 

спрощення формули (5.9) отримаємо 






пл

mK
2

2 ,                                                        (5.10) 

де .пл  (рис. 5.7) – деформація пластини при її навантаження зусиллям, яке 

дорівнює   tdр 0 , тут пt  - товщина пластини; 0  – миттєве значення зазору 

.1..2 плв dd   (рис. 5.6) 

 

 

Рис 5.7. Схематична діаграма навантаження-деформація пластин: 1 – 

сумарне зусилля cF , що передається ТПБЛ у випадку однакових розмірів і 

однакових деформацій двох пластин; 2 – залежність допустимого навантаження 

1F  від деформації внутрішньої пластини 3; (рис. 5.6) 3 – залежність 

навантаження 2F  від деформації внутрішньої пластини 2; 4 – залежність 

сумарного навантаження дF  у випадку різних за величиною деформацій 

пластин 2 і 3. 
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В іншому випадку, діаметр більшого отвору лівої пластини 2 буде 

менший, ніж діаметр більшого отвору правої пластини 3 і тоді величина 0 . 

Але як у першому так і у другому випадках нерівномірність навантаження 

пластин збережеться і в загальному виразиться залежністю 






пл

mK
2

2 .                                                        (5.11) 

Так як величина   формується сукупністю розмірних параметрів, які є 

випадковими величинами, то і сама величина   буде випадковою, і з 

врахуванням [152] гіпотетично приймемо, що вона підпорядковується 

нормальному закону розподілу.  

Миттєве значення величини  , використавши (рис. 5.6) можна виразити 

залежністю 

СВ .                                                          (5.12) 

Розглянемо величину i  і визначимо закон і характеристики її розподілу. 

На основі прийнятих допущень будемо мати: 

111 ddd вз  ,                                                          (5.13) 

     111 ddd вз   ,                                                   (5.14) 

222 ddd вз  ,                                                         (5.15) 

     222 ddd вз   ,                                                  (5.16) 

де зd1  і вd1 – відповідно середні значення діаметрів менших отворів зовнішніх і 

внутрішніх пластин; 

 зd1 ,  вd1  – відповідно середньоквадратичні відхилення випадкових величин 

зd1  і вd1 ; 

зd2  і вd2  – відповідно середні значення діаметрів більших отворів зовнішніх і 

внутрішніх пластин; 

 зd2 ,  вd2  – відповідно середньоквадратичні відхилення випадкових 

величин зd2  і вd2 . 
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Середні значення міжцентрових віддалей отворів пластин і поля їх 

розсіювання (допуски) приймаємо однаковими як для зовнішніх, так і 

внутрішніх пластин, тобто : 

нв АAA 3 ,       (5.17) 

      вз AA 66  ,                                                (5.18) 

де зA , вA  – відповідно середні значення міжцентрових віддалей отворів 

внутрішніх і зовнішніх пластин;  

нА  – номінальне значення міжцентрових віддалей отворів зовнішніх і 

внутрішніх пластин; 

 зA  і  вA  – середньоквадратичні відхилення випадкових величин зА  і вА ; 

  – регламентоване відповідним квалітетом симетрично розміщене поле 

допуску на розмір нА . 

З врахуванням вищеподаного (рис.5.6. б) визначимо густину розподілу 

величини B . Врахувавши те, що закони розподілу випадкових величин А  і 2d , 

через обмеження їх значень у певних інтервалах, строго підходячи до цього, 

будуть зрізанами нормальними законами, густини розподілу )(Af  і )( 2df  

виразяться відповідними залежностями 
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,                                         (5.19) 
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,                                       (5.20) 

де 1c  і 2c - нормуючі множники . 

В загальному випадку для випадкової величини x  нормуючий множник с 

визначається з умови  

l

k

dxxf 1)( , де k  і l  – відповідно нижня і верхня границі 

інтервалу. 

Тоді величина c  буде дорівнювати 
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,   (5.21) 

де xm  – математичне сподівання випадкової величини x ; 

)(x  – середньоквадратичне відхилення розсіювання величин x ; 














)(2 x

ml
Ф x


 і 













)(2 x

mk
Ф x


 – значення функції Лапласа. 

Прийнявши, що )(0 xKmk x   і )(0 xKml x  , отримаємо 

 2//1 0KФc  .     (5.22) 

Взявши до уваги рекомендовані значення величин допусків на 

міжцентрові віддалі і діаметри отворів пластин ТПБЛ, визначали 0K  

встановили, що ймовірність невиходу випадкової величини за границі 

інтервалу  lk   9973.0P . Тому практично у подальших розрахунках немає 

необхідності враховувати зрізаність нормального розподілу у формулах (5.20) і 

(5.21). 

Величину B  (рис. 5.6 б) виразимо залежністю 

лdAB 25,0 ,                                                           (5.23) 

де А  – міжцентрова віддаль отворів лівої пластини; 

лd2  – діаметр більшого отвору лівої пластини. 

Для отримання густини розподілу величини B  введемо позначення 

лdY 25,0 . Тоді середнє значення Y  величини Y  і її дисперсія )(YD  будуть 

дорівнювати: 25,0 dY  ;   144/36/25,025,0)( 22
2

2

22 ddлdYD   . 

Використавши композицію нормальних законів розподілу і формулу 

(5.23) густина розсіювання )(Bf  величини B  визначаємо за формулою 

 
 

 




















22

2

2

2
2

2
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)5,0(72
exp

42

12

dA

нi

A

dAB

d
Bf


.                       (5.24) 

Інтервал величини В  буде 

)(5,05,0)(5,05,0
22 вн

dНАнdнАн dAВdA   ,                (5.25) 
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де 
вd2

 і 
нd2

  – відповідно верхня і нижня границі допусків діаметрів більших 

отворів пластин. 

Середнє значення В  величини В  і дисперсія її розсіювання  BD  

відповідно будуть дорівнювати 

25,0 dAB  ,                                                   (5.26) 

144

4
)(

22

2dA

BD
 

 .                                                   (5.27) 

Використавши (рис. 5.6 б) випадкову величину C  подамо у вигляді 

...2 5,05,05,0 прлпр dddAС  ,                                               (5.28) 

де .2прd  – значення діаметра більшого отвору у правій пластині; 

лd  і .прd  – відповідно діаметри лівого і правого кінців валика. 

Опираючись на центральну граничну теорему і врахувавши, що члени 

правої частини (5.26) підкоряються нормальному закону розподілу, що 

випадкова величина С  буде підпорядкована закону розподілу Гаусса. 

Густина розподілу )(Cf  величини C  виразиться залежністю 
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,                   (5.29) 

де А , 
2d  та d  – відповідно допуски на розміри: міжцентрової віддалі отворів 

пластин; діаметрів більших отворів пластин та діаметри кінців валиків. 

Характеристики розсіювання випадкової величини С  за вищеподаною 

аналогією при визначенні їх стосовно випадкової величини В  будуть: 

середнє значення  

.25,0 прн dАС  .                                                       (5.30) 

дисперсія розсіювання 

144

24
)(

222

2 ddA
CD

 
 .                                                   (5.31) 

Тоді густина розподілу випадкової величини CB  , яка 

підпорядкована нормальному закону буде дорівнювати 
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,                          (5.32) 

а характеристики її розподілу будуть: 

середнє значення  

0 ,                                                                  (5.33) 

дисперсія  

144

224
)(

222

2 ddA
D

 
 .                                                    (5.34) 

Знаходження густину розподілу модуля випадкової 

величини CB  , коли математичні сподівання і дисперсії випадкових 

величин В  і С  не рівні між собою є досить складною задачею. Тому 

обмежимось визначенням характеристик розсіювання випадкової величини  : 

математичне сподівання  Μ  та дисперсії  D . 

В загальному випадку, прийнявши, що математичне сподівання 

приблизно дорівнює середньому значенню випадкової величини   і не 

дорівнює нулю тобто   0M  можемо записати  

2  
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,   (5.35) 

      
2
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 MdfD .    (5.36) 

Взявши інтеграли у (5.35) і (5.36) та спростивши отримаємо 
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У випадку, коли випадкова величина  підпорядкована нормальному 

закону розподілу із математичним сподіванням, яке приблизно дорівнює 

середньому значенні і рівне нулю, густина розподілу модуля цієї випадкової 

величини на основі [152] виражається формулою 
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ddA
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.                             (5.39)  

Інтервал значень величини   буде 

 222 2245,00
2 ddA   .                                           (5.40) 

Отримаємо характеристики розподілу величини  , а саме: 

середнє значення 

222 2240665,0
2 ddA   .                                        (5.41) 

дисперсія 

222 2240025,0
2 ddAD   .                                        (4.42) 

Якщо врахувати, що розміри 2d  і d  відносяться до одного розмірного 

інтервалу і виконують за одним квалітетом точності, тобто dd  
2

 і формули 

(5.39), (5.40), (5.41) і (5.42) набудуть вигляду 
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;                                   (5.43) 

220 dA   ;                                                        (5.44) 

22133,0 dA   ;                                                   (5.45) 

2201,0 dAD   .                                                    (5.46) 

Теоретичні криві розподілу випадкових величин   і   подані на рис. 5.8. 
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Рис. 5.8. Теоретичні криві розподілу випадкових величин: 1 – випадкової 

величини  ; 2 – випадкової величини   

 

Проаналізуємо з врахуванням формул (5.45) і (5.46) залежність (5.12). 

Мінімальне значення коефіцієнта mK  буде при умові, коли   

максимальне, тобто 
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 .                         (5.47) 

Максимальне значення коефіцієнта mK  буде при умові, коли 0 , тобто 

2max mK . 

Найбільш імовірне значення ... інmK , буде тоді, коли у залежність (5.12) 

підставити значення  , тобто 

22

22

...

133,02

133,0
2

dAпл

dA
інmK








 .                                         (5.48) 

За критерій оцінки впливу стохастичності розмірних параметрів ТПБЛ на 

його несучу здатність приймемо мінімально допустиме значення ..дmK , яке 

отримаємо при заданому рівні ризику 0,05 за верхньою межею інтервалу. Для 
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цього необхідно знайти квантиль випадкової величини  , тобто таке можливе 

значення m , для якого функція розподілу     95,0 pPF mm . 

 

5.3 Вплив точності шпонкових з‘єднань на несучу здатність 

багатоконтурних ланцюгових передач сільськогосподарських машин 

 

Одним із найважливіших параметрів багатоконтурних ланцюгових 

передач є точність шпоночних зєднань. Тому питання розроблення методики і 

здійснення теоретичного обґрунтування точності шпонкових з‘єднань на 

несучу здатність багатоконтурних ланцюгових передач і є актуальним і 

потребує свого вирішення. 

На рис. 5.9 схематично зображена чотирьох контурна ланцюгова передача, 

яка зокрема може використовуватись у транспортері розкидувача органічних 

добрив [206]. 

Враховуючи [107, 157, 159] можемо констатувати, що довжини, які 

виміряні між відповідними точками на профілях зубців зірочок 1L , 2L , 3L , 4L , 

чотирьох контурної ланцюгової передачі є величини випадкові з нормальним 

законом розподілу і залежать від зазорів у шпонкових з’єднаннях. Якщо 

розглянути такий стан, що на зірочках 9 і 12 віддаль 1L  найменша, а на зірочках 

6, 14 2L  – найбільша, а віддалі 3L  і 4L  мають проміжні значення між 1L  і 2L , 

то можна стверджувати, що несучу здатність такої передачі буде визначати 

точність шпонкових з’єднань на першому 1L  і другому 2L  контурах, тобто як 

для двохконтурної ланцюгової передачі, яка схематично показана на рис. 2 

Двоконтурні ланцюгові передачі (рис.5.10), як складові елементи, 

наприклад, транспортерів, знайшли широке застосування в сучасному 

машинобудуванні, зокрема у сільськогосподарському. 

Встановлення впливу точності шпонкових з‘єднань на несучу здатність 

двоконтурної ланцюгової передачі як одного із технічних обмежень дасть 
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можливість здійснити розрахунок та підбір приводних роликових ланцюгів для 

таких передач і є актуальною задачею. 

 

 

Рис. 5.9. Схема багатоконтурної (4-х рядної) ланцюгової передачі: 1- 

ведучий вал, 2, 4, 6-9 – ведучі зірочки, 3,5,7,10 – робочі вітки відповідних 

контурів передачі, 8 і 13 відповідно шпонки на ведучому 1 і веденому 11 валах, 

13,14,15 і 16 – ведені зірочки 

 

Несуча здатність двоконтурних ланцюгових передач (рис.5.10) найбільш 

повно розглянута в роботах [107, 157, 159]. Визначальним критерієм несучої 

здатності таких передач приймемо допустимий тиск [p0] в шарнірах приводних 

роликових втулкових ланцюгів. Проте при аналізі існуючих літературних 

джерел та розгляді цього питання  встановлено, що на даний час при 

розрахунку несучої здатності двоконтурних ланцюгових передач  не 

враховують появу можливих зазорів у шпонкових з‘єднаннях (зірочка – шпонка 

– вал), можливого  кутового зміщення однієї відносно іншої зірочок і впливу 

точності шпонкових з‘єднань на несучу здатність двоконтурної ланцюгової 

передачі. З метою виключення впливу різнорозмірності довжин робочих віток 

першого і другого контурів припустимо, що довжина робочих віток приводних 
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ланцюгів І та ІІ контурів однакові, тобто ,ІІІ LL   і ці величини постійні 

(рис.5.10). 

В загальному відповідно до [13, 100, 317] шпонкові з‘єднання 

рекомендовано виконувати за схемою, яка регламентує певні посадки 

спряжуваних поверхонь (див. рис.5.12). Прийняті позначення: І і ІІ – відповідно 

перший і другий контури; 1І і 2І – відповідно перша і друга зірочка першого 

контуру; 1ІІ і 2ІІ – відповідно перша і друга зірочка другого контуру. 

В табл.5.2 подані комбінації можливих розміщень зазорів у шпонкових 

з‘єднаннях зірочок з валами двоконтурної ланцюгової передачі. 

На рис.5.11 подані схеми розміщення зазорів у шпонкових з‘єднаннях 

зірочок з валами для ідеального  і найнесприятливішого варіантів. Із табл.5.2 

випливає, що внаслідок появи у шпонковому з‘єднанні зазора z, під дією 

крутного моменту Мкр  та моменту опору Моп відбудеться поворот валу відносно 

зірочки, і довжина ,ІІL  яка дорівнює віддалі між двома суміжними точками 

профілю відповідних зубів зірочок контура, набуде значення  

,21 IIIIIII LLLL      (5.49) 

де LІ – віддаль між двома суміжними точками профілю відповідних зубів 

зірочок  першого контура, тобто ;.... LLLL IIврIврI   

 IIII LL 21  ,  відповідно приріст віддалі між двома суміжними точками 

профілю на першій і другій зірочках другого контура. 

Розглянемо імовірну зміну віддалі L  між двома суміжними точками 

контакту роликів ведучої вітки приводного ланцюга із зубами зірочок в 

нормальному до осі валиків перерізі за рахунок можливого виникнення зазора в 

одному із шпонкових з‘єднань зірочка – шпонка – вал. 

Скористаємось розрахунковою схемою, яка подана на рис.5.12. Внаслідок 

випадкового характеру величин b і L у шпонковому з‘єднанні може виникнути 

зазор .bLz   При наявності зазору z, припустивши рівність довжин дуги і 

хорди на ділильному колі, що визначаються центральним кутом α, величина 

L  буде дорівнювати: 
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, дRL       (5.50) 

де Rд – радіус ділильного кола зірочки;    α – центральний кут в радіанах. 

Визначивши із ∆АВО сторону АО, значення кута β виразимо залежністю: 

 
,

2
arcsin

22 hRb

b


     (5.51) 

де b – товщина шпонки; 

R – номінальний радіус валу; 

h – номінальна висота шпонки. 

Використавши ∆СDО і врахувавши, що ,   отримаємо: 

   
,

2
arcsin

2

2
arcsin

2222 hRb

b

hRb

bL







   (5.52) 

де L – ширина шпонкового паза в отворі зірочки. 

 

 

 

Рис. 5.10. Конструктивна схема двоконтурної ланцюгової передачі: 

1, 7 – відповідно ведучий і ведений вали; 2, 5 – відповідно ведучі зірочки 1-

го та 2-го контурів; 4, 9 – відповідно шпонки на ведучому та веденому валах; 3, 

6 – відповідно зуби ведучих зірочок 1-го та 2-го контурів; 8, 10 – ведені зірочки 

1-го та 2-го контурів 
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Тоді рівняння (5.50) із врахуванням (5.52) набуде вигляду: 

    





















2222 2
arcsin

2

2
arcsin

hRb

b

hRb

bL
RL д .  (5.53) 

У рівнянні (5.53) величини Rд, L, b, R, h  - випадкові, які підкоряються 

нормальному закону розподілу. 

Враховуючи те, що густина розподілу величини  22
1 2 hRbC   

визначиться як густина розподілу величини xC1 , де 21x , а густина розподілу 

величини 
 22

2

2

2

hRb

bL
C




  - відповідно як густина частки двох випадкових 

величин, причому величина bLC  23  підкоряється нормальному закону 

розподілу, а величини δ і α підпорядковані закону розподілу арксинуса, то 

визначення густини розподілу величини  LfL   є досить складною 

задачею. 
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а) б) 

Рис. 5.11. Схеми розміщення зазорів у шпонкових з‘єднаннях зірочок з 

валами двоконтурної ланцюгової передачі: а) – ідеальний варіант, 

відповідає №1 таблиці 1; б) найнесприятливіші варіанти, відповідають №6 

та №8 таблиці 5.2 
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Таблиця 5.2 – Схеми комбінацій можливих розміщень зазорів у шпонкових 

з’єднаннях зірочок з валами двоконтурної ланцюгової передачі 

№ 

п/п 

Наявність - “z”, 

 відсутність - “0” 

зазорів 

у шпонкових 

з’єднаннях 

зірочок з валами у 

контурах: 

Сумарний 

зазор 

 у шпонкових  

з’єднаннях 

зірочок  

з валами у 

контурах 

Схеми розміщення 

зазорів в шпонкових 

з’єднаннях зірочок з 

валами 

Сумарний 

максимал

ь-ний 

зазор у 

шпонкови

х 

з‘днаннях 
І  ІІ  

1- І 
2- 

І 

1- 

ІІ 

2 - 

ІІ 
І ІІ 

1 0 0 0 0 0 0 

І    

І    І    
1    -    І    І    

1    -    І    2    -    І    

2    -    І    І    

 

0 

2 z 0 0 0 z 0 
z    

 
z 

3 0 z 0 0 z 0 
z    

 
z 

4 0 0 z 0 0 z 
z    

 
z 

5 0 0 0 z 0 z 
z    

 
z 

6 z z 0 0 2z 0 
z    z    

 
2z 

7 0 z z 0 z z 
z    z    

 
0 

8 0 0 z z 0 2z 
z    z    

 
2z 

9 z z z 0 2z z 
z    z    

 
z 

10 0 z z z z 2z 
z    z    

 
z 

11 0 z 0 z z z 
z    

 
0 

12 z 0 z 0 z z 
z    

 
0 

13 z z z z 2z 2z 
z    z    

 
0 

14 z 0 0 z z z 
z    z    

 
0 
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Взявши до уваги те, що значення z дуже малі, і припустивши, що 
CA

Lz  , 

де 
CA

L   - довжина дуги АС (див. рис.5.12), а АО = R1, можемо отримати 

спрощену залежність для визначення величини :L  

,4 zCL        (5.54) 

де ;14
нн

д RRC   тут н
дR  і нR1  відповідно номінальні значення радіусів 

ділильного кола зірочки і кола, яке описує найвіддаленіша від осі валу точка А 

на шпонці. 

 

h 
  
 

R 
  
 

1 
  

 = 
  
 

R 
  
 

+ 
  
 

h 
  

 

2 
  

 
R    

М    к    р    

М    о    п    







L    

b    z    
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3    
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A     B     
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Рис. 5.12 Розрахункова схема для визначення можливого значення кута 

повороту зірочки: 1 – вал; 2 – шпонка; 3 – зірочка 

 

Величину С4 приймемо для певного конкретного випадку постійною, тобто 

С4 = const. 

Із врахуванням останнього і того, що величина z підпорядкована 

нормальному закону розподілу з густиною  

 

 
22

2

1
)( z

i zz

z

ezf







 ,     (5.55) 
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де z середнє квадратичне відхилення розсіювання зазору; z  середнє 

значення зазору і, взявши до уваги, що ,0 maxzzi   а 6/maxzz   і ,2/maxzz   

залежність (4.55) після спрощення набуде вигляду: 

 

.
382,2

)(
2
max

2
max25,4

max

z

zzi

e
z

zf




     (5.56) 

Величина L  буде випадковою з характеристиками: середнє значення 

;
2

max
4

Z
CL   середньоквадратичне відхилення .4 zL C    
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 .    (5.57) 

Врахувавши, що ;
2

maxz
z    ,

6

maxz
z   а 

н

н
д

R

R
C

1

4  , залежність (5.57) набуде 

вигляду: 
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.  (5.58) 

Аналізуючи комбінації можливих розміщень зазорів у шпонкових з‘єднань 

(табл. 5.2 та рис.5.11), визначимо ймовірність виникнення беззазорного 

з‘єднання у всіх спряженнях механізму - ),0( zP  ймовірність появи 

максимального сумарного зазору, який дорівнює z, а також ймовірність появи 

зазорів як на ведучому, так і на веденому валах (див. позиції № 6 і 8 табл.5.2) – 

Р(z): 

%;8,42%100)0( 0  

з

z

N

n
zP  %;8,42%100)( 

з

z

N

n
zP  

%.2,14%100)2( 2 
з

z

N

n
zP  
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Тут    ,0zn    zn і  -   2zn  відповідно кількість можливих випадків появи 

нульового зазору, зазорів, які відповідно дорівнюють z і  2z; Nз – загальне число 

комбінацій зазорів у шпонкових з‘єднаннях передачі. 

Розглянемо випадок, коли шпонкові з‘єднання двоконтурної передачі з 

імовірністю Р(2z) = 14,2% забезпечують появу максимального зазору 2z. 

Загальна величина IIзL приросту віддалі між двома суміжними точками 

профілю на першій та другій зірочках контуру на основі табл.5.2 і рис.5.10 

буде: 

.. IIведенIIведучIIз LLL   

Закон розподілу величини IIзL  також буде нормальним з 

характеристиками: середнє значення - ;2 4.. zСLLL IIведенIIведучз   

середньоквадратичне відхилення -    .2 43 zCL     

Густина розподілу величини IIзL виразиться залежністю: 
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    (5.59) 

Аналогічною буде і густина розподілу величини IзL  на першому контурі. 

Тоді імовірна різниця віддалей між двома суміжними точками профілю на 

першому і другому контурах (імовірна різниця довжин контурів) при 

припущенні, що довжини ведучих віток І та ІІ контурів постійні і рівні між 

собою, буде: 

.333 III LLL      (5.60) 

Густина розподілу величини 3L  виразиться на основі [334, 357] із 

врахуванням того, що випадкові величини 33  i III LL   підпорядковані 

нормальному закону розподілу з однаковими характеристиками розсіювання: 

середні значення ;  33 III LL   середньоквадратичні відхилення  

   ;33 III LL    
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     (5.61) 

при .max43max4 ZCLZC i   

 Для визначення впливу точності шпонкових з‘єднань на несучу здатність 

двоконтурної ланцюгової передачі нас цікавлять тільки значення ,03 L  тобто 

значення .3L  

Тоді густина розподілу величини 3L  на основі [364] буде: 
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 ,   (5.62) 

при ,0 max43 ZCL   а характеристики розсіювання – математичне 

сподівання, яке приблизно дорівнює середньому значенню 3L , 

zзз СLLM 


 42
2

 і дисперсія   .
2

14 22

4 










 zз CLD  

Несучу здатність двоконтурної ланцюгової передачі згідно з 

рекомендаціями [157, 317] визначимо за питомим тиском у шарнірі ланцюга 

двоконтурної передачі: 

    ,020 mKpp       (5.63) 

де  0p допустимий тиск в шарнірі ланцюга одноконтурної ланцюгової 

передачі; 

mK  коефіцієнт контурності; 

m – кількість ланцюгових контурів. В нашому випадку m = 2. 

Використавши [364], величину mK  виразимо залежністю: 

,
2

2
1

3 ц

ц
m

L
K




      (5.64) 

де ц деформація робочої вітки ланцюга з нульовим зазором у шпонковому 

з‘єднанні при передачі ланцюгом заданого зусилля F для одноконтурної 

передачі. 
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Аналізуючи залежність (5.64) і знаючи, що величина 3L  випадкова з 

густиною розподілу  ,3Lf   а величина ц  при певному F постійна, можемо 

стверджувати, що й величина mK  буде випадковою. Так як нас цікавить 

мінімальне значення mK , яке менше 2, то із залежності (5.64) випливає, що 

3L  повинно бути більшим від нуля. Задавшись степенем ризику 5% і 

використавши залежність (5.62), знайдемо значення 05,03L  і, підставивши 

його в (5.64), знайдемо значення 05,0mK , яке відповідає надійності 95%. 

Тоді допустимий тиск в шарнірах ланцюгів двоконтурної передачі буде: 

    05,0.020 mKpp  .    (5.65) 

Використавши залежність (5.65) подамо у вигляді 
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NFL
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2
1

05,03

020 ,   (5.66) 

де α – коефіцієнт пропорційності; 

N – кількість ланок  у ведучій вітці передачі; 

x i y – показники степенів, які показують вплив  F і N на величину деформації 

ц  ланцюга певного розміру. 

Аналіз отриманої залежності показує, що у випадку коли шпонкове 

з’єднання беззазорне, тобто 005,03  L , сумарний допустимий тиск в шарнірах 

ланцюгової двоконтурної передачі    020 2 pp  . Із збільшенням діаметрів 

валів, а значить і ділильних діаметрів зірочок і ширини шпонки b  величина 

05,03L  буде зростати і якщо вона стане рівною 
ц

2 , тобто 

yx NFL   205,03  тоді    020 5.1 pp  . Аналіз стандартизованих даних 

чисел зубців і кроків зірочок показує, що для найбільш поширених ланцюгових 

передач, які використовуються у сільськогосподарському машинобудуванні 

05,03L  є величиною другого порядку по відношенні до величини ц2  і тому її 
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вплив на  
20p  незначний. Технологічні передумови проектування і складання 

ланцюгово-пластинчастих транспортерів машин представлено в Додатку Д.1. 

 

5.4 Розмірний аналіз точності контактних кроків тягових 

безвтулкових пластичначастих ланцюгів із співвісними ступінчастими 

валиками  

 

Пластинчасті тягові ланцюги безвтулкові (ПТБЛ) різних конструкцій 

отримали широке використання в механізмах транспортно-технологічних 

систем для виконання різноманітних операцій для переміщення матеріалів. 

Ланки ТПБЛ утворюють з пластин, які вільно посаджені на кінці валиків, 

внутрішні ланки яких утворюються внутрішніми пластинами і валиками, а 

зовнішні ланки утворюються зовнішніми пластинами і теж валиками. Одним із 

найважливіших параметрів пластинчастих конвеєрних ланцюгів є точність 

контактних кроків внутрішніх і зовнішніх ланок, яка забезпечує нормальний 

спосіб зачеплення шарнірів ланцюга із зубами зірочок зовнішніх ланок і 

нормальні умови експлуатації. 

Розмірний аналіз контактних кроків ПТБЛ з вільно встановленими  

в отвори пластин співвісними валиками. 

Для визначення характеристик розсіювання і допусків на контактні кроки 

внутрішніх і зовнішніх ланок ПТБЛ з вільно встановленими в отвори пластин 

співвісними валиками скористаємось конструктивною схемою поданою на 

рис.5.13. 

На основі теорії розмірних ланцюгів контактний крок внутрішньої ланки 

визначиться із залежності 

222..11..1. 5,0)(5,0)(5,05,0 cвплвплcвплв ddddddАt  ;  (5.67) 

де Апл.в. – міжцентрова віддаль отворів внутрішньої ланки;  

dc1 i dc2 – відповідно діаметри середньо циліндричної ступені валиків на 

першому і другому шарнірах; 
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dпл.в.1 і dпл.в.2 – діаметри лівого і правого отворів внутрішньої пластини на 

першому і другому шарнірах, відповідної. 

d1 i d2 – діаметри кінцевих циліндричних ступенів валиків першого  і другого 

шарнірів відповідно. 

Члени правої частини рівняння (5.67) є випадковими незалежними 

величинами з нормальним законом розподілу. 

Використавши [106, 327] запишемо формули для визначення 

математичного сподівання М(tв), яке приблизно рівне середньому значенню вt  

контактного кроку внутрішньої ланки та дисперсії розсіювання )( вtD  величини 

вt . 

 )(5,0)(5,0)(5,0)(5,0)(5,0)()( 222..11. cвплcвплвв dМdМdМdМdМAMttM    (5.68) 

)()(

2
7

1

i

і i

в tD
dt

d
tD 














 ,                                                (5.69) 

 

 

Рис. 5.13 – Конструктивна схема пластинчастого тягового без втулкового 

ланцюга з вільно посадженими кінцями валів в отворах пластин [9]: 1, 5, 9, 11 – 

зовнішні пластини; 3, 7, 8, 10 – внутрішні пластини; 2, 4, 6 – валики 
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де члени правої частини рівняння (5.68) в квадратних дужках є 

математичні сподівання складових з рівняння (5.67); 










idt

d
 – коефіцієнт впливу 

і-ї складової ланки розмірного ланцюга на дисперсію розсіювання )( itD  

величини вt ; 

)( itD  – дисперсія розсіювання і-ї складової ланки – 

Врахувавши, що у (4.68) М(dc1) = М(dc2) = М(dc) cd . 

М(Апл.в)≈ Āпл.в.;  

М(dпл.в.1) = М(dпл.в.2) =М(dпл.в)≈d̅пл.в. 

М(d1)=M(d2)=M(d)≈d; 

Āпл.в. – середнє значення міжцентрової віддалі отворів внутрішніх 

пластин; 

dпл.в. і d – відповідно середні значення діаметрів середньої ступені 

валиків, отворів внутрішніх пластин і циліндричних поверхонь кінцевих 

ступенів валиків, отримаємо 

М(tв)≈ ddAt вплвплв  .. .                                                  (5.70) 

Взявши до уваги те, що дисперсія випадкової величини у=ах, де а – 

невипадкова величина, а х – випадкова величина рівна  

D(у) = а2D(x) і врахувавши, що дисперсії D(dc1) = D(dc2)=D(dc) ; 

D(dпл.в.1) = D(dпл.в.2) = D(dпл.в.); 

D( ) =D(d2)=D(d); рівняння (4.69) набуде виду  

D(tв)=D(Апл.в.)+  )()()(5,0 . dDdDdD вплc  .                                    (5.71) 

Густина розподілу  )( вt  контактного кроку внутрішньої ланки ПТБЛ як 

випадкової величини з нормальним законом розподілу буде рівна 

  
     







)()()(5,0)(2/exp

)()(5,0)(2)(

..

2

..

1

..

dDdDdDADddАt

dDdDАDt

вплcвплвплвплві

вплвплв 
.                 (5.72) 

Прийнявши, що поле допуску для нормального закону розподілу 

замикаючої ланки δ3=6σ ; тут σ - середньоквадратичне відхилення і виразивши  
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значення дисперсій, що стоять у правій частині рівняння (5.71) через поля 

допусків відповідних складових, отримаємо поле допуску для внутрішнього 

контактного кроку 

 )()()(5,0)()( 2

.

22

..

2 ddddАt вплcвплв   ,                         (5.73) 

де δ(А), δ(dc), δ(dпл.в) і δ(d) – відповідно поля допусків на міжцентрову віддаль 

отворів, діаметри середньої циліндричної ступені, отворів у внутрішніх 

пластинах і кінцевих циліндричних ступеней валиків. 

Аналіз залежностей (5.70) і (5.73) показує наступне. По-перше, при 

збільшенні d середнє значення вt  зменшується і при досягненні умови dd впл ..  

з’єднання, кінцева циліндрична ступень валика – внутрішня пластина, стає 

беззазорним і середнє значення контактного кроку стає рівним середньому 

значенню міжцентрової віддалі отворів внутрішніх пластин, тобто ..вплв Аt  . По-

друге. На величину поля допуску δ(tв)контактного кроку внутрішньої ланки 

найбільший вплив здійснює точність міжцентрової віддалі отворів і в меншій 

точність діаметрів середньої циліндричної ступені валиків, отворів внутрішніх 

пластин і діаметрів кінцевих циліндричних ступенів валиків. 

Використавши регламентовані [106, 327] значення допусків на 

контактний крок в залежності від його величини і кількості ланок у 

вимірювальному відрізку і прийнявши, що допуски на контактні кроки 

внутрішніх і зовнішніх ланок рівні можна записат 

 )()()()( 2

.

2

2

2

.

2 dddАtK вплвплн   ,                          (5.74) 

де К – граничне відхилення кроку від номіналу в %; 

tн – номінальне значення кроку ланцюга. 

Отримана залежність (5.74) дає можливість з врахуванням інтервалів 

розмірів встановлювати допуски на розмірні параметри, які формують 

внутрішні контактні кроки ПТБЛ. 

Контактний крок зовнішньої ланки на основі конструктивної схеми 

(рис.5.13) визначиться із залежності 

333..22..2.3 5,0)(5,0)(5,05,0 cзплзплcвпл ddddddАt   ;                (5.75) 
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де Апл.з. – міжцентрова віддаль отворів зовнішніх пластин; 

dc2 i dc3 – відповідно діаметри середньої циліндричної ступені валиків на 

другому і третьому шарнірі , які входять у зовнішні ланки; 

dпл.3.2. і dпл.3.3 – відповідно діаметри лівого і правого отворів зовнішньої пластини 

на другому і третьому шарнірах ; 

d2 i d3 – відповідно діаметри кінцевих циліндричних ступенів валиків другого і 

третього шарнірів. 

Аналіз залежностей (5.67) і (5.75) показує, що ці формули в 

математичному відношенні ідентичні тільки в (5.75) введені параметри, що 

формують контактний крок зовнішніх ланок ПТБЛ. 

Провівши операції аналогічні при розгляді характеристик контактного 

кроку внутрішніх ланок отримаємо залежності для визначення: 

середнього значення контактного кроку зовнішніх ланок 

,.... ddАt зплзплз                                              (5.76) 

де Āпл.з – середнє значення міжцентрової віддалі отворів зовнішніх пластин ;  

..зплd  – середні значення діаметру отворів зовнішніх пластин. 

Дисперсії розсіювання випадкової величини t3 

 )()()(5,0)()( ..3 dDdDdDАDtD зплcзпл  ,                       (5.77) 

де D(Апл.з) – дисперсія розсіювання міжцентрової віддалі отворів зовнішніх 

пластин. 

По аналогії з густиною розподілу ∲(t3) контактного кроку зовнішніх 

пластин (5.72) виразиться залежністю 

  

   )()()(5,0)(2/)(exp

)()()(5,0)(2)(

..

2

..3

1

..3

dDdDdDADddAt

dDdDdDADt

зплcзплзплзплi

зплcзпл






 
.            (5.78) 

а допуск на контактний крок зовнішніх ланок аналогічно (5.72) 

визначиться за формулою 

 )()()(5,0)()( 2

.

22

.

2

3 ddddАt зплcзпл   .                             (5.79) 

де δ(Апл.з) і (δпл.з) – відповідно поля допусків на міжцентрову віддаль і 

діаметри отворів у зовнішніх пластинах. 
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Врахувавши згідно з [36, 150], що δ(t3) = Кtн залежність (5.79) набуде 

кінцевого виду    

 )()()(5,0)( 2

.

22

.

2 ddddАКt зплcзплн   .                                 (5.80) 

Припустивши, що міжцентрові віддалі отворів внутрішніх і зовнішніх 

пластин, діаметри отворів цих пластин є одинакової точності, тобто δ(Апл.в) = 

δ(Апл.з) = δ(Апл.) і )()()( ... плзплвпл ddd   , а залежності (5.73), (5.74), (5.79) і (5.80) 

можна звести до виду 

 )()()(5,0)()()( 2222 ddddАКtdd плcплнзв   .               (5.81) 

Таким чином, аналізуючи (5.81) можна зробити висновки, що для ПТБЛ, 

в яких пластини з’єднані з валиками із зазором допуск на контактні кроки 

внутрішніх і зовнішніх ланок можуть бути прийняті однаковими і на їх 

величину найбільший вплив має точність міжцентрової віддалі отворів 

пластин. 

Розмірний аналіз контактних кроків із комбінованими варіантами 

спряжень (натяг-зазор) співвісні валики-отвори пластин. 

При цьому розглянемо два варіанти: перший – розмірний аналіз 

контактних кроків ПТБЛ здійснюється при умові коли кінцеві циліндричні 

ступені валиків вільно встановлені в отвори внутрішніх пластин і з натягом в 

отвори зовнішніх пластин співвісними валиками, і другий – коли розмірний 

аналіз контактних кроків ПТБЛ здійснюється  при умові, коли кінцеві 

циліндричні ступені валиків вільно встановлені в отвори зовнішніх пластин і з 

натягом в отвори внутрішніх пластин. 

Розглянемо перший варіант.  

Варіант спряження валиків з отворами пластин, при якому валики 

встановлені вільно в отвори внутрішніх пластин із натягом в отвори зовнішніх, 

поданий на рис. 5.14. 
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Рис. 5.14. Розрахункова схема для визначення полів допусків на контактні 

кроки ПТБЛ із спів вісниками ступенями валиків кінці яких вільно встановлені в 

отвори внутрішніх і з натягом в отвори зовнішніх пластин:  

1,5,8,11 – зовнішні пластини; 2,4,6 – валики; 3,7,8,10 – внутрішні пластини 

 

На основі теорії розмірних ланцюгів контактний крок внутрішньої ланки 

визначиться із залежності  

)(5,05,0)(5,05,0 22..211..1.. ddddddАt вплcвплcвплв  .  (5.82) 

Члени правої частини рівняння (5.82) є випадкові незалежні величини з 

нормальним законом розподілу. Приймаємо гіпотезу, що величина tв теж буде 

випадкова і підпорядкована нормальному закону Гаусса. 

Використавши [37, 150] знайдемо формули для визначення 

математичного сподівання М(tв), яке приблизно рівне середньому значенню вt , 

та дисперсії випадкової величини tв-D(tв)  

 

)(5,0)(5,0)(5,0)(5,0

5,0)(5,0)()(

22..21

1..1..

dМdМdMdМ

МddМАМttМ

вплc

вплcвплвв




.                        (5.83) 

Д(tв)= )(
7

1

i

i i

tD
dt
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.                                             (5.84) 
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Врахувавши, що у (5.83) вплвпл AAM .. )(  ; 

                                     0,5 М(dc1) =0,5М(dc2)=0,5М(dc) ≈ cd5,0  

....2.1.. 5,0)(5,0)(5,0)(5,0 вплвплвплвпл ddMdMdM   

ddMdMdM 5,0)(5,0)(5,0)(5,0 21  ; 

Отримаємо                                        

    ddАt вплвплв  .. .                                                (5.85) 

Взявши до уваги, що D(dc1) =D(dc2)=D(dc); 

)()()( ..2..1.. вплвплвпл dDdDdD  ; 

)()()( 21 dDdDdD  , 

будемо мати )(5,0)(5,0)(5,0)()( ... dDdDdDАDtD вплcвплв  .           (5.86) 

Густина розподілу величини  )( вd tt виразиться залежністю 
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)(5,0)()(5,02
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dDdDdDADddAt

dDdDdDАD
t

вплcвплвплвплвi

вплcвпл
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 .    (5.87) 

а допуск на контактний крок з врахуванням [13] буде рівний 

 )()()(5,0)( 2

.

22

.

2 dddАКt dплcdплн   .                                 (5.88) 

Виходячи із технологічних міркувань, враховуючи , що dпл.в і d належать 

до одного інтервалу розмірів, можемо прийняти, що ці параметри доцільно 

виконувати одного квалітету, тобто )()()( .0

22

..

2 ddd впл   , рівняння (5.88) 

набуде виду 

 )(2)(5,0)( 0

22

.

2 ddАКt cвплн   ,                                                (5.89) 

де d0 – приведений діаметр отворів пластин і кінцевих циліндричних ступеней 

валиків. 

Аналіз залежностей (5.85), (5.86), (5.88) і (5.89) показує , що на точність 

контактного кроку внутрішніх ланок ПТБЛ з вільно встановленими в отвори 

внутрішніх пластин і з натягом в отвори зовнішніх пластин співвісними 

валиками, в першу чергу найбільший вплив має точність міжцентрових отворів 

(у 2 рази більше впливає ніж точність діаметрів середніх ступеней валиків і 
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отворів пластин). При досягненні умови dпл.в = d середнє значення внутрішнього 

кроку буде рівне середньому значенню міжцентровій віддалі отворів 

внутрішніх пластин. 

Контактний крок зовнішньої ланки, використавши рис. 5.14 виразиться 

залежністю 

32..3 5,05,0 ccзпл ddAt  ,                                                (5.90) 

де Апл.в – міжцентрова віддаль отворів зовнішніх пластин; 

dc2 і dc3 – відповідно діаметри циліндричної поверхні середньої степені валиків 

на другому і третьому шарнірах. 

Середнє значення 3t  і дисперсія D(t3) величини t3 подамо залежностями 

32. 5,05,0 ccзплз ddАt  ,                                                   (5.91) 

)(25,0)(25,0)()( 32.3.3 ccпл dDdDАDtD  .                                          (5.92) 

де   )(; 2. cзпл dDAD і  3cdD  відповідно дисперсії розсіювання міжцентрової віддалі 

отворів зовнішніх пластин і дисперсії розсіювання діаметрів середньої 

циліндричної поверхні валиків на другому і третьому шарнірах . 

Допуск на контактний крок зовнішньої ланки, аналогічно попередньому 

подамо у вигляді )(5,0)( 2

.

2

cзплн dАKt   . 

Враховуючи, що 32 cc dd     )()( 32 ccc dDdDdD    залежності (5.91) і 

(5.92) набудуть виду  зплAt .3    

                         )(5,0)()( .3 cзпл dDADtD                                                (5.93) 

Густина розподілу випадкової величини t3 виразиться залежністю 

   )(5,0)(2/)(exp)(5,0)(2)( .

2

.31

1

.3 cзплзплcзпл dDADAtdDADt 


  .     (5.94) 

А допуск на контактний крок буде рівний 

                       )(5,0)( 2

.

2

cзплн dАKt   .                                                  (5.95) 

Аналіз отриманих залежностей показує, що при такому варіанті з’єднання 

валиків із отворами пластин середнє значення контактного кроку зовнішніх 

ланок рівне середньому значенню міжцентрової віддалі отворів зовнішніх 

пластин, а на величину допуску контактного кроку зовнішніх ланок 
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найбільший вплив має точність міжцентрової віддалі отворів зовнішніх 

пластин.   

Другий варіант. 

Розрахункова схема для визначення полів допусків на контактні кроки 

внутрішніх і зовнішніх ланок ПТБЛ, в яких циліндричні кінцеві ступені валиків 

встановлені вільно в отвори зовнішніх пластин і з натягом в отвори внутрішніх 

– подана на рис. 5.15. 

 

Рис. 5.15 – Розрахункова схема для визначення полів допусків на 

контактні кроки при з’єднанні співвісних валиків ПТБЛ з отворами внутрішніх 

пластин з натягом, а з отворами зовнішніх пластин із зазором: 1,5 – зовнішні 

пластини; 2,4,6, - валики ;  3,7 – внутрішні пластини 

 

За аналогією раніше поданого контактний крок внутрішніх ланок 

виразиться залежністю 

21. 5,0 ccвплв ddАt  .                                                           (5.96) 

Його середнє значення вt  і дисперсія розсіювання  D(tв) будуть відповідно 

рівні 

..вплв Аt                                                                    (5.97) 

 )(5,0)()( . cвплв dDАDtD  .                                                  (5.98) 

 

Густина розподілу випадкової величини tв  буде рівна 
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)(5,02

1

..





cвпл
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dDАD
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.

                                    (5.99) 

Допуск на контактний крок внутрішньої ланки виразиться залежністю 

)(5,0)( 2

.

2

cзплн dАKt                                              (5.100) 

Контактний крок зt зовнішніх ланок ПТБЛ, використавши розрахункову 

схему подану на рис.5.15 буде рівний 

)(5,05,0)(5,05,0 33..32..2.. ddddddАt зплcзплcзпз                   (5.101) 

Здійснивши перетворення і спростивши аналогічно рівнянням (5.70) і 

(5.85) отримаємо: середнє значення зt  контактного кроку 

1..3 ddAt зплзпл   .                                              (5.102) 

Дисперсія розсіювання випадкової величини tз 

 )()()(5,0)()( ..3 dDdDdDADtD зплcзпл  .                          (4.103) 

Густина розподілу випадкової величини tз буде рівна 

 
  

   )()()(5,0)(2/)(exp

)()()(5,02

1

..

2

..3

....

dDdDdDADddAt

dDdDdDАD
t

зплcзплзплзплi

зплcзпл

в









.        

        (5.104) 

Допуск на контактний крок зовнішньої ланки аналогічно (5.89) буде 

 )()()(5,0)( 2

.

22

.

2 dddАКt зплcзплн   .                                   (5.105) 

Отримані формули, які дозволяють, в залежності від вибраного варіанта 

спряжень ступінчастих валиків із отворами пластин, призначити допуски на 

розмірні параметри валиків і пластин. Здійснено вперше у імовірнісному 

аспекті аналіз точності контактних кроків ТПБЛ з різними варіантами 

спряжень ступінчастих співвісних валиків з отворами пластин. Встановлено, 

що найбільший вплив на точність контактних кроків ТПБЛ, незалежно від 

варіанту спряження валиків із отворами пластин, має точність міжцентрової 

віддалі отворів і складання пластин, а також методи визначення несучої 

здатності приводних роликових і тягових пластинчастих ланцюгів (Додаток 

Д.2, Додаток Д.3) 
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5.5 Особливості розрахунку навантажувальної здатності зачеплення 

ланки ланцюгового конвеєра 

 

Проте при роботі ланцюгових транспортно-технологічних механізмів машин 

часто виникають перевантаження, що призводять до значних деформацій і поломок 

елементів цих машин. Відповідно є необхідність у розробці певної методики 

розрахунку основних елементів зачеплення ланцюгового конвеєра. 

При нормальному положенні ланок ланцюгового конвеєра розробленої 

конструкції [270] навантажувальну здатність зачеплення визначає глибина паза 

привідного колеса, тобто умови рівноваги для всіх шарнірів є однаковими. Розглянемо 

рівновагу деякого шарніра і ланцюгового конвеєра. Даний шарнір знаходиться під дією 

сил Q1 і Q2 створених натягом суміжних ланок, відцентрової сили FВ і реакції Nі, яка 

напрямлена під кутом тертя Т до нормалі основного профілю зуба привідного колеса 

рис 5.16. 

 

Рис. 5.16 – Розрахункова схема дії сил в зачеплені привода ланцюгового конвеєра 

 

Умова рівноваги в системі координат XOY буде мати наступний вигляд: 
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FNQQY

NQQX

   (5.106) 

Після розв’язку системи рівнянь (5.106) отримаємо формули для визначення 

зусиль Q1 і Nі 

  BB SaSQQ  21 ;      (5.107) 
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 bSQN Bi  2 .      (5.108) 

Числові значення вказаних коефіцієнтів визначають за формулами [72] 

 
 T

Ta









sin

sin
;      (5.109) 

 T

b







sin

sin
.      (5.110) 

Натяг у першій ланці ланцюга, яка прилягає до ведучої вітки конвеєра в момент 

коли в зачеплення починає входити наступна ланка, рівний натягу ведучої ланки S1. 

Згідно формул (5.107) і (5.108) можна визначити зусилля, які діють на 1, 2,… і-й шарнір. 

Відповідно максимальні зусилля в деякому і-му шарнірі [72] 

  B
i

Bi SaSSQ  11 .     (5.111) 

  i
Bi bSSN  1 .      (5.112) 

Величина натягу S1 ведучої ланки рівна сумі робочого навантаження Р, 

динамічного навантаження Рд, яке обумовлюється зовнішнім впливом і внутрішньою 

динамікою передачі та натягом веденої ланки S2. Натяг веденої ланки складається із 

суми остаточного натягу S2f і натягу SВ від відцентрової сили FВ. 

Bf SSS  22 ,     (5.113) 

відповідно 

fBд SSPkSPPS 221   .    (5.114) 

Значення динамічного навантаження можна розрахувати по його складових 

птлвлд РPPP ..  .     (5.115) 

Сила Рл викликана нерівномірним рухом ланцюга, відповідно її числове значення 

розраховують за формулою [72] 

8

2

108,1 


qltnK
P

y

л .      (5.116) 

Сила Рв.л викликана кутовим прискоренням веденого колеса і приведеним до його 

вала моментом інерції J веденої системи конвеєра. Відповідно її визначають при 

максимальній величині кутового прискорення [72] 
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 .     (5.117) 

Коефіцієнт, що враховує закон руху ланцюга рівний 

tg
u

KB 









2

1
1 .     (5.118) 

Сила, яка викликана технологічними похибками виготовлення елементів 

приводу конвеєра розраховується за формулою [72] 

lnm cP . .      (5.119) 

Жорсткість ланки можна розрахувати за законом Гука [124] 

l

SE
c опo .      (5.120) 

Натяг викликаний відцентровою силою рівний 

2qSB  .      (5.121) 

Відповідно остаточний натяг ланки рівний [72] 

m

f
m

f
a

azQPak
S






1

ln08,0
2


.     (5.122) 

2
3 cos10 gqlQ f
 ,     (5.123) 

У відповідності із рівністю (5.114) максимальні зусилля в шарнірі можна 

визначити за формулами 

  B
i

f SaSPkQ  21  ;     (5.124) 

  i
fi bSPkN 2  .     (5.125) 

Але оскільки у даному конвеєрі в зачеплені одночасно перебуває декілька ланок 

то 

  B
im

fB
im

B SaSSaSSQ  
221 ;    (5.126) 

  im
f

im
Bi bSbSSN   22 .     (5.127) 

З врахуванням рівностей (5.121), (5.122) формули для визначення зусиль у 

зачепленні приводу ланцюгового конвеєра можна записати у наступному вигляді 
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ln08,0
.    (5.129) 

Для аналізу впливу конструктивно-силових параметрів пари контакту зачеплення 

приводу ланцюгового конвеєра на характер зміни зусиль у зачепленні, розраховано 

залежності (5.128) і (5.129) та на основі отриманих даних побудовані графічні 

залежності по яких і робились відповідні висновки. 

Аналізуючи отримані результати і графічні залежності можна констатувати, що 

зусилля натягу ланок є переважаючими у ланцюгових конвеєрах, оскільки їх числові 

значення є значно більшими за сили реакцій. Встановлено, що на зусилля натягу значно 

впливає швидкість руху ланцюгового конвеєра та маса його ланок. Зокрема при 

збільшенні швидкості руху конвеєра з 5 до 15 м/с зусилля натягу ланки збільшується 

у 1,6…9 раз, наприклад із 25 до 225 Н . Також важливим фактором є маса ланки, так 

при поступовому збільшені маси з кроком 1 Н спостерігалась зміна зусилля натягу у 

1,5…2 рази у сторону збільшення. В той же час ні зміна робочого навантаження, ні 

зміна кількості зубів колеса не мають істотного впливу на даний параметр. Проте під 

час дослідження сили реакції зачеплення встановлено, що даний параметр прямо 

пропорційно залежить від зміни робочого навантаження конвеєра, а саме чим воно 

вище, тим більша сила реакції, але кількість зубів колеса не мають впливу на даний 

параметр. 
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Рис. 5.17 – Залежності зміни зусилля 

натягу ланки від швидкості руху 

конвеєра Q1=() при змінних значеннях 

її маси 

Рис. 5.18 – Залежності зміни зусилля 

натягу ланки від робочого 

навантаження Q1=(P) при змінних 

значеннях її маси 
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Рис. 5.19 – Залежності зміни зусилля 

натягу ланки від кількості зубів колеса 

Q1=(z) при змінних значеннях її маси 

Рис. 5.20– Залежності зміни значення 

реакції в зачеплені від робочого 

навантаження Nі=(P) при змінних 

значеннях маси ланки 
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Рис. 5.21 – Залежності зміни зусилля натягу ланки від кількості зубів колеса 

Nі=(z) при змінних значеннях її маси 

 

5.6 Висновки 

 

1.Запропоновані нові конструкції тягових пластинчастих ланцюгів 

забезпечують: - збереження, в процесі експлуатації ланцюга, рівності 

контактних кроків внутрішніх і зовнішніх ланок, що сприяє зменшенню 

роботоздатність кроків, нерівномірності руху робочих віток передачі і 

динамічних навантажень; - підвищення несучої здатності за рахунок виконання 

контактуючих поверхонь в шарнірах ланцюга сферичними; - надійність 

пресових з’єднань відкрито шарнірного ланцюга залежить за рахунок 

використання сектороподібних втулок. 

2 Визначені густини розподілу розмірних параметрів ТПБЛ 

удосконаленої конструкції, а також виведенні аналітичні залежності для 

визначення коефіцієнта mK , що враховує нерівномірність навантаження 
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пластин ланцюга, при певних значеннях величиною зазору   і пружних 

пластин. Розроблено методику теоретичного дослідження впливу 

стахостичності розмірних параметрів елементів ТПБЛ на його несучу здатність, 

а також отримано залежності для визначення допустимого корисного зусилля, 

яке може передаватися на ланцюг. Отримані залежності для визначення 

мінімальних, максимальних і найбільш імовірних значень при певному рівні 

коефіцієнта mK  

3 Встановлено, що допустимий тиск в шарнірах ланцюгів двоконтурної 

передачі залежить, в першу чергу, від кількості ланок у її ведучій вітці, 

точності розмірних параметрів шпонкового з‘єднання і допустимого зусилля, 

яке передається робочою віткою. З використанням ланцюгових передач в 

сільськогосподарському машинобудуванні з кроками приводних роликових та 

втулкових ланцюгів меншими 50,8 мм і числом зубців зірочок менше 40 вплив 

точності шпонкових з’єднань на несучу здатність багато контурних передач 

незначний і тоді можна припускати, що шпонкові з’єднання вал-шпонка-

втулка-беззазорні і не враховувати при розрахунку несучої здатності багато 

контурних ланцюгових передач. 

4 Вперше здійснено у імовірнісному аспекті аналіз точності контактних 

кроків ТПБЛ з різними варіантами спряжень ступінчастих співвісних валиків з 

отворами пластин. Отримані залежності, які дозволяють, в залежності від 

вибраного варіанта спряжень ступінчастих валиків із отворами пластин, 

призначити допуски на розмірні параметри валиків і пластин. Встановлено, що 

найбільший вплив на точність контактних кроків ТПБЛ, незалежно від варіанту 

спряження валиків із отворами пластин, має точність міжцентрової віддалі 

отворів пластин. 

5 Виведені аналітичні залежності для визначення залежностей зміни 

величин зусиль в зачеплені привода ланцюгового конвеєра, які можна 

використати при конструюванні аналогічних пристроїв із різною 

навантажувальною здатністю. Отримані результати теоретичних досліджень 

дозволять спростити структуру та методику розрахунку приводів ланцюгових 
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конвеєрів. Запропонована конструкція гнучкого канатного конвеєра має 

розширені технологічні можливості за рахунок можливості транспортування 

вантажу по складних технологічних трасах з забезпеченням екологічно-чистих 

умов транспортування. 

6 Розроблено конструкцію стенда для складання ланцюгово-планчастих 

полотен ТТСМ з системою автоматичної подачі заготовок в зону 

формоутворення і виконання з’єднувальних операцій. Виведені аналітичні 

залежності для визначення величини деформації, зусиль з’єднання ланок 

транспортера, геометричних параметрів об’єкта виробництва та режимів 

формоутворення.  

7 Приведено розрахунок контактних ланок приводу гнучкого трубчастого 

канатного конвеєра і визначено зусилля подачі матеріалу з врахуванням маси 

вантажу і сил тертя. Для забезпечення міцності приводу виведені аналітичні 

залежності для їх розрахунку і побудовані графічні залежності зміни зусиль 

кріплення елементів приводу від конструктивних параметрів марок матеріалу. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



 234 

РОЗДІЛ VI  

ПРОГРАМА, МЕТОДИКА ТА ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНІ ДОСЛІДЖЕННЯ 

ТРАНСПОРТНО-ТЕХНОЛОГІЧНИХ МЕХАНІЗМІВ  

 

6.1. Програма і методика проведення експериментальних досліджень 

транспортно-технологічних механізмів та їх елементів  

 

Для визначення впливу конструктивних параметрів (незалежних 

факторів ix ) на продуктивність трубчастих скребкових конвеєрів, визначення 

величини максимального обертального моменту, травмування сипкого 

середовища, неоднорідність змішуваних сумішей ГРО.  

Програма експериментальних досліджень передбачала наступні етапи: 

- розробку та виготовлення експериментального устаткування для 

дослідження процесів транспортування з можливістю зміни параметрів 

виконуваного процесу; 

- проведення досліджень продуктивності трубчастого скребкового 

конвеєра та оцінка впливу діаметра труби, коефіцієнта завантаження, лінійна 

швидкість транспортування на продуктивність, крутний момент 

транспортування сипких матеріалів; 

- дослідження травмування зернового матеріалу в залежності від 

конструктивно параметрів трубчастого скребкового конвеєра провести на 

експериментальній установці; 

- спроектувати та виготовити функціонально здатні зразки 

технологічного обладнання для виготовлення гвинтових гофрованих заготовок 

для сільськогосподарських машин із заданим профілем гофр обкатуванням 

парами ортогональних і неортогональних зубчастих формувальних 

інструментів; 

- проведення досліджень якості процесів змішування сипких сумішей 

гвинтовим транспортером-змішувачем і оцінити вплив величини завантаження 

ГЗ, частоти обертання ГРО, часу виконання операції та профілю ГРО на 
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неоднорідність отриманих сумішей;  

Методика експериментальних досліджень передбачала проведення 

різноманітних досліджень за використання відповідного експериментального 

устаткування [195, 211,219, 220]: 

- для визначення продуктивності скребкового конвеєра в залежності від 

зміни конструктивних параметрів проводились заміри маси транспортованого 

матеріалу за певний час за допомогою електроних ваг з точністю вимірювання 

10 мг, де в якості транспортованого матеріалу використовувались пшениця, 

кукурудза, горох і комбікорм; 

- оцінку якості процесу змішування практично проводили за допомогою 

замірів концентрації контрольного компоненту суміші в залежності від зміни 

конструктивних параметрів ГЗ. Використовувався штампованй набір сит з з 

різними діаметрами отворів, а саме 3, 5, 7 мм та електроні ваги. Величина 

суміші сипкоко матеріалу конвеєра-змішувачі вибиралась з ємкості тари, яка 

знаходилася під отвором розвантажування. Зміна швидкості подачі 

компонентів суміші із завантажувального бункера заслінками пегулювала 

коефіцієнт завантаження, а спеціальні інструменти вимірювали конструктивні 

параметри ГРО [275, 276, 278, 279, 280, 285]; 

- навантаження на стенді для дослідження кута закручування секційних 

робочих органів змінюючи конструктивні параметри дозволило визначити 

деформаційно-силові характеристики дозволило встановити крутильну 

жорсткості ГРО, що супроводжувалось обладнаним ПЧ серії Altivar із 

можливістю керування та заміру величини навантажень з ПК. Гофровані 

спіралі та секційні ГРО були основою якості досліджуваних об’єктів. 

Загальновживані методики та відомі методи статистичного оброблення з 

використанням загальновідомих методик кореляційного та регресійного аналізу 

експериментальних даних проводилося оброблення отриманих даних 

експериментальних масивів для отримання у кінцевому результаті емпіричних 

рівнянь регресії [3, 110, 119]. Для отримання регресійних моделей параметрів 

оптимізації, вибирали відповідний план повнофакторного експерименту, 
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реалізацію якого проводили у певній послідовності (додатокЖ. ). 

Оскільки, під час проведення експериментів змінні незалежні фактори 

неоднорідні та мають різні одиниці вимірювання, а числа, що виражають 

значення цих факторів – різні порядки, то їх приводили до єдиної системи 

обрахунків шляхом переходу від дійсних значень до кодованих. Після 

кодування вхідних факторів складались план-матриці повного факторного 

експерименту (ПФЕ33) (таб 6.1.). Отримані результати розрахунків зводили у 

таблиці результатів експериментальних досліджень. Оброблення отриманих 

результатів експериментів проводили за допомогою загальновідомої методики 

та аналізу проведених експериментальних досліджень [3].  

При цьому функцію відгуку (параметр оптимізації) приймали у вигляді 

апроксимуючої математичної моделі повного квадратного полінома [110], який 

описує реальний експериментальний процес: 
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     (6.1) 

 

де У - експериментальне значення; 
3322112313123210

,,,,,,,,, bbbbbbbbbb  - 

коефіцієнти регресії відповідних значень вхідних факторів ix ; 
321

,, xxx  - 

вхідні кодовані фактори. 

Коефіцієнти апроксимуючого полінома, представленого у вигляді 

повного квадратичного рівняння, за умови ортогональності та симетрії, 

визначали за відповідними загальними формулами [110]: 

- вільний член 0b  і коефіцієнти ib  i -го фактору: 
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Таблиця 6.1Умовна план-матриця експерименту типу ПФЕ 33 

№ 

досл. 

Рівні факторів Взаємодія факторів 

Параметр 

оптимізації, У 
Середні 

значе- 

ня, У повторюваність 

х0 х1 х2 х3 х1 х2 х1 х3 х2 х3 х1х2 х3 1 2 3 Усер. 

1 +1 -1 -1 -1 +1 +1 +1 -1 У11 У12 У13 У1с 

2 +1 +1 -1 -1 -1 -1 +1 +1 У21 У22 У23 У2с 

3 +1 0 -1 -1 0 0 +1 0 У31 У32 У33 У3с 

4 +1 -1 +1 -1 -1 +1 -1 +1 У41 У42 У43 У4с 

5 +1 +1 +1 -1 +1 -1 -1 -1 У51 У52 У53 У5с 

6 +1 0 +1 -1 0 0 -1 0 У61 У62 У63 У6с 

7 +1 -1 0 -1 0 +1 0 0 У71 У72 У73 У7с 

8 +1 +1 0 -1 0 -1 0 0 У81 У82 У83 У8с 

9 +1 0 0 -1 0 0 0 0 У91 У92 У93 У9с 

10 +1 -1 -1 +1 +1 -1 -1 +1 У101 У102 У103 У10с 

11 +1 +1 -1 +1 -1 +1 -1 -1 У111 У112 У113 У11с 

12 +1 0 -1 +1 0 0 -1 0 У121 У122 У123 У12с 

13 +1 -1 +1 +1 -1 -1 +1 -1 У131 У132 У133 У13с 

14 +1 +1 +1 +1 +1 +1 +1 +1 У141 У142 У143 У14с 

15 +1 0 +1 +1 0 0 +1 0 У151 У152 У153 У15с 

16 +1 -1 0 +1 0 -1 0 0 У161 У162 У163 У16с 

17 +1 +1 0 +1 0 +1 0 0 У171 У172 У173 У17с 

18 +1 0 0 +1 0 0 0 0 У181 У182 У183 У18с 

19 +1 -1 -1 0 +1 0 0 0 У191 У192 У193 У19с 

20 +1 +1 -1 0 -1 0 0 0 У201 У202 У203 У20с 

21 +1 0 -1 0 0 0 0 0 У211 У212 У213 У21с 

22 +1 -1 +1 0 -1 0 0 0 У221 У222 У123 У22с 

23 +1 +1 +1 0 +1 0 0 0 У231 У232 У233 У23с 

24 +1 0 +1 0 0 0 0 0 У241 У242 У243 У24с 

25 +1 -1 0 0 0 0 0 0 У251 У252 У253 У25с 

26 +1 +1 0 0 0 0 0 0 У261 У262 У263 У26с 

27 +1 0 0 0 0 0 0 0 У271 У272 У273 У27с 
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- коефіцієнти взаємодії ijb : 
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,                         (6.3) 

 

де iux  - значення кодованої змінної у відповідному стовпці плану 

експерименту; uy  - середній результат u -го досліду; u  - порядковий номер 

досліду; i  - номер фактору; j , k  - номер фактору, відмінного від i -го;               

N  - кількість проведених експериментів. 

Статистичну значимість коефіцієнтів рівняння регресії ib  проводили за 

t - критерієм Ст’юдента та визначали у такій послідовності [110]: 

- визначали дисперсію похибок дослідів у рядках плану ПФЕ: 
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,                               (6.4) 

де n  - кількість паралельних дослідів (повторюваностей одного експерименту);  

 j  =1, 2,..., n ; 

- визначали дисперсію відтворення досліду: 
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22 1
                                             (6.5) 

- визначали похибку відтворення: 

,2
yy SS                                                       (6.6) 

- визначали умову значимості коефіцієнтів ib  рівняння регресії:  
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де Tt  - табличне значення коефіцієнта Ст’юдента, яке вибирається з таблиці 

залежно від ступеня відповідності f  та рівня значимості   [3]. 

Ступінь відповідності дорівнює: 

N)n(f 1 .                                              (6.8) 

 Якщо умова значимості (6.6) не виконується, то такий коефіцієнт ib  

рівняння регресії приймали рівним нулю, а відповідний член ix  рівняння 

регресії виключали. 

 Перевірку адекватності вибраної математичної моделі 

експериментальним даним, тобто відповідність математичної моделі реальному 

процесу, здійснювали за F - критерієм Фішера наступним чином [110]: 

- визначали дисперсію адекватності: 
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де gN   - число степеней вільності дисперсії адекватності; 

g  - число значимих коефіцієнтів в рівнянні регресії; 

uy  - середнє значення відгуку в u -му досліді; 

uy~  - значення відгуку в u -й точці плану, обчислене за рівнянням регресії; 

- визначали розрахунковий критерій відповідності Фішера pF : 
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                                                    (6.10) 

де 2
yS  - дисперсія відтворення досліду; 

- визначали табличне значення критерію Фішера TF  за заданим рівнем 

значимості   і двома степенями відповідності [110]: gNfag   та 

)n(Nf y 1 . 

 Умову адекватності вибраної математичної моделі перевіряли згідно 

нерівності: 
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pF < TF .                                                     (6.11) 

Отримане значення pF  порівнювали з табличним TF . Якщо умова 

 yagTp f,f,,FF 050  виконувалась, тобто розрахункове значення pF - критерію 

Фішера менше табличного TF  при 5 % - му рівні значущості, числі степені 

вільності дисперсії адекватності gNfag   та числі степені вільності 

дисперсії відтворюваності )n(Nf y 1 , то рівняння регресії ПФЕ адекватне 

експериментальним даним. 

За результатами розрахунків, які проводили за допомогою пакету 

прикладних статистичних програм оброблення та аналізу результатів 

експериментальних досліджень для ПК, будували залежності поверхонь 

відгуку параметра оптимізації та двомірний переріз поверхонь відгуку для 

наочного зображення результатів проведених експериментальних досліджень.  

Для побудови та аналізу одержаних залежностей використовували пакет 

статистичної програми для ПК «Statistiсa 6.0». Аналіз випадковості процесу 

оцінювали за стандартними методиками, при цьому визначали математичну 

дисперсію випадкової величини D [3, 110]. 

Залежність параметру оптимізації від зміни одного вхідного фактору, за 

постійного значення інших факторів, будували за допомогою пакета 

прикладної програми «Math Cad 6.0».  

Апроксимацію отриманої експериментальної ломаної лінії, яка 

побудована за результатами проведених досліджень, проводили за відомими 

стандартними методиками, при цьому величину відхилення («неузгодженості») 

визначали за способом найменших квадратів, яка описується залежністю [3]:  
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де 
2  - величина “неузгодженості”; 

ei
m , 

mi
m  - відповідно теоретичне, 

визначене за емпіричною формулою та експериментальне значення i -го 

досліду. 
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6.1.1 Методика проведення експериментальних досліджень 

продуктивності трубчастого скребкового конвеєра 

 

Для визначення впливу геометричних параметрів транспортування 

сипучого середовища та конструктивних параметрів конвеєра для його 

переміщення (незалежних факторів ix ) на продуктивність (параметр 

оптимізації Q ) проведено повнофакторний експеримент ПФЕ - 33, тобто 

визначення залежності продуктивності від зміни трьох основних факторів: 

коефіцієнта заповнення  , внутрішнього діаметра труби D, м та лінійної 

швидкості транспортування м/с, тобто Q=f(D, , ). 

Оскільки, під час проведення експериментів змінні незалежні фактори 

неоднорідні та мають різні одиниці вимірювання, а числа, що виражають 

значення цих факторів – різні порядки, то їх приводили до єдиної системи 

обрахунків шляхом переходу від дійсних значень до кодованих, що 

представлено в таблиці 6.2.  

Дослідження продуктивності транспортування дали змогу визначити 

залежність потужності від багатьох чинників, що характеризують процес, а 

саме: лінійна швидкість транспортування  , м/с , внутрішній діаметр труби D, 

м, коефіцієнт заповнення  .  

 

Таблиця 6.2 – Результати кодування факторів та рівні їх варіювання 

Фактори 
Позначення Інтерв. 

варіюв. 

Рівні варіювання, 

натур./кодовані 

натур. код. 

Внутрішній діаметр труби D, м 1X  1x  0,02 0,06/-1 0,08/0 0,1/+1 

Коефіцієнті заповнення   2X  2x  0,2 0,3/-1 0,5/0 0,7/+1 

Лінійна швидкість 

транспортування  , м/с 
3X  3x  0,11 0,12/-1 0,23/0 0,34/+1 
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6.1.2. Методика проведення експериментальних досліджень крутного 

моменту трубчастого скребкового конвеєра 

 

Для визначення впливу геометричних параметрів транспортування 

сипучого середовища та конструктивних параметрів конвеєра для його 

переміщення (незалежних факторів ix ) на крутний момент (параметр 

оптимізації Т) проведено повнофакторний експеримент ПФЕ - 33, тобто 

визначення залежності крутний момент від зміни трьох основних факторів: 

коефіцієнта заповнення  , внутрішнього діаметра труби D, м та лінійної 

швидкості транспортування м/с, тобто T=f(D, , ). 

Оскільки, під час проведення експериментів змінні незалежні фактори 

неоднорідні та мають різні одиниці вимірювання, а числа, що виражають 

значення цих факторів – різні порядки, то їх приводили до єдиної системи 

обрахунків шляхом переходу від дійсних значень до кодованих, що 

представлено в таблиці 6.3.  

Дослідження крутного моменту на привідній зірочці дали змогу 

визначити залежність потужності від багатьох чинників, що характеризують 

процес, а саме: 

 лінійна швидкість транспортування  , м/с , який кодували індексом 3x  

 коефіцієнт заповнення  , який кодували індексом 2x  

 внутрішній діаметр труби D, м, який кодували індексом 1x  

Таблиця 6.3 – Результати кодування факторів та рівні їх варіювання 

Фактори 
Позначення Інтерв. 

варіюв. 

Рівні варіювання, 

натур./кодовані 

натур. код. 

Внутрішній діаметр труби D, м 1X  1x  0,02 0,06/-1 0,08/0 0,1/+1 

Коефіцієнті заповнення   2X  2x  0,2 0,3/-1 0,5/0 0,7/+1 

Лінійна швидкість 

транспортування  , м/с 
3X  3x  0,11 0,12/-1 0,23/0 0,34/+1 
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6.1.3 Методика проведення експериментальних досліджень 

травмування насіневого матеіалу в трубчастому скребковому конвеєрі 

 

Для величини травмування насіневого матеріалу конструктивними 

параметрами (незалежних факторів ix ) трубчастим скребкового конвеєра під 

час транспортування (параметр оптимізації cм
T ) розроблено методику 

проведення повнофакторного експерименту ПФЕ - 33. Визначення травмування 

сипкого матеріалу проводилось від зміни трьох основних факторів: діаметра 

труби D, коефіцієнта завантаження конвеєра φ та швидкості руху каната v,  

тобто ),,( vDfTcм  . 

Результати кодування факторів та рівні їх варіювання наведено у              

табл. 6.4. При побудові даної таблиці у якості вхідних змінних факторів ПФЕ 33 

прийнято: 

- діаметра труби D, який кодували індексом 1x ; 

- коефіцієнта завантаження конвеєра φ, яку кодували індексом 2x ; 

- швидкості руху каната v, яку кодували індексом 3x . 

Таблиця 6.4 Результати кодування факторів та рівні їх варіювання для 

проведення експериментальних досліджень травмування насіневого матеріалу 

при транспортуванні на трубчастому скребковому конвеєрі 

Фактори 
Позначення Інтерв. 

варіюв. 

Рівні варіювання, 

натур./кодовані 

натур. код. 

Внутрішній діаметр труби D, м 1X  1x  0,02 0,06/-1 0,08/0 0,1/+1 

Коефіцієнті заповнення   2X  2x  0,2 0,3/-1 0,5/0 0,7/+1 

Лінійна швидкість 

транспортування  , м/с 
3X  3x  0,11 0,12/-1 0,23/0 0,34/+1 
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6.1.4 Методика проведення експериментальних досліджень якості 

змішування гвинтовим змішувачем 

 

Для визначення впливу конструктивних параметрів (незалежних факторів 

ix ) гвинтового змішувача на величину неоднорідності змішування (параметр 

оптимізації Vc) розроблено методику проведення повнофакторного 

експерименту. Визначення неоднорідності змішування проводилось від зміни 

трьох основних факторів ГРО: коефіцієнта завантаження Кз, частоти обертання 

робочого органу n та величини зазору між валом і витком S, тобто Vc=f(Кз, n, S). 

Результати кодування факторів та рівні їх варіювання наведено у 

табл.6.5. При побудові даної таблиці у якості вхідних змінних факторів ПФЕ-33 

прийнято: 

- коефіцієнт завантаження Кз, який кодували індексом 1x ; 

- частота обертання шнека n, яку кодували індексом 2x ; 

- величина зазору між валом та витком S, яку кодували індексом 3x . 

Таблиця 6.5. Результати кодування факторів та рівні їх варіювання для 

проведення експериментальних досліджень якості змішування сумішей 

гвинтовим транспортером-змішувачем 

Фактори 
Позначення Інтерв. 

варіюв. 

Рівні варіювання, 

натур./кодовані натур. код. 

Коефіцієнт завантаження Кз 1X  1x  0,1 0,5/+1 0,4/0 0,3/-1 

Частота обертання шнека n, 

об/хв. 
2X  2x  85,2 227,2/+1 142/0 56,8/-1 

Величина зазору між валом 

та витком S, мм 
3X  3x  5 16/+1 11/0 6/-1 

 

Графоаналітичне оброблення результатів експериментальних досліджень 

якості змішування сипких матеріалів гвинтовим змішувачем представлено в 

додатку Л. 
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6.1.5 Методика проведення експериментальних досліджень якості 

змішування гвинтовими гофрованим робочим органом 

 

Для визначення впливу конструктивних параметрів (незалежних факторів 

ix ) гофрованих гнучких ГРО на величину неоднорідності змішування 

(параметр оптимізації Vc) розроблено методику проведення повнофакторного 

експерименту, яка передбачала визначення неоднорідності змішування 

проводилось від зміни трьох основних факторів гофрованої спіралі: висота 

гофри по середньому діаметрі Н, частота обертання гофрованого елемента n  та 

коефіцієнт завантаження Кз, тобто Vc=f(H, n, Кз). 

Результати кодування факторів та рівні їх варіювання наведено у 

табл. 6.6. При побудові даної таблиці у якості вхідних змінних факторів ПФЕ 33 

прийнято: 

- висота гофри по середньому діаметрі Н, яку кодували індексом 1x ; 

- частота обертання гофрованого елемента n,  яку кодували індексом 2x ; 

- коефіцієнт завантаження, який кодували індексом 3x . 

Таблиця 6.6 Результати кодування факторів та рівні їх варіювання для 

проведення експериментальних досліджень змішування гофрованих ГРО 

Фактори 
Позначення Інтерв. 

варіюв. 

Рівні варіювання, 

натур./кодовані натур. код. 

висота гофри по середньому 

діаметрі Н, мм 
1X  1x  1,5 6/+1 4,5/0 3/-1 

Частота обертання гофровано 

го елемента n, об/хв.  
2X  2x  75 200/+1 125/0 50/-1 

Коефіцієнт завантаження % 3X  3x  0,2 0,7/+1 0,5/0 0,3/-1 

 

Проведення експериментальних досліджень на величину неоднорідності 

змішування гофрованих гнучких ГРО та обробку експериментальних даних 

виконано згідно методики представленої вище. 
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6.1.6 Методика аналізування схожості насіння 

 

1. Термостати  раз у 10 днів та посуд перед кожним аналізуванням, 

миють гарячою водою з мийними засобами і дезинфікують 1-%  рочином 

марганцевокислого калію або спиртом. У робочу камеру термостата ставлять 

піддон із водою. 

2. Аналізування схожості проводять  на насінні основної культури, 

виділеному під час аналізування чистоти. Для цього довільно відраховують для 

кукурудзи 50 насінин, а для пшениці та гороху 100 насінин. Насіння рівномірно 

розміщують на зволоженому субстраті. 

3. Під час аналізування використовують фільтрувальний папір та 

пісок 

Фільтрувальний папір як субстрат для ложе, використовують за двома 

варіантами: «на папері» та «в папері». Для зволоження папір занурюють у воду, 

виймають і дають стекти надлишку води (під час натискання пальцем водяна 

плівка навколо нього не утворюється) 

I. Під час аналізування «на папері» насіння розкладають на одному чи 

декількох шарах зволоженого паперу, укладені в ростильні. Ростильні 

складають одна на одну, а верхній шар накривають скляними пластинами, або 

порожніми ростильнями. 

II. Під час аналізування «в папері» насіння розкладають між двома 

шарами зволоженого паперу (краще розміщувати рядками, що полегшить 

окомірну оцінку проростків. Папір можна використовувати у вигляді конвертів, 

рулонів, «гофрів» різного профілю, вкладати його горизонтально чи 

вертикально. Для кращої вентиляції між шарами паперу рекомендовано 

вкладати пластини або рамки з вологонепроникного матеріалу. Підготовлений 

таким чином пристрій з насінням ставлять у ростильні. 

III. Пісок, як субстрат для пророщування насіння (просіяний через 

решето з отворами діаметром 1мм, промитий, прожарений до обвуглювання 

шматка паперу, вкладеного в нього) використовують за такими варіантами: «на 

піску» - насіння втискують у поверхню піску на їхню товщину(діаметр); або  «в 
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піску» розкладене на ложе насіння покривають шаром піску товщиною 1-2 см, 

залишаючи його пухким. Насіння кукурудзи розміщують зародком донизу. 

IV. Перед аналізуванням пісок зволожують до 60% від його повної 

волого місткості. Вологомісткість визначають у металевому циліндрі з висотою 

30 см, діаметром 8 см, з сітчастим дном. На дно циліндра кладуть кружок 

змоченого фільтрувального паперу і зважують (m). Циліндр на ¾ наповнюють 

прожареним піском, знову зважують (m1
) і ставлять посудину з водою, щоб 

вона була на рівні піску. Коли вода змочить поверхню піску, циліндр виймають 

з посудини, дають стекти зайвій воді, стінки зовні висушують фільтрувальним 

папером і зважують (m 2 ). Вологомісткість піску визначають за формулою: 

100
1

12 





mm

mm
В       (6.13) 

V. Після закінчення аналізування пісок промивають, просушують, 

просівають, прожарюють і зберігають для повторного використання. Під час 

аналізування протруєного насіння дотримуються відповідних правил безпеки, а 

після повторно не використовують.  

4. Температурний режим потрібно витримувати протягом всього 

періоду з точністю до  2 0 С. Використовуючи змінні температури протягом 

доби низьку підтримують 18 год., високу 6 год. 

5. Під час першого обліковування окремо оцінюють і враховують 

нормально пророслі насінини, а також насінини з вираженими ознаками 

аномалій та зігнилі. Дві останні групи видаляють, а нормально пророслі у разі 

потреби. Строк остаточного обліковування дозволено продовжити до 3-х  діб, а 

у разі потреби й більше, щоб дати змогу прорости здоровим непророслим 

насінинам, або скоротити, якщо картина зрозуміла достроково. 

6. Отримані під час аналізування схожості результати виражають у 

відсотках (таб.6.7) за кожною з виявлених категорій (нормальні й аномальні 

проростки, проросле і непроросле насіння, зокрема тверде, мертве, зігниле) 
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Таблиця 6.7 – норми схожості насіння 

Культура Горох Кукурудза Пшениця 

м‘яка тверда 

Схожість, % 

мінімум 

92 92 92 87 

 

Таблиця 6.8 – Умови аналізування насіння 

Культура 
Субстрат(лож

е) 

Температура 

C02  

Строки обліку, діб Додаткові 

умови та 

вказівки, 

щодо 

подолання 

спокою 

насіння 

першого другого 

Горох 

овочевий 
вП; нП 20 5 8 По 

Кукурудза 

цукрова 
вФ; вП; нП 25; 20-30 4 7 

Продовжити 

строк 

пророщування 

на 3 доби 

Пшениця 

тверда та 

м‘яка 

нФ; вФ; вП; 

нП 
20 4 8 

По; Пп(30-

35 C0 ); ГК 

 

Вжито такі скорочення: нП – на піску; вП – в піску; нФ – на 

фільтрувальному папері; вФ – в фільтрувальному папері (між фільтрувальним 

папером); По – попереднє охолодження; Пп – попереднє прогрівання; ГК - 

гіберелінова кислота. 

Під час аналізування свіжозібраного насіння з незавершеним періодом 

фізіологічного достигання, вживають заходів щодо подолання стану спокою, а 

саме: попереднє охолоджування і прогрівання, промивання, обробляння ложа 

хімічними речовинами тощо 

Попереднє охолоджування(По). Висіяне на вологий субстрат насіння 

витримують за температури 5-10 C0  протягом часу, передбаченого для першого 

обліковування проростків (енергія проростання), після чого переставляють у 

температурні умови, передбачені для цієї культури. Період попереднього 
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охолоджування не входить у термін визначення схожості, але його температуру 

і термін потрібно зазначити у документі. Перше обліковування (енергія 

проростання) проводять через дві доби після закінчення попереднього 

охолоджування. У разі потреби попереднє охолоджування повтоюють або 

продовжують його термін.  

Попереднє прогрівання (Пп). Насіння прогрівають протягом 7 діб за 

температури 30-40 C0 . У разі потреби тривалість прогрівання продовжують. 

Попереднє промивання застосовують щоб видалити з насіння інгібітори 

проростання. Для цього занурюють насіння у воду кімнатної температури, 

потім промивають проточною водою (до зникнення забарвленості) і 

просушують фільтрувальним папером. 

Використання гіберелінової кислоти(ГК). Субстрат зволожують 0.05-% 

розчином ГК. Для насіння з неглибоким спокоєм концентрацію знижують до 

0,02 %, а у разі глибокого збільшують до 0.1%. Збільшуючи концентрацію 

більше 0.8%  попередньо готують фосфатний буферний розчин з дистильованої 

води. 

 

6.2 Стенди і інструментарій для проведення експериментальних 

досліджень транспортування і змішування сипких матеріалів транспортно-

технологічними механізмами сільськогосподарських машин 

 

Спроектовано та виготовлено ряд експериментальних установок і стендів 

для проведення експериментальних досліджень з метою підтвердження 

результатів теоретичних досліджень і уточнення відповідних параметрів 

ТТМСМ [217, 219, 275, 276, 278, 280]. Робочі органи застосовувались для 

дослідження конструктивних і експлуатаційних чинників процесів 

транспортування та змішування сипких матеріалів. У кінематичні ланцюги, 

стендів вмонтовувався автоматизований електропривід, який включає 

трьохфазний асинхронний електродвигун, що керується перетворювачем 

частоти (ALTINAR-71) (ПЧ) з ПК за допомогою програмного забезпечення 
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Power Suite версії 2.3.0, що дало мжливість покращити точність та зручність 

проведення дослідів (рис. 6.1) [136]. Вибір необхідної частоти обертання вала 

двигуна і його запуск проводилися завдяки цій програмі в автоматизованому 

режимі у ПК. Виконання дослідження статичних і динамічних процесів 

відбувалося при керуванні роботою частота обертання якого знаходилась в 

межах від 0 до 1460 об/хв. 

  

 

 

Рис. 6.1. Загальний вигляд автоматизованого електроприводу для дослідження 

механічних систем і персональним комп’ютером 

 

Програмне забезпечення PowerSuite версії 2.3.0 [136] дозволяє: 

- вибрати тип пристрою, його схемну конфігурацію і ввести параметри 

двигуна; 

- змінити налаштування параметрів (в т.ч. не маючи доступу до пристрою); 

- перепризначити і сконфігурувати входи і виходи; 

- переглянути та роздрукувати список параметрів, їх можливих і вибраних 

значень, а також значень за умовчанням; 

- зберегти необмежену кількість конфігурацій параметрів на диску у 

вигляді файлу; 
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- передати налаштування в пристрій або отримати інформацію про поточні 

настройки від пристрою; 

- управляти пристроєм від ПК за допомогою віртуальних кнопок, 

аналогічних кнопок на робочому терміналі; 

- візуалізувати внутрішні змінні сигнали за допомогою віртуальних 

вимірювальних приладів або віртуального осцилографа; 

- експортувати список налаштувань в інші програми; 

- конвертувати файли налаштувань попередніх версій PowerSuite. 

Панель управління (рис. 6.2) призначена для управління ПЧ в режимі 

Connected, а також для імітації управління в режимі Simulated. Після активізації 

панелі (перемикач Command) вона дозволяє задавати напрямок обертання 

(перемикач Rotation) і частоту (Frequency reference); давати команди Пуск 

(кнопка Test run) і Стоп (кнопка Test stop). 

 

 

 

Рис. 6.2. Панель управління двигуном 

 

Віртуальний осцилограф призначений для відображення станів ПЧ і його 

внутрішніх змінних у функції часу і в частотній області. Вікно осцилографа 

викликається з вікна конфігурації кнопкою Scope і воно фактично є одним з 

видів вікна конфігурації (рис. 6.3).  
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Рис. 6.3. Вікно осцилографа 

 

При його відкритті в головному меню з’являється меню Scope (1) і 

однойменна панель інструментів (2). У полі осцилографа (3) в осях X (6) і Y (5) 

будуються графіки. При бажанні в полі осцилографа можна вивести легенду 

(4). Легенда відображає зв’язок між сигналами, виведеними на осцилографі, їх 

назвами і кольоровим маркуванням. На панелі тригера (7) задаються режими 

роботи осцилографа, відображається стан осцилографа. 

Осцилограф має два типи вимірювань, які можна вибрати у вікні Mode 

опція Scope type: 1 вимір швидко мінливих в часі сигналів - Scope type = Fast 

scope (швидкий осцилограф); 2 вимір повільно мінливих в часі сигналів - Scope 

type = Slow scope (повільний осцилограф). Відмінності між ними полягають у 

наступному. Під час вимірювання в режимі Slow scope осцилограф в режимі 

реального часу здійснює висновок виміряних (прийнятих від перетворювача) 

даних на екран. При цьому період часу між вимірюваннями великий (достатній 

для того, щоб встигнути здійснити обмін даними). У режимі Fast scope дані 

спочатку записуються в пам’ять перетворювача, а потім передаються для 

відображення. Так само в групі параметрів Mode вибирається тип відображення 
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сигналу в функції часу (Display type = Time) або залежність одного сигналу від 

іншого (Display type = XY). 

Налаштування розгортки осцилографа здійснюється у групі параметрів 

Sampling. Для повільних процесів (Scope type = Slow scope) задається: для 

режиму Sampling rate кількість точок (Nber of points) і відстань в часі між ними 

(Sampling rate); для режиму Time by division кількість точок (Nber of points) і 

ціну поділки (Time by division). Кількість точок для повільних процесів може 

бути вибрано в межах 10 ... 1000, крок за часом 0,1 ... 100 с. Установки для 

вимірювання швидких процесів (напр. пуско-гальмівні режими) аналогічні. 

Крок часу вибирається в межах 0,001 ... 1 с. Максимальна кількість вимірювань 

(точок), яке може бути записано в пам’ять перетворювача, становить 4000. 

Максимальна кількість вимірюваних сигналів у Scope може бути не більше 4, 

тому при знятті більше 1 сигналу кількість точок для одного сигналу 

пропорційно зменшується: 2 - 2000, 4 - 1000. 

При дослідженні продуктивності транспортування сипких вантажів 

використовувались спеціальні стенди, прилади та інструменти для заміру 

конструктивних, кінематичних, силових і технологічних параметрів, що 

дозволило вдосконалювати конструкції конвеєрів і їх ГРО та встановлювати 

раціональні параметри роботи. 

Для проведення експериментальних досліджень продуктивності  

використовували гнучкий канатний конвеєр зображено на рис. 6.4, який 

виконано у вигляді U-подібної труби 1 круглого поперечного січення, в яку 

встановлено гнучкий канат 2, по довжині якого рівномірно з заданим кроком 

встановлено круглі подаючі диски 3, які з двох сторін жорстко підтиснуті і 

закріплені до каната кріпильними втулками 4, за допомогою болтів 5. На вході 

в U- подібну трубу, в площині руху гнучкого каната 2, жорстко встановлена 

спеціальна приводна зірочка 6, з можливістю кругового провертання, яка 

виконана у вигляді диска в якому  рівномірно по колу виконані U-подібні пази 

7, які є у періодичній взаємодії з круглими подаючими дисками 3. Паралельно 

до U- подібних пазів 6, поряд з ними, з двох сторін круглих подаючих дисків 
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жорстко встановлені Г-подібні штовхачі 8, вертикальні полички яких є 

паралельні до країв U-подібних пазів, в яких верхні горизонтальні полички 9 

штовхачів є у взаємодії з круглими подаючими дисками 3 з тильної сторони. 

Спеціальна приводна зірочка 6 жорстко встановлена на  привідному валу 10 

редуктора  (на кресленні не показано) з маточиною 11, який встановлено 

перпендикулярно до площини встановлення гнучкого канатного ланцюга 2. 

Для проведення експериментальних досліджень продуктивності 

трубчастого скребкового конвеєра, конвеєра з гофрованим робочим органом 

використовувався стенд [221, 282 ], загальний вигляд якого зображено на рис. 

6.5.  

 

 

 

 а) 
 

б) 

Рис. 6.4. Загальний вигляд гнучко канатного трубчастого скребкового конвеєра а) 

установка трубчастого скребкового конвеєра б) 

 

Даний стенд (рис. 6.5) виконаний у вигляді рами 1, на якій встановлено 

кожух 2, електродвигун 3, вал 4, на якому закріплено гофрований робочий 

орган 5 (рис. 6.6). Гофрований ГРО 6 має впадини гофр 7 та виступи.  

Дослідні стенди, виконані у вигляді з вивантажувальною магістраллю (рис. 

6.7.а) та з завантажувальною і вивантажувальною магістралями та пересипним 

корпусом (рис. 6.7.б) використовувалися для визначення продуктивності 

транспортування сипких вантажів гнучкими елементами [208, 277], а саме для 

гофрованих (рис. 6.6) і секційних (рис. 6.8) ГРО. 
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Рис. 6.5. Загальний вигляд конвеєра з 

гофрованим ГРО 
Рис. 6.6. Гофрований ГРО  

 

Процес транспортування сипкого матеріалу  у гнучкому ГК з 

вивантажувальною магістраллю (рис. 6.7.а) проводиться потрапляння через  

бункер 1 в корпус конвеєра 2 на робочий орган. 

 

 
а)                                                                      б) 

 

Рис. 6.7. Стенди для дослідження процесів транспортування сипких матеріалів 

гнучкими ГК: а) з вивантажувальною магістраллю; б) з завантажувальною і 

вивантажувальною магістралями та пересипним корпусом 

 

2 

1 

4 

3 

5 6 7 
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Через механічні передачі від електродвигуна, що керується з ПК через 

ПЧ (параграф 6.2) створює обертальний рух робочого органу.Двигун і робочий 

орган закріплено на рамі 3. При різних коефіцієнтах заповнення магістралі 2 

різними сипкими матеріалами, при зміні частоти обертання робочого органу та 

радіусу кривини магістралі можна визначати продуктивність ГК з різними 

конфігураціями. 

При різних коефіцієнтах заповнення магістралей 5 і 8, при різних 

діаметрах і конструктивних виконаннях гнучких ГРО можна визначати 

продуктивність ГК. Продуктивнісь ГК  для різних сипких матеріалів 

визначалась , при різних частотах їх обертання та радіусах кривини магістралей 

при різноманітних навантаженнях в автоматизованому режимі за допомогою 

ПЧ та ПК (параграф 6.2). 

 

 

а) 

  

б) 

 

Рис. 6.8. Секційні ГРО з: а) шарнірним з’єднанням; б) запобіжним 

з’єднанням 
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6.3 Інструментарій досліджень гвинтових гофрованих заготовок 

методом обкатування парами ортогональних і неортогональних зубчастих 

формоутворюючих інструментів  

 

Універсальний контрольно-обкатний верстат 5А725 (рис. 6.9) було 

використано для  проведення комплексу експериментальних досліджень, який 

дав можливість контролю розміщення плями контакту, заміру бокових зазорів і 

відносної безшумності конічних зубчастих передач, як ортогональних, так і 

неортогональних (Додаток З.) [105, 357]. Комплекс випробувань з 

формоутворення гофрованих гвинтових заготовок з використанням верстата 

було здійснено за допомогою конічних передач під різними кутами, було 

проведено дослідженням різноманітних параметрів, що дозволило розширити 

технологічні можливості збільшити коефіцієнт їх використання. 

 

 

Рис. 6.9 Універсальний контрольно-обкатний верстат 5А725 з встановленими 

формоутворюючими зубчатими конічними інструментами 
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Для проведення експериментальних досліджень було спроектовано і 

виготовлено п’ять пар конічних зубчастих формоутворюючих інструментів з 

робочими кутами відповідно 35, 60 і 90° (рис. 6.10-6.12). 

 

 

Рис. 6.10 Конічні зубчасті формоутворюючі інструменти 

 

 

 

Рис.6.11. Пара зубчастих конічних формоутворюючих інструментів  
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Рис.6.12. Пара зубчастих конічних формоутворюючих інструментів  

 

6.4 Стендове обладнання з визначення деформаційно-силових 

характеристик гвинтових робочих органів 

 

На рис. 6.13. представлено експериментальний стенд для визначення 

деформаційно-силових характеристик конструкції спірального робочого 

органу, для виявлення небезпечних зон впливу радіусу кривини на надійність 

роботи ГРО при перевантаженнях [60, 91]. З його допомогою було проведено 

статичні та динамічних дослідження, зроблено порівняльну оцінку конструкцій 

робочих органів з різними конструктивними параметрами. Конструктивними 

елементами стенду є:  двигун постійного струму  1, два болтові з’єднанння 2 і 

4, поворотна плита 3, болтові зєднання кріплення швелера, направляючий 

швелер 6,  рама 7, гвинтовий робочий орган 8, запобіжна муфта 9, вихідний вал 

10.  

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10
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5
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а) 



 260 

 

б) 

Рис. 6.13. Стенд для дослідження деформаційно-силових характеристик 

гвинтових спіралей: а) схема; б) загальний вигляд 

 

Використання стенду забезпечило дослідження деформаційно-силових 

характеристик спіралей. В процесі роботи здійснювалося підключення до 

електромережі ПЧ, ПК та запускалася програма PowerSuite для налаштування 

перетворювачів частоти серії Altivar [136]. В автоматизованому режимі 

регулюється частота обертання електродвигуна від 0 до 1460 об/хв,  при цьому 

використовували плавні та різкі пуски.  

Для дослідження деформаційно-силових характеристик спіралей на 

даному стенді для різних типів ГРО використовувався двигун для 

навантаження робочих органів, де визначено  різні конструктивні параметрами, 

небезпечні радіуси кривини і критичні навантаження  

Для дослідження кута закручування секційних ГРО [60, 91] 

використовувався стенд який складається з корпуса зі стояком, на якому 

закріплюється ГРО, який піддається навантаженню в результаті чого 

відбувається кутове переміщення при закручуванні робочого органу, що 

визначає навантажувальну здатність. 
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6.5. Результати експериментальних досліджень транспортно-

технологічної системи трубчастого скребкового конвеєра 

 

6.5.1 Графоаналітичні результати експериментальних досліджень 

продуктивності і крутного моменту транспортно-технологічної системи 

трубчастого скребкового конвеєра. 

 

Трубчасті гнучкі канатні конвеєри впроваджують у різних галузях 

промисловості та сільському господарстві для транспортування однорідних 

сипких вантажів по криволінійних трасах. Вони економічно доцільні, оскільки 

дають змогу ефективно використовувати виробничі площі й транспортувати 

вантажі по трубі, яку можна прокласти по складній просторовій трасі з 

мінімальним травмуванням особливо насіневих матеріалів і є екологічно 

чистим. 

Динамічні системи, основні характеристики яких змінюються за певним 

законом вздовж їх довжини (площі, об’єму) носять назву систем із 

розподіленими параметрами. Їх рух описується рівняннями з частинними 

похідними за певних крайових умов. Канат транспортера, за допомогою якого 

переміщається сипке середовище можна вважати одновимірним тілом, маса 

якого змінюється вздовж довжини (рис.6.14).  

Для випадку, коли рухом сипкого середовища відносно каната можна 

знехтувати, то цю масу можна вважати розподіленою вздовж каната. Всі точки 

нормальних поперечних перерізів системи сипке середовище – канат мають 

однакові кінематичні характеристики (за виключенням кутових областей). 

Вказане є підставою того, що досліджуваний об’єкт можна трактувати 

одновимірною механічною системою із розподіленими параметрами.  
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Рис. 6.14. Експериментальна установка  трубчастого скребкового конвеєра 

переміщення сипкого середовища [282] 

1 – привідна зірочка; 2 – робочий орган; 3 – муфта; 4 – редуктор; 5 – 

електродвигун; 6 – перетворювач частоти серії Altivar 7.1; 7 – персональний 

комп’ютер. 

Для вказаних задач визначальними чинниками технологічного процесу є 

основні усереднені кінематичні характеристики динаміки сипкого середовища 

(амплітуда та частота). Тому у вказаних роботах показано, що сипке 

середовище за різних технологічних операцій можна розглядати як пружне тіло 

із деякими усередненими інтегральними характеристиками. У технологічному 

ж процесі транспортування сипкого середовища за допомогою рухомого каната 

із скребками, рух сипкого середовища відносно каната не становить, на наш 

погляд, ні теоретичної, ні практичної цінності. До того ж, переміщення 

частинок середовища відносно каната є незначними. З огляду на вказане, нижче 

відносним рухом сипкого середовища відносно каната будемо нехтувати і 

вважати його невідривно зв’язаним із канатом. Це у сукупності дозволяє 

розглядати динаміку технологічного процесу переміщення сипкого середовища 

як динаміку одновимірного тіла із нерівномірно розподіленою вздовж своєї 

довжини масою. За масу одиниці довжини вказаного умовного тіла (сипке 

середовище та каната) слід розуміти сумарну масу самого каната та сипкого 

середовища. Таким чином, задачу про переміщення сипкого середовища за 

допомогою каната із скребками можна віднести до задачі динаміки 

одновимірної системи із розподіленими параметрами. Положення 

одновимірних систем із розподіленими параметрами при поздовжніх її 
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коливаннях однозначно визначається функцією, яка описує деформацію 

умовної пружної матеріальної лінії в довільний момент часу. Для визначення 

вказаної функції умовно розглядається три ділянки каната: дві горизонтальні 

(верхня та нижня); і вертикальну. Основні характеристики (кінематичні та 

фізико-механічні) верхньої та нижньої віток каната однакові за виключенням 

лише величини сили натягу.  

У зв’язку із можливістю значного зміщення електродвигуна 5 у 

поперечному та повздовжньому напрямі на даному стенді можна 

випробовувати канати різноманітної довжини і конфігурації. Під час 

досліджень проводилось підключення до електромережі, перетворювача 

частоти (ПЧ), ПК (рис.6.14.б) та запускалась програма PowerSuite для 

налаштування перетворювачів частоти серії Altivar 7.1. Також при потребі 

використовувались плавні і різкі пуски.  

Ділянки каната між шайбами рекомендується покривати шаром (1,5...2,0 

мм) того самого матеріалу, з якого відлито скребки. Кінці каната з'єднують 

металевою рознімною шайбою і пружинним кільцем, а швидкість робочого 

органу трубчастого канатного конвеєра коливається в межах 0,1...1,25 м/с. 

Дослідження із визначення продуктивності конвеєра проводились при 

транспортуванні таких матеріалів з відповідною об’ємною масою: горох –  

700 кг/м3; пшениця – 760 кг/м3; кукурудза – 800 кг/м3; висівки – 250 кг/м3 з 

вологістю, яка становить W =12…15%, що дозволило побудувати аналітичні 

регресійні рівняння. 

Для транспортування сипучого матеріалу по металевій трубі використано 

скребки, які виготовлено із поліаміду ПА-6 або ПА-12 з шорсткістю поверхні 

aR 2,5 мкм. Такі скребки безпосередньо контактують із насінням і не 

травмують його, при цьому коефіцієнт тертя-ковзання по трубі складає 

20,0f , що створює менший крутний момент, ніж при застосуванні металевих 

скребків, коефіцієнт тертя-ковзання яких досягає 60,0f . Так, при 

транспортуванні висівки зменшення крутного моменту складає 3-12%, пшениці 

7-15% , гороху і кукурудзи 3-5% для діапазону коефіцієнта заповнення 
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сипучим матеріалом труби 0,3….0,7.  

Для визначення впливу геометричних параметрів транспортування 

сипучого середовища та конструктивних параметрів конвеєра для його 

переміщення (незалежних факторів ix ) на продуктивність і крутний момент 

(параметр оптимізації Q і Т) проведено повнофакторні експерименти, тобто 

визначення залежності продуктивності і крутного моменту від зміни трьох 

основних факторів: коефіцієнта заповнення  , внутрішнього діаметра труби D, 

м та лінійної швидкості транспортування м/с, тобто Q=f(D, , ) і T=f(D, , ). 

Оброблення отриманих даних експериментального масиву проведено за 

загальновідомими методиками та методами статистичного оброблення з 

використанням загальновідомих методик кореляційного та регресійного аналізу 

для отримання у кінцевому результаті емпіричних рівнянь регресії [3, 110]. Для 

отримання регресійної моделі параметра оптимізації, вибирали відповідний 

план повнофакторного експерименту, реалізацію якого проводили у наступній 

послідовності.  

Функцію відгуку (параметр оптимізації), тобто продуктивність 

),,( DfQi   і крутний момент ),,( DfT i  , визначені експериментальним 

шляхом, представлено у вигляді математичної моделі повного квадратичного 

полінома [3, 110]: 

,2
333

2
222

2
111

3223311321123322110

xbxbxb

xxbxxbxxbxbxbxbbQ
i




   (6.14) 

де 3322112313123210 ,,,,,,,,, bbbbbbbbbb  - коефіцієнти відповідних значень 

ix ; 321 ,, xxx  - відповідні кодовані фактори. 

Дослідження продуктивності транспортування і визначення крутного 

моменту на привідній зірочці дали змогу визначити залежність потужності від 

багатьох чинників, що характеризують процес, а саме: лінійна швидкість 

транспортування  , м/с , внутрішній діаметр труби D, м, коефіцієнт заповнення 

  [195]. Для нормалізування послідовності дій при проведенні експерименту і 
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досягнення необхідної точності при одночасному варіюванні всіх факторів 

було використано математичний метод планування експериментальних 

досліджень.   

Загальний вигляд рівняння регресії продуктивності за результатами 

проведених ПФЕ 33 у кодованих величинах дорівнюють: 

для транспортування гороху  

332323

233333

10620,45636,1310454,160101,510264,18

1055010250,8510933,110491,1110338,21





vDvv

DDvQгорох




.(6.15) 

 

для транспортування пшениці 

 

2333

333323

10173,1910545,1310545,149

10289,3410416,2110573,210178,1210450

vDDv

DvDQпшениці








.(6.16) 

для транспортування кукурудза 

 

DDvv

DvvDQкукурудза

397,4610829,110727,16210975,410818,13

105,5571052,1710141,2110383,131075,84

33233

2323333








.(6.17) 

для транспортування комбікорму 

 





DDDv

vDvvQком бікорм

3333

323232333

1025,7710561,6010099,110363,156

10681,12102,51061510181,1810568,2010896,10



 (6.18) 

 

Величини передавання максимального крутного моменту для різних 

сипучих матеріалів на експериментальній установці: 

DD

DDTгорох

33

2322

10715,010673,094,9

10010625,417075,4163,854,7067,67








.(6.19) 

 

DDv

vDvDvTпшениця

32232 10756,05,44109,401,138

81,681,81745,0988,5623,1223,71








.(6.20) 
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DDvDv

DvvTкукурудза

33

2232

10711,072,221072,007,1018,8

725,410164,075,396521336,72








. (6.21) 

 

DDvD

DvvvTком бікорм

33

2322

10686,009,910713,0

10575,4418,143451,6617,929,68








. (6.22) 

 

Графічні значення залежностей для визначення продуктивності конвеєра і 

крутного моменту транспортування при використанні матеріалу (пшениця, 

горох, кукурудза, комбікорм) представлено на рис. 6.15-6.8. Для цього 

використовували програмне забезпечення “Statistica-6.0” for Windows, за 

допомогою якого побудували графічне відтворення регресійних моделей у 

вигляді квадратичних поверхонь відгуку та їх двомірних перерізів.  

 

а) 

 

б) 

Рис. 6.15 Поверхня відгуку а) та двомірний переріз поверхні відгуку б) 

залежності продуктивності гороху ),( DгорохQ від діаметра труби та коефіцієнта 

заповнення при швидкості 23,0 м/c 
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Рис. 6.16 Поверхня відгуку а) та двомірний переріз поверхні відгуку б) 

залежності продуктивності гороху ( , )горохQ   від лінійної швидкості та 

коефіцієнта заповнення при діаметрі труби 08,0D м 

 

 

Рис. 6.17 Поверхня відгуку а) та двомірний переріз поверхні відгуку б) 

залежності продуктивності гороху ( , )горох DQ  від лінійної швидкості та діаметра 

труби при коефіцієнті заповнення 5,0  

 

З рис. 6.15-6.17 видно, що продуктивність трубчастого скребкового 

конвеєра для сипучого матеріалу (гороху, пшениці, кукурудзи) залежить від 

внутрішнього діаметра труби D і лінійної швидкості   і в меншій мірі 

коефіцієнта заповнення  . Отже, при збільшені діаметра труби і швидкості 

продуктивність зростає і досягає 3100-5400 кг/год. 
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На рис. 6.18-6.21 зображено графічні залежності крутного моменту 

трубчастого скребкового конвеєра від внутрішнього діаметра D=0,06…0,1м, 

коефіцієнта заповнення  =0,3…0,7 при лінійній швидкості  =0,12….0,34 м/c. 

Зерна кукурудзи через значні розміри в меншій мірі попадають між 

поверхнею скребка і поверхнею труби ніж при транспортуванні висівки, які 

попадають в зазор між внутрішньою поверхнею труби і зовнішньою поверхнею 

скребка, що досить гальмує процес транспортування, а при транспортуванні 

пшениці енерговитрати є найбільшими, оскільки еліпсоподібна форма зерна 

утворює так званий ефект заклинювання скребків, коли частина зерен попадає в 

зазор між скребком і трубою. 

 

 

Рис. 6.18 Залежність крутного моменту 

транспортування трубчастим 

скребковим конвеєром Кукурудза
DM ,  від 

внутрішнього діаметра труби D і 

коефіцієнті заповнення   при лінійній 

швидкості  =0,12….0,34 м/c 

 

Рис. 6.19 Залежність моменту 

транспортування трубчастим 

скребковим конвеєром Пшениця
DM ,  від 

внутрішнього діаметра труби D і 

коефіцієнті заповнення   при лінійній 

швидкості  =0,12….0,34 м/c 
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Рис. 6.20. Залежність крутного 

моменту транспортування трубчастим 

скребковим конвеєром горох
DM ,  від 

внутрішнього діаметра труби D і 

лінійній швидкості   при коефіцієнті 

заповнення  =0,5 

Рис. 6.21. Залежність моменту 

транспортування трубчастим 

скребковим конвеєром комбікорм
DM ,  від 

внутрішнього діаметра труби D і 

коефіцієнті заповнення   при лінійній 

швидкості  =0,12….0,34 м/c 

 

З рисунків 6.18-6.21 видно, що із збільшенням внутрішнього діаметра труби 

D=0,1м і при лінійній швидкості 34,0 м/c і коефіцієнті заповнення  =0,5 

крутний момент зменшується для транспортування сипучих матеріалів 

(кукурудза, горох, пшениця, висівки). 

 

6.5.2 Графоаналітичні результати експериментальних досліджень 

травмування насіневого матеріалу трубчастим скребковим конвеєром 

 

Для визначення ступеня пошкодження зернового матеріалу при його 

транспортуванні розробленим робочим органом гнучкого трубчастого 

скребкового конвеєра в мірну посудину, яка враховуючи розмірно геометричні 

параметри зерна вміщувала близько 100 зернин, перед переміщенням 

попередньо відбирали три проби зерна. Далі визначали кількість пошкоджених 

зернин і встановлювали відсоток пошкодженого зернового матеріалу перед 
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його транспортуванням. Зерна з вибитим зародком не враховувались, а 

приймали до уваги лише подрібнені зерна. 

За різницею кількості пошкоджених зерен до і після транспортування 

визначали ступінь пошкодження зернового матеріалу в залежності від змінних 

конструктивно-кінематичних параметрів робочого органу гнучкого 

трубчастого скребкового конвеєра. Зменшення травмування зерна під час 

транспортування трубчастим конвеєрами є одним із основних завдань при 

проектуванні таких конструкцій.  

Проби відбирання зернового матеріалу та визначення ступеня його 

пошкодження зображено на рис.6.22. 

 

Рис. 6.22. Загальний вигляд процесу відбору проб зернового матеріалу. 

 

Оцінка травмування зерна здійснюється згідно методики представленої в 

ГОСТ Р52758-2007 “Погрузчики и транспортеры сельскохозяйственного 

назначения. Методы испытаний”. 

Для одержання порівняльного показника травмування матеріалу 

проведено перерахунок маси пошкодженого зерна до маси проби за формулою: 

 

1 2 100зм

п

m m
Т

m


  ,    (6.23) 

 

де 1m  - маса травмованого зерна після переміщення конвеєром, кг; 

2m  - маса травмованого зерна до транспортування, кг; 
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пm  - маса проби, кг. 

До травмованих відносили зерна, що мали наступні пошкодження: 

роздроблений зародок, пошкоджений зародок, пошкоджена оболонка зерна, 

пошкоджений ендосперм, пошкоджена оболонка ендосперму, побите зерно, 

механічно стиснуте зерно. 

Отримані значення коефіцієнтів рівняння регресії зведено у табл. 6.9 

[219]. 

Загальний вигляд рівняння регресії величини травмування зерна під час 

транспортування трубчастим конвеєром залежно від діаметра труби D, 

коефіцієнта завантаження конвеєра φ та швидкості руху каната v, тобто 

1 2 3( , , ) ( , , )см x x xТ f D v   за результатами проведених ПФЕ 33 у кодованих 

величинах дорівнює: 

- для транспортування гороху 

1 2 3( , , ) 1 2 3 1 2

2 2 2
1 3 2 3 1 2 3

0,35 0,027 0,025 0,097 0

0,0025 0 0,004 0,006 0,004 ;

см x x xТ х х x х х

x x x x х х x

     

    

       (6.24) 

 

- для транспортування кукурудзи 

1 2 3( , , ) 1 2 3 1 2

2 2 2
1 3 2 3 1 2 3

0,315 0,024 0,023 0,087 0

0,00225 0 0,0036 0,0054 0,0036 ;

см x x xТ х х x х х

x x x x х х x

     

    

       (6.25) 

- для транспортування пшениці 

1 2 3( , , ) 1 2 3 1 2

2 2 2
1 3 2 3 1 2 3

0,28 0,022 0,02 0,078 0

0,002 0 0,0032 0,0048 0,0032 ,

см x x xТ х х x х х

x x x x х х x

     

    

       (6.26) 

 

де 1x  - кодоване значення діаметра труби; 2x  - кодоване значення коефіцієнта 

завантаження конвеєра; 3x  - кодоване значення швидкості руху каната. 
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Таблиця 6.9. Значення коефіцієнтів рівнянь регресії 

Коефіц. 0b  1b  2b  3b  12b  13b  23b  11b  22b  33b  

горох 0,35 -0,027 -0,0025 0,097 0 -0,0025 0 -0,004 0,006 -0,004 

кукурудза 
0,315 -0,024 -0,0023 0,087 0 -0,00225 0 -0,0036 0,0054 

-

0,0036 

пшениця 
0,28 -0,022 -0,002 0,078 0 -0,002 0 -0,0032 0,0048 

-

0,0032 

 

Оцінку статистичної значущості коефіцієнтів рівняння регресії та 

перевірку адекватності (відповідності) отриманого теоретичного розподілу 

випадкових величин рівнянь регресії (6.27-6.29) реальному 

експериментальному процесу проводили згідно методики [110]. У натуральних 

величинах (координатах) рівняння регресії (6.27-6.29) після перетворення та 

спрощення виразів прийнято в кінцевому вигляді: 

- для транспортування гороху 

 

2 2 2
( , , ) 0,252 0,511 0,275 1,125 1,136 10 0,15 0,33 ;см D vТ D v Dv D v           (6.27) 

 

- для транспортування кукурудзи 

 

2 2 2
( , , ) 0,228 0,475 0,25 1,01 1,023 9 0,135 0,297 ;см D vТ D v Dv D v           (6.28) 

 

- для транспортування пшениці 

 

2 2 2
( , , ) 0,203 0,389 0,22 0,903 0,909 8 0,12 0,264 .см D vТ D v Dv D v           (6.29) 

 

Отримані рівняння регресії (6.27-6.29) можуть бути використані для 

визначення величини травмування зерна Тсм під час транспортування 

трубчастим скребковим конвеєром залежно діаметра труби D, коефіцієнта 

завантаження конвеєра φ та швидкості руху каната v при транспортуванні 
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гороху, кукурудзи, пшениці у таких межах зміни вхідних факторів: 0,06  D  

0,1 (м); 0,3 φ  0,7 ; 0,12  v  0,34 (м/с). 

За допомогою прикладної програми побудували графічне відтворення 

проміжних загальних регресійних моделей у вигляді квадратичних поверхонь 

відгуку та їх двомірних перерізів величини травмування зерна Тсм як функцію 

від двох змінних факторів ),(ix 21  за постійного незмінного рівня відповідного 

третього фактора constx )(i 3  (рис. 6.23- 6.26). 

 

CreateMesh M1 0.06 0.1 0.12 0.34 30 30( )

 

а) 

 

CreateMesh M1 0.06 0.1 0.12 0.34 30 30( )

 

б) 

Рис. 6.23 Поверхня відгуку (а) та двомірний переріз поверхні відгуку (б) 

залежності величини травмування зерна гороху ( , )см D vТ  від діаметра труби та 

швидкості руху каната (φ =0,5) 

 v, 

м/с 

Тзм, % 

D, м 

D, м 

 

v, м/с 
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CreateMesh M1 0.06 0.1 0.12 0.34 30 30( )

 

a) 

CreateMesh M1 0.06 0.1 0.12 0.34 30 30( )

 

б) 

Рис 6.24. Поверхня відгуку (а) та двомірний переріз поверхні відгуку (б) 

залежності величини травмування зерна кукурудзи ( , )см D vТ  від діаметра труби 

та швидкості руху каната (φ =0,5) 

CreateMesh M1 0.06 0.1 0.12 0.34 30 30( )

 

а) 

 

CreateMesh M1 0.06 0.1 0.12 0.34 30 30( )

 

б) 

 

Рис. 6.25. Поверхня відгуку (а) та двомірний переріз поверхні відгуку (б) 

залежності величини травмування зерна пшениці ( , )см D vТ  від діаметра труби та 

швидкості руху каната (φ =0,5) 

 v, 

м/с 

Тзм, 

% 

D, м 

v, 

м/с 

D, м 

 

Тзм, % 
v, 

м/с 

 v, 

м/с D, м 

D, м 
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CreateMesh M1 0.06 0.1 0.3 0.7 30 30( )

 

а) 
CreateMesh M1 0.06 0.1 0.3 0.7 30 30( )

 

б) 

Рис. 6.26 Поверхня відгуку (а) та двомірний переріз поверхні відгуку (б) 

залежності величини травмування зерна гороху ( , )см D vТ  від діаметра труби та 

коефіцієнта завантаження конвеєра ( v =0,34м/с) 

 

 Аналіз наведених регресійних рівнянь показує, що основним фактором, 

який впливає на збільшення величини травмування зерна є фактор x3(v), 

швидкість руху. Збільшення величин факторів x1 (D) та x2 (φ) призводить до 

зменшення величини травмування зерна. Тому раціональним значенням 

швидкостями є швидкість в межах 0,12  v  0,34 (м/с). 

 

6.6  Результати експериментальних досліджень формоутворення 

гвинтових гофрованих елементів сільськогосподарських машин 

 

Для формування ГГЗ запропоновано технологію з проведення 

експериментальних, статичних і динамічних досліджень та вимірювань 

технологічних, силових і конструктивних параметрів  для гвинтових 

конвеєрів, а також випробування робочих органів у лабораторних та 

D, м 

 

 φ Тзм, % 

D, м 

 φ 
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виробничих умовах з метою забезпечення необхідних показників 

точності, надійності та їх технічної експлуатації. 

Експериментальні дослідження процесів ГГЗ проведилися із 

застосуванням внутрішніх діаметрів 25-80 мм з заготовки товщиною 0,5-

3 мм, які встановили з закономірності та особливості процесів 

формоутворення гвинтових ГЗ . В процесі використовували заготовки з 

матеріалів: сталь 08 кп ( TO =276 МПа,  П=483 МПа ), Ст 3 ( TO =368 

МПа, П=526 МПа), алюмінієві сплави [61, 63, 105, 208, 224, 357].  

Результати експериментальних досліджень моменту навивання 

заготовок з матеріалу Ст 3 товщиною 1-3 мм залежно від ширини 

заготовки на оправу діаметром 100  мм. зображено на рис. 6.27.  

За допомогою динамометра визначали осьову силу притискання за 

умови рівності моментів, створених силами згинання P  та притискання 

Q . Встановивши динамометром ДОС-05 в рамі вимірювального 

пристрою було визначено  зусилля гвинтової заготовки на токарно-

гвинторізному верстаті 16К20.  

 

 

Рис. 6.27 Залежність величини моменту гофрованої заготовки від ширини 

(r=100мм; m=10мм; сталь 08кп): 1-S=2,5 мм; 2-S=2 мм; 3-S=1,5 мм 
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На рис. 6.28-6.30 наведено залежності зміни сили гофрованої заготовки 

від конструктивних параметрів і обладнання. 

 
Рис. 6.28. Залежність сили гофрованої заготовки від товщини  

(r=100мм; R=200мм): сталь 08кп – 1) m=10мм; 2) m=15мм; 3) m=20мм;   

алюміній Д16М – 4) m=10мм;  5) m=15мм; 6) m=20мм  

 

 
Рис. 6.29. Залежність сили ГГЗ від зовнішнього радіуса спіралі (r=100 мм; 

m=20мм): сталь 08кп – 1) Н=1,5 мм; 2) Н=2,5 мм; 3) Н=3мм; 

алюміній Д16М – 4) Н=1,5мм; 5) Н=2мм; 6) Н=2,5мм; 7) Н=3мм  
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Рис. 6.30 Залежність сили гофрованої заготовки від висоти гофри (r=100мм; 

Н=2мм): сталь 08кп – 1) R=160мм; 2) R=180мм; 3) R=200мм; 

алюміній Д16М – 4) R=180мм; 5) R=80мм; 6) R=90мм  

 

З графіків (рис. 6.27-6.30) видно, що із збільшенням ширини 

заготовки в межах 10-60 мм момент зростає в межах 57-586 Нм. Зусилля 

навивання із збільшенням товщини і ширини збільшується збільшується, 

а із збільшенням висоти гофр зменшується.  

Для забезпечення підвищення продуктивності праці, зменшення 

матеріало- і енергомісткості, розширення номенклатури механізмів для 

сільськогосподарських машин, необхідним є впровадження 

запропонованих нових раціональних технологічних процесів 

формоутворення гофрованих заготовок. 

Технологічний процес формоутворення гвинтової заготовки 

обкатуванням парами ортогональних і неортогональних зубчастих 

формувальних інструментів на універсальному обкатаному верстаті 

5А725 представлено на (рис. 6.31). 
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1 4 6 2 5 3  

Рис. 6.31. Процес формоутворення гофрованих заготовок парою 

ортогональних формувальних інструментів ( =90º) на обкатному верстаті:  

1-заготовка; 2-ведучий шпиндель; 3-упорне кільце; 4-пара конічних 

зубчастих коліс; 5-гвинтова гофрована спіраль; 6-ведений шпиндель 

 

Послідовність технологічного процесу полягає внступному: 

заготовку 1 подають між зубчасті формувальні інструменти 4, 

проводиться запуск приводу верстату і здійснюють процес обкатування. 

Внаслідок проведеного процесу заготовка одночасно гофрується й 

скручується в спіраль. 

Для успішного проведення експериментальних досліджень 

технологічного процесу при навивані гофрованої спіралі 

використовували заготовку товщиною 0,5-3 мм, шириною 10-80 мм із 

сталей ст 3, 08 кп, алюмінієвих і мідних сплавів парами ортогональних і 

неортогональних конічних зубчастих формувальних інструментів з 

кутами їх взаємного розміщення 35, 60 і 90°. 
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Рис. 6.32 Процес формоутворення ГГЗ парою неортогональних 

формувальних інструментів ( =35º) на обкатному верстаті 

 

Рис. 6.33 Процес формоутворення ГГЗ парою ортогональних 

формувальних інструментів ( =90º) на обкатному верстаті 
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Рис. 6.34. Технологічний процес формоутворення ГГЗ парою 

неортогональних формувальних інструментів ( =60º) на обкатному 

верстаті 

 

За даними експериментальних досліджень визначено, що привідне 

зубчасте формувальне колесо необхідно виготовляти з упорним кільцем 

шириною 10-20 мм для  компенсації осьової сили,  що виштовхує 

заготовку з зони формоутворення, при цьому вибрано  швидкість 

навивання в межах 15-40 м/хв.. 

Для створення  сприятливих умовх гнуття для зменшення поперечної 

та поздовжньої стійкості заготовки в зоні утворення гофри потрібно 

враховувати можливість формоутворення гофрованої спіралі з відносною 

висотою 10-20 і більше. Дана можливість сприяє зменшуванню ступені 

видовження зовнішнього ребра внаслідок значного зменшення радіальних 

напружень у зоні пластичної деформації і відповідно збільшується 

товщина гвинтової спіралі по зовнішньому діаметру. Дана технологія  

забезпечує підвищення надійності та довговічності заготовок, які 

забезпечують розширення технологічних можливостей обкатних 

верстатів.  
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6.7. Результати експериментальних досліджень гнучких гвинтових 

конвеєрів 

 

Для досягання необхідної продуктивність і якість виконання 

заданого технологічного процесу гвинтовими транспортно-

технологічними механізмами не завжди досягається. Тому, необхідно 

розробляти й використати в їх конструкціях ефективні гвинтові робочі 

органи для забезпечення високої продуктивності та якості виконання 

технологічних процесів гвинтовими транспортно-технологічними 

механізмами. 

Вдосконалення конструкції ГГК і їх гвинтових робочих органів 

(ГРО) та встановлення раціональних параметрів їх роботи при 

дослідженні дозволило досягнути високої продуктивності 

транспортування сипких вантажів гнучкими гвинтовими конвеєрами 

(ГГК) причому використовувались спеціальні стенди, прилади та 

інструменти для заміру конструктивних, кінематичних, силових і 

технологічних параметрів[204, 265].  

Використанні дослідні стенди, виконання іх вигляді ГГК з 

вивантажувальною магістраллю (рис. 6.35.а) були необхідними для 

проведення досліджень продуктивності транспортування сипких 

вантажів ГГК (рис. 6.35.б)[60]. 
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       1          2           3                              5   2   3  1        4      6           7      8 

         

а)                                                                      б) 

 Рис. 6.35. Стенди для дослідження процесів транспортування сипких 

матеріалів гнучкими ГК: а) з вивантажувальною магістраллю; б) з 

завантажувальною і вивантажувальною магістралями та пересипним корпусом 

 

Ряд графічних залежностей побудовано на основі результатів 

обробки даних проведених експериментальних досліджень. Вплив зміни 

продуктивності ГГК з внутрішнім діаметром кожуха Dк = 0,125 м від 

частоти обертання ГРО представлено на рис. 6.36., 6.37. з випливає 

залежність продуктивності від пропорційного зростання кількості обертів 

і є більшою для ГГК з гофрованими ГРО.  

Залежності величини обертального моменту від зміни радіуса 

кривини магістралі R для гофрованих і секційних ГРО з внутрішнім 

діаметром кожуха Dк = 0,125 м при частоті обертання n = 454,4 об/хв. 

представленні на рис. 6.38., на основі яких, що обертальний момент 

збільшується при зменшенні радіусу кривини магістралі для ГГК з 

гофрованими (у меншій мірі) і секційними (у більшій мірі) ГРО.  
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Рис. 6.36 Влив на продуктивність ГГК частоти обертання при Dк = 0,125 м для: 

а – ячмінь (секційний ГРО); б – ячменю (гофрований ГРО) 
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Рис. 6.37 Влив на продуктивність ГГК частоти обертання при Dк = 0,125 м для: 

а –технічна сіль (секційний ГРО); б – технічна сіль (гофрований ГРО); 
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Рис. 6.38. Влив на величину обертального моменту ГГК радіуса кривини 

магістралі при  Dк = 0,125 м та n = 454,4 об/хв. для: а – технічної солі 

(гофрований ГРО); б) - технічної солі (секційний ГРО) 

 

 

Залежності обертального моменту від зміни частоти обертання ГРО 

(пряма траса) представлено на рис. 6.39., де видно, що при збільшенні 

частоти обертання ГРО обертальний момент зменшується. Дані 

експериментальні дослідження призвели до висновку, що при проектуванні 

ГГК швидкість обертання ГРО необхідно призначати більшою 400 об/хв., 

яка є необхідною для зменшення тертя ГРО по кожуху, де відбувається його 

центрування по осі обертання.  

Т, Нм 

  
D,м R, м 

R, м 

Т, Нм 



 286 

 24 
 22 
 20 
 18 
 16 

0,32

0,36

0,40

0,44

0,48

100

300

500

16

18

20

22

24

26

а) 

 24 
 22 
 20 
 18 

0,30

0,35

0,40

0,45

0,50

100

300

500

18

20

22

24

26

б) 

 20 
 19 
 18 

0,100

0,125

0,150

200

350

500

17

18

19

20

21

22

в) 

 22 
 21 
 20 
 19 
 18 

0,32

0,36

0,40

0,44

0,48
200

350

500

17

18

19

20

21

22

23

24

 

г) 

Рис. 6. 39. Вплив частоти обертання ГРО на величину обертального моменту 

гвинтового конвеєра ГК при Dк= 0,125 м а- технічна сіль (секційний ГРО); б- 

технічна сіль (гофрований ГРО); в - ячмінь (гофрований ГРО);  

г- ячмінь(секційний ГРО) 

Зроблена оцінка якісті змішування компонентів суміші за вмістом 

ключового компонента, зроблено умовний поділ суміші на два компоненти: 

ключовий і умовні [60, 225]. Найбільш вживаним критерієм оцінювання якості 

суміші є коефіцієнт неоднорідності [225] %: 
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де c  - середнє арифметичне значення концентрації головного компонента в 

усіх n пробах суміші, %; сi - концентрація головного компонента в i-й пробі 

суміші, %. 

Т, Нм 



 n,об/хв 

Т, Нм 

  

n,об/хв 

Т, Нм 
Т, Нм 

n,об/хв 
  

n,об/хв 

D, м 



 287 

Ефективність технологічного процесу змішування оцінюється за 

отриманими результатами [377] наступним чином: «відмінно» - при Vc < 3,0%; 

«добре» - при 3,0 % < Vc < 7,0%; «задовільно» - при 7,0 % < Vc < 15,0 %; 

«незадовільно» - при 15,0 % < Vc.  

В основному використовувались різні типи ГГК (рис. 6.35), в яких 

застосовувалися спіральні ГРО(рис. 6.40), гофровані ГРО(рис. 6.41), та секційні 

ГРО (рис. 6.42), що було необхідним для визначення якості змішування 

сумішей. Ключовим компонентом для проведення досліджень було зерно вики, 

а умовним компонентом - зерно ячменю. які використовувались у 

співвідношенні 20% до 80%. 

 

Рис. 6.40 Спіральні ГРО 

 

Рис. 6.41. Гофрований ГРО  

 

а) 

 

б) 

Рис. 6.42 Секційні ГРО з: а) шарнірним з’єднанням; б) запобіжним з’єднанням 
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При виконанні різних частот обертання для виконання процесу 

змішування гнучким гвинтовим конвеєром – змішувачем рис. 6.43, 

6.44, 6,45 (концентрація ключового матеріалу 20%; діаметр ГРО – 125 

мм; довжина ГРО – 5 м; крок шнека - 120 мм; Кз = 0,5) визначенні 

залежності впливу на неоднорідність суміші для різних ГРО. У 

процесі змішування компонентів найвищою концентрацією є для 

спіральних ГРО (11,4…12,2%), а найменшою для гофрованого ГРО (9 

…9,4%), що дозволяє ефективно використовувати змішувач з 

гофрованим робочим органом. За даними [265, 379] ефективність 

змішування технологічного процесу усіх видів ГРО у ГГК оцінюють 

«задовільно». 

Для даного конвеєра – змішувача коефіцієнт неоднорідності 

суміші визначається в залежності від довжини ГРО при частоті 

обертання ГРО n = 426 об/хв.  

Проведені дослідження показали, що при зростанні довжини 

траси ГГК до 5 м якість суміші покращується, після чого 

неоднорідність суміші дещо  зменшується. 
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Рис. 6.43. Вплив на неоднорідність суміші для гофрованого: а)- частоти 

обертання ГРО; б)- довжини ГРО 
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Рис. 6.44. Вплив на неоднорідність суміші для спірального: а)- частоти 

обертання ГРО; б)- довжини ГРО 
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Рис. 6.45. Вплив на неоднорідність суміші для секційного: а)- частоти 

обертання ГРО; б)- довжини ГРО 

 

 

6.8.Висновки 

 

1. Приведена методика проведення повнофакторних 

експериментальних досліджень, яка передбачала визначення 

продуктивності трубчастого скребкового конвеєра і крутного моменту, 

травмування насіневого матеріалу від зміни трьох основних факторів: 

коефіцієнта заповнення  , внутрішнього діаметра труби D, м та лінійної 
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2. Розроблено методику проведення повнофакторних 

експериментальних досліджень ПФЕ - 33, яка передбачала визначення 

неоднорідності змішування для жорсткого гвинтового транспортера-

змішувача від зміни коефіцієнта завантаження Кз, частоти обертання шнека 

n та величини зазору між валом та витком S, тобто Vc=f(Кз, n, S). 

3. Розроблено методику проведення повнофакторних 

експериментальних досліджень для визначення впливу конструктивних 

параметрів гофрованих гнучких ГРО на величину неоднорідності 

змішування яка передбачала визначення неоднорідності змішування 

проводилось від зміни трьох основних факторів гофрованої спіралі: висота 

гофри по середньому діаметрі Н, частота обертання гофрованого елемента n  

та коефіцієнт завантаження Кз, тобто Vc=f(H, n, Кз). Для проведення 

досліджень виготовлено 5 пар зубчастих формувальних інструментів з 

кутами взаємодії - 35°; 60° і 90°для ГГЗ з зовнішніми діаметрами в межах 

60-250 мм і внутрішніми діаметрами – 30-80 мм з сталей 08 кп і Ст 3, а 

також алюмінієвих і мідних сплавів. 

4. Розроблено методику проведення повнофакторних 

експериментальних досліджень, для визначення впливу конструктивно-

кінематичних параметрів машини на транспортування твердих органічних 

добрив і розкидання органічних добрив від зміни внесених на одиницю 

площі поля від зміни трьох основних факторів: від швидкості транспортера 

VT; швидкості руху МТА VМ; висоти шару сапропелів на причепі H, тобто 

Q=f(VT, VМ, H). 

5. Розроблено і виготовлено стендове обладнання для дослідження 

продуктивності транспортування матеріалів різними видами конвеєрів та 

якості змішування сумішей гофрованими ГРО за різного конструктивного 

виконаннях ГРО радіусах кривизни магістралей, деформаційно-силових 

характеристик секційних гнучких за допомогою автоматизованого режиму 

ПЧ серії ALTIVAR 71 та отриманням відповідних даних у ПК. 

6 На основі проведеного комплексу експериментальних досліджень 
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виведено регресійні залежності для визначення моменту і продуктивності 

транспортування трубчастим скребковим конвеєром по криволінійних 

трасах для матеріалів горох, пшениця, кукурудза, висівки і визначенні 

коефіцієнти регресії рівняння продуктивності і крутного моменту 

транспортування. Встановлено, що суттєвий вплив на момент 

транспортування і продуктивність мають внутрішній діаметр труби, 

коефіцієнта заповнення і лінійна швидкість транспортування. Побудовані 

поверхні відгуку залежності продуктивності транспортування трубчастого 

скребкового конвеєра, з використанням програмного забезпечення 

“Statistica-6.0” for Windows, і встановлено, що максимальна продуктивність 

для кукурудзи складає 3975 кг/год , що на 20-25% більше, ніж для пшениці. 

7. На основі проведених досліджень встановлено, що мінімальну 

величину травмування насіневого матеріалу забезпечують трубчасті 

скребкові конвеєри, які в порівнянні з гвинтовими забезпечують зменшення 

коефіцієнту травмування у 2…3 рази,  при цьому на процес травмування 

найбільше впливає перевищення швидкості руху конвеєра. 

8. Проведені експериментальні дослідження формоутворення ГГЗ з 

довільним профілем гофр на оправу на токарному верстаті відповідно до 

розробленої програми підтвердили адекватність теоретичних розрахунків 

дійсним значенням технологічних параметрів. Порівняльний аналіз зусиль і 

моментів формоутворення отриманих експериментальним і розрахунковим 

шляхом показав достатню для практики точність розрахунків, похибка яких 

становила 15-25 % при виготовленні ГГЗ  з стрічкових заготовок матеріал: 

сталі ст 3 і 0,8 кп, товщиною 0,5-3 мм, і шириною до 200 мм. Розроблено та 

реалізовано процеси виготовлення ГГЗ з заданим профілем, які 

розширюють технологічні можливості токарних і обкатних верстатів, 

збільшують коефіцієнт їх завантаження. Спроектовано та виготовлено 5 пар 

ортогональних і неортогональних зубчастих формоутворюючих 

інструментів із зовнішніми діаметрами в межах 100-350 мм, кількість зубів 

17-28, кут нахилу зубів 30-60°, які забезпечили виготовлення ГГЗ з кутом 
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нахилу стрічки до осі спіралі в межах 30-60°, при калібруванні досягається 

кут 90°. Проведено дослідження впливу параметрів інструментів на 

конструктивні параметри ГГЗ. 

9. Встановлено, що: 

- продуктивність зростає прямо пропорційно із збільшенням кількості 

обертів і є більшою для ГГК з гофрованими ГРО в порівнянні із секційним 

ГРО;  

- обертальний момент збільшується при зменшенні радіусу кривизни 

магістралі для ГГК з гофрованими (у меншій мірі) і секційними (у більшій 

мірі) ГРО, і ця залежність має гіперболічний характер; 

- із збільшенням частоти обертання ГРО обертальний момент 

зменшується. Тому, при проектуванні ГГК швидкість обертання ГРО 

доцільно призначати більшою 400 об/хв., що дозволить зменшити тертя 

ГРО по кожуху за рахунок його центрування по осі обертання та втягування 

вантажу в рівномірний гвинтовий рух; 

- у технологічних процесах транспортування-змішування із 

застосуванням ГГК при використанні спіральних ГРО неоднорідність 

суміші є найвищою (11,4…11,8%), при використанні секційних значно 

нижчою (10,8…11,2%), а при використанні гофрованих ГРО є найменшою 

(9,2…9,5%), що дозволяє їх ефективно використовувати у якості змішувачів 

в ГГК; 

- якість змішування суміші покращується при зростанні довжини 

траси ГГК до 5 м, після чого неоднорідність суміші стабілізується.  

10. На основі проведених досліджень було встановлено, що кут 

закручування для секційних ГРО з шарнірним та запобіжним з’єднанням 

(довжина ГРО L = 2 м) не перевищував 90. Представлені залежності кута 

закручування секційних ГРО від часу експлуатації (діаметр витка – 100 мм; 

довжина секції – 120 мм; довжина ГРО – 2 м; навантаження на ГРО – 12 

Нм; частота обертання – 426 об/хв  при радіусі згину – Rзг=min та при 

прямому ГРО – Rзг = 0.).Перед початком випробувань кут закручування для 
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досліджуваних секційних ГРО не перевищував 3,20, і початковій стадії 

ресурсних випробувань (після 10 годин експлуатації) кут закручування для 

обох секційних ГРО різко зростав, що можна пояснити притиранням 

окремих елементів конструкцій шнеків, а далі спостерігалось уповільнення 

його росту і стабілізація.  
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РОЗДІЛ VII.  

ПРОЕКТУВАННЯ ТРАНСПОРТНО-ТЕХНОЛОГІЧНИХ МЕХАНІЗМІВ 

СІЛЬСЬКОГОСПОДАРСЬКИХ  МАШИН 

 

7.1 Нові типи скребкових гнучких канатних конвеєрів і методика їх 

розрахунку 

 

Технологічні процеси виробництва в агропромисловому комплексі і 

других виробництвах нерозривно пов’язані з переміщенням великої кількості 

вантажів. В окремих виробництвах на одну тону готової продукції витрачають 

десятки тон сировини, що транспортується транспортно-технологічними 

системами. Тому в забезпеченні транспортних потоків і комплексної 

механізації праці на підприємствах з переміщенням сипких матеріалів 

агропромислового комплексу провідну роль відіграють транспортно-

технологічні системи і в тому числі гнучкі канатні і ланцюгові конвеєри, як 

єдиний можливий транспорт для транспортування сипких матеріалів по 

криволінійних трасах з забезпеченням екологічно чистих умов праці. 

Трубчасті конвеєри - це різновид скребкових конвеєрів. Вантаж 

переміщується безперервним потоком у трубі круглого перерізу. Особливість 

цього конвеєра в тому, що він одно ланцюговий, а скребки виконані круглого 

перерізу займають увесь простір перерізу труби. Тяговим органом в трубчастих 

конвеєрах використовують калібровані круглоланкові ланцюги, в конвеєрах з 

просторовою трасою - розбірні пластинчасті втулкові ланцюги, а в окремих 

випадках - стальні канати. 

Гнучкий канатний конвеєр зображено на рис. 7.1, який виконано у 

вигляді U-подібної труби 1 круглого поперечного січення, в яку встановлено 

гнучкий канат 2, по довжині якого рівномірно з заданим кроком встановлено 

круглі подаючі диски 3, які з двох сторін жорстко підтиснуті і закріплені до 

каната кріпильними втулками 4, за допомогою болтів 5. На вході в U- подібну 

трубу, в площині руху гнучкого каната 2, жорстко встановлена спеціальна 

приводна зірочка 6, з можливістю кругового провертання, яка виконана у 
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вигляді диска в якому  рівномірно по колу виконані U-подібні пази 7, які є у 

періодичній взаємодії з круглими подаючими дисками 3. 

 

Рис.7.1 Гнучкий канатний конвеєр[282] 

 

Паралельно до U- подібних пазів 6, поряд з ними, з двох сторін круглих 

подаючих дисків жорстко встановлені Г-подібні штовхачі 8, вертикальні 

полички яких є паралельні до країв U-подібних пазів, в яких верхні 

горизонтальні полички 9 штовхачів є у взаємодії з круглими подаючими 

дисками 3 з тильної сторони. Спеціальна приводна зірочка 6 жорстко 

встановлена на  привідному валу 10 редуктора  (на кресленні не показано) з 

маточиною 11, який встановлено перпендикулярно до площини встановлення 

гнучкого канатного ланцюга 2. 

Знизу траси U-подібної труби встановлені вивантажувальні патрубки 17 з 

шиберами 18 для вивантаження сипкого матеріалу в певних дозах згідно 

технічних вимог. Приводний вал 10 з редуктором в і направляючою зірочкою 

12 встановлені на плиту механізму натягу робочого органу відомої конструкції. 

U-подібна труба 1 встановлена на раму і жорстко кріпиться до неї (на кресленні 

не показано). 

Розроблено також конструкцію гнучкого ланцюгового конвеєра тяговим 

органом якого є ланцюг, який зображено на рис 7.2. 
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Рис. 7.2. Гнучкий ланцюговий конвеєр для транспортування сипких матеріалів 

[281]. 

 

Робота даного конвеєра здійснюється аналогічно роботі гнучкого 

канатного конвеєра. Відмінність даної конструкції ланцюгового конвеєра 

полягає у приводі, який оснащений спеціальною привідною зірочкою 1, що 

розміщена в площині руху робочого органу і є у взаємодії з ланками ланцюга 2, 

з дисками 3 робочого органу, який виконано у вигляді привідних роликів з 

прямокутними отворами, які утворені двома боковими з’єднувальними 

пластинами, які жорстко встановлені на менших бокових діаметрах привідних 

роликів з можливістю кругового провертання. По зовнішньому діаметру зубів 

спеціальної приводної зірочки посередині їх виступів виконані виїмки 5 з 

виступами для зачеплення. З неробочої сторони ланцюгового робочого органу з 

круглими дисками, які рівномірно по колу встановлені три опорні еластичні 

ролики 4 з можливістю кругового провертання, зовнішній профіль яких 

виконано у вигляді радіуса рівного внутрішньому радіусу U-подібної труби і є з 

нею у взаємодії. Крім того зовнішній діаметр розміщення опорних еластичних 

роликів є більший зовнішнього діаметра дисків. 

Ланцюги обмежують швидкість (до 1 м/с), але можуть збільшити 

довжину транспортування при великій продуктивності, оскільки мають більшу 

міцність. Основними перевагами гнучких ланцюгових і канатних конвеєрів є : 

можливість переміщення гарячих, миловидних, шматкових вантажів за великих 
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кутів нахилу траси і навіть у вертикальному напрямі; робота у більш важких 

умовах. 

До ланок ланцюгів закріплюють скребки, які виготовляють з сталі, 

чавуну, пластмаси або гуми. Відстань між скребками (крок скребків) залежить 

від кроку ланцюга та діаметру труби, і визначається з залежності [121] : 

4 5c t Tt K p K D                                                       (7.1) 

де 4K  і 5K  – коефіцієнти ( для конвеєрів з прямолінійною трасою 4 2...6K  , а 

5 2...3K  , для конвеєрів з просторовою трасою 4 2...4K  , 5 1,0K  ). 

Діаметр скребка вибирають на 4…8 мм меншим, ніж діаметр труби. 

Трубчасті конвеєри застосовують для транспортування різних пиловидних, 

порошкоподібних, зернистих та дрібношматкових вантажів. 

До переваг трубчастого конвеєра відноситься: велика герметичність; 

різноманітність трас; відсутність відставання вантажу від тягового органу; 

можливість використання для жолобів стандартних труб. 

Продуктивність визначають за залежністю [90, 120] : 

 VKAQ B3600                                                 (7.2) 

де А – площа поперечного перетину вантажу, що транспортують, м2; 

    K


 – сумарний коефіцієнт транспортування сипкого матеріалу; 

1 2 3 4K K K K K

 , 

де 1K  – коефіцієнт, який враховує втрати об’єму жолоба через 

розміщення в ньому скребків та ланцюгів, 1 0,8...0,9K  ; 

2K  – коефіцієнт ущільнення вантажу, 2K =1,1…1,2 

3K  – коефіцієнт зсуву, який враховує можливість відставання вантажу від 

тягового ланцюга: 

   для пухких………………………………………0,75…0,80, 

   для сипких………………………………………0,8…0,9, 

   для дрібношматкових……………………….0,6…0,8; 

4K  – коректуючий коефіцієнт для нахилених конвеєрів, 4K  = 0,8…0,9. 
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Швидкість транспортування вантажу приймають 0,1…0,4 м/с, інколи до 

0,8 м/с. При цьому коефіцієнт 
3 1K  , коефіцієнт заповнення жолоба 

1K  = 

0,8...0.9.  

За заданою продуктивністю визначають діаметр труби конвеєра та 

заокруглюють його до найближчого стандартного значення [120]. 

 

 V

Q
KD

B

ПT
2826

                                                   (7.3) 

 

де ПK  – поправочний коефіцієнт, який для різних матеріалів є різним і 

визначається експериментально; 

  – коефіцієнт заповнення перерізу труби, враховуючи об’єм, який займає 

ланцюг та скребок   = 0.8 ...0.9; 

В  – об’ємна маса вантажу, 3Н м ; 

  – швидкість тягового органу.   = 0,1 ...0,4 м/с. 

При тяговому розрахунку коефіцієнт опору рухові тягового органу 

дорівнює коефіцієнту тертя скребків по жолобу, w f   0,3...0,6 (сталь по 

сталі). f  = 0,5...0.6 (гума по сталі). Коефіцієнт опору переміщення сипучого 

вантажу по трубі з врахуванням тиску вантажу на стінки труби приймають на 

горизонтальних ділянках траси f = 0,6...0,7,. на вертикальних f = 2,5...3,0. 

Найменший натяг тягового органу minF  = 0,5... 1,0 кН, якщо траса має 

заокруглення, то величину натягу збільшують до minF = 1.5-2,0 кН. 

Натяг канату в певний момент часу можна визначити з залежності [ 209-210]: 
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,                              (7.4) 

де N  – натяг тягового канату; кE , A  – відповідно модуль пружності і 

площа поперечного перерізу канату;. Для горизонтальної осі x  , для 
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вертикальної – g  , l  – довжина ділянки канату; q  – вага погонного метра 

канату; 29,81g м с  – прискорення вільного падіння; 2 kE A g
b

q

 
 . 

Аналіз залежностей для конкретних умов експлуатації дозволить оцінити 

характер зміни переміщень канату та їх натягу в процесі роботи і методику 

розрахунку контактних ланок приводу гнучкого канатного конвеєра показано 

(додаток М.1., додаток М.2.). 

 

7.2. Визначення конструктивних параметрів привода ланцюгового 

конвеєра 

 

Обладнання для їх виробництва потребує відносно малих виробничих 

площ, його можна встановлювати з урахуванням будь-яких місцевих умов 

виробництва. Однією із характерних його є простота експлуатації, легкість 

керування, можливістю автоматизації процесів транспортування. Проте при 

роботі ланцюгових транспортно-технологічних механізмів машин часто 

виникають перевантаження, що призводять до значних деформацій і поломок 

елементів цих машин. Відповідно є необхідність у розробці певної методики 

розрахунку основних елементів зачеплення ланцюгового конвеєра [199]. 

На (рис. 7.3.) зображена конструкція спеціального привідного диска 

трубчастого конвеєра з ланцюговим приводом, який в значній мірі 

забезпечується надійністю роботи привода і зачеплення ланцюга з привідним 

диском (рис.7.3а ) через виїмки з виступами для зачеплення. 

У гнучкому конвеєрі [281], що представляє собою U-подібну трубу, в яку 

встановлений гнучкий ланцюговий дисковий робочий орган з можливістю 

осьового переміщення, приводу, бункера, завантажувально-розвантажувальних 

пристроїв, ємкості для збирання транспортованої сировини застосовують 

привідні механізми, оснащені спеціальними привідними дисками , що 

розміщена в площині руху робочого органу і взаємодіє з ланками ланцюга 

спеціальної конструкції, на якому розміщені круглі диски. 
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а) 

 

 

б) 

Рис.7.3. Конструкція спеціальної привідного дика: а) димк; б) параметри 

впадини 

 

Наявність круглих дисків і застосування спеціальних конструкцій 

ланцюгів передбачають спеціальну конструкцію привідного диска. На основі 

проведених пошукових досліджень і для забезпечення нормальних умов роботи 

зачеплення відповідних конвеєрів встановлено, що мінімальними параметрами 

для привідного дика ланцюга є: крок 863,33
3

2
2 



р мм і кількість зубів z=12. 

Мінімальний діаметр труби доцільно вибирати в межах 80 мм, товщиною 4...6 

мм. 

Шарніри ланок ланцюга, що знаходяться в зачепленні з диском, 

розміщаються на ділильному колі диска діаметром: 68,261sin/ 









z
pd


мм. 

Діаметр кола вершин зубів диска визначають за формулою: 

64,2865,0 

















z
ctgpde


. Профілі зубців (рис. 7.3.б) складаються: із 

впадини, окресленої радіусом r: 5,85,05025,0  Dr мм, де D – діаметр ролика 

ланцюга, дуги радіуса r1: 2,218,01  rDr мм, прямолінійного перехідного відрізка 

та головки, окресленої радіусом r2. Радіус r2 вибирають таким, щоб ролик 

ланцюга не котився по всьому профілю зубця, а плавно входив у зачеплення із 

зубцями до свого робочого положення на дні впадини або дещо вище. У цьому 
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випадку зубці зірочки будуть забезпечувати роботу приводного ланцюга з 

деякою натяжкою. 

Кількість зубів спеціального диска повинна бути кратною 3, тому 

встановлюється наступний ряд чисел спеціального диска: 12, 15, 18, 21, а її 

товщину доцільно вибирати в межах  4..6 мм, залежно від навантаження. 

Крім цього, спеціальний диск приводного U-подібного конвеєра має 

трапецоїдні вибірки через кожні 3 зубці для входу круглих подаючих дисків 

ланцюга. У цьому випадку дещо ослабленим є кожний третій зуб диска, але в 

цілому це не набагато знижує надійність роботи і механізму, тому що інші 

зубці є підсиленими. Глибина трапециїдної вибірки H залежить від діаметра 

диска Dd і рівна 2/dDH  +3..5 мм. 

Спеціальні привідні диски U-подібного конвеєра, як правило, є збірними, 

тобто вони передбачають виконання центрального отвору і кріпильних отворів 

для базування і закріплення маточини, оскільки це впливає на їх 

ремонтопридатність і передбачає меншу металоємкість. 

Технологічний процес виготовлення даної конструкції привідної зірочки 

має свої особливості, які визначаються її конструкцією, наявністю 

нестандартного кроку, трапецоїдних вибірок (додаток И). 

Основними матеріалами для їх виготовлення є середньо вуглецеві або 

леговані сталі 45, 40Х, 35ХГСА, 50Г2 або цементовані сталі 15, 20Х, 12ХН3А 

на глибину 1-1,5 мм і гартовані до 55-60 HRC.  

Заготовкою для диска служить листова штамповка круглої форми, яка 

передбачає припуски для токарного оброблення як зовнішнього діаметра, так і 

отвору для маточини. Токарна обробка проводиться традиційними способами з 

забезпеченням точності зовнішнього діаметра зірочки h10 і зняття радіусних 

поверхонь зубця в поздовжньому перерізі радіусом r3=1,7D і внутрішнього 

діаметра для базування маточини Н9 з використанням верстата з ЧПК моделі 

16А20Ф3. 
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7.3 Дослідження експлуатаційної надійності і довговічність тягових і 

вантажопідіймальних канатів. 

 

Для забезпечення надійної роботи транспортно-технологічних механізмів 

тягових і вантажопідіймальних канатів в агропоромисловому комплексі (АПК) 

розглянуто три варіанти їх використання і виведено аналітичні залежності для 

розрахунку силових кінематичних і конструктивних параметрів. 

Представлено розрахункові схеми використання тягових і 

вантажопідіймальних канатів для транспортування вантажів по горизонтальній 

площині рис.7.4.-7.6. [46]: 

 

Рис. 7.4. Розрахункові схеми використання кaната для транспортування 

вантажів по горизонтальній площині 

Умову рівноваги запишеться наступним чином: Т1 = Fтр, 

де Т1 – натяг каната, Н; 

Fтр – сила тертя ковзання вантажу по площині, Н. 

Залежність для визначення натягу каната можна записати у вигляді: 

де m - маса вантажу кг; 

 - коефіцієнт тертя ковзання; 

m1 – маса каната, кг; 

g – прискорення вільного падіння, м/с2. 

Маса каната буде дорівнювати: 

m1 = Sl; 

де  - густина матеріалу каната, кг/мм3; 
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S - площа поперечного перерізу каната, мм3; 

l – довжина каната, мм. 

Крутний момент на зірочці визначаємо з залежності. 

М1 = Т1R1, 

де R1 – радіус барабана, мм. 

Силу, яка необхідна прикласти визначаємо із співвідношення  Т1R1 = 

P1R2.   

де R2 – довжина рукоятки, мм. 

 

Рис.7.5. Розрахункові схеми використання каната для транспортування 

вантажів по вертикальній  площині 

 

Умова рівноваги запишеться наступним чином: 

Т2 =  m ( g+a) + m1 (g+a), 

де Т2 – натяг троса, Н; 

а – прискорення, що виникає внаслідок швидкого піднімання вантажу, 

м/с2. 
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Рис. 7.6. Розрахункова схема використання каната натягування при 

транспортування сипкого матеріалу  

 

Умови рівноваги запишеться наступним чином: 

Вісь : m1g–T3sin -T4sin = 0; 

Вісь х: T3cos - T4cos = 0. 

де Т3, Т4 – відповідно натяг каната на лівій і правій ділянках, Н. 

Звідси: Т3 = Т4 ;  m1g = 2 T4  sin; 

Тоді:  

Силу Р3 визначаємо за залежностю: 

На основі аналізу багаторічних досліджень встановлено, що головними 

факторами, які визначають довговічність канатів є: відношення діаметра блоку 

до діаметра канату kdD /  кількість перегинів канату на блоці – m, конструкція 

і запас міцності канату, кут охоплення канатом блоку, температура 

оточуючого середовища та ін. 

Обробка результатів досліджень дозволила встановити, що довговічність 

тягових вантажопідіймальних канатів можна виразити емпіричними 

залежностями: 

канат ГОСТ 2688: 08,0)/()
3,80

38,3( dD
z

J   , тис. циклів; 

канат ГОСТ 3077: 
18,0)/()

66
72,5( dD

z
J  , тис. циклів; 

де z - число перегинів канату на блоках. 
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Залежності справедливі при запасі міцності 0,3n ; 30/10  kdD . 

Згин канатів на блоках. Характер руйнування дротин тягових і 

вантажопідіймальних канатів свідчить про те, що основною причиною їх зносу 

є згинаючі напруження. В місці дотику з блоком вісь канату отримує згин, 

який визначається діаметром блоку при кутах огинання більших за критичні. 

Розрахункові формули для визначення нормальних напружень при згині 

виводяться із розрахунку плоского згину. 

Рівняння пружної лінії канату можна представити, як і для стержня, у 

вигляді [233-234]: 

К

зг

В

M




1
      (7.5) 

де КВ  -  згинаюча жорсткість канату; 

згМ  - згинаючий момент. 

Із рівняння (7.5) виходить що  


К

зг

В
М        (7.6) 

прийнявши 2/D ,  можна записати: 
D

В
М К

зг

2
 . 

Тоді напруження, що виникають в дротинах канату, при перегині його на 

блоку дорівнюють: 

0

2

JD

yВК
зг




 ,     (7.7) 

де y – віддаль від нейтральної осі до точки, де визначаються напруження, а 

максимальне значення визначається з залежності: 

00

max
2

2

JD

dВ

JD

dВ kКkК









     (7.8) 

Використовуючи залежність (7.6) для визначення kB , після нескладних 

перетворень, отримаємо вираз для визначення напружень в канатах при їх 

перегині на блоці у вигляді: 
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Виразивши 
4

2
k

м ет

d
A





 , отримаємо: 
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зг
dD

dTk 2

     (7.10) 

Коефіцієнт жорсткості канату k  визначається із виразів (7.6-7.10) в 

залежності від типу канату та умов його роботи. Канат складається з окремих 

дротинок тому, при перегині його на блоці, в перерізі виникають різні 

згинаючі напруження, що приводять до зміщення окремих дротин і 

виникнення сил внутрішнього тертя, які і є причиною зносу як внутрішніх, так 

і зовнішніх дротин. 

Для кутів огинання канатом зірочки більших за критичні, контактні 

напруження в порівнянні з напруженнями згину незначні і складають не 

більше 10% тому ними можна нехтувати [233-234, 236]. 

Рекомендації для вибору канатів з умови довговічності. Аналіз 

результатів дослідження роботи канатної оснастки підвісних  транспортних 

систем дозволив виявити основні фактори, що впливають на довговічність 

несучих, тягово-несучих, тягових і вантажопідіймальних канатів. Основні 

фактори зведені в таблиці 7.1. Несучі канати повинні мати запас міцності 

0,2n , при 40
V

T
. Кращими із пасмових канатів з органічним осердям є 

канати ЛТР-ГОСТ 2688 і ЛКО ГОСТ 3077 з дротинами, що мають напруження 

розриву B = 1600…1700 МПа.  

Збільшення швидкості руху не знижує експлуатаційність і довговічності 

канату, тому її слід обмежувати виходячи з забезпечення безпеки роботи 

установки. Тягово-несучі канати повинні характеризуватися мінімальною 

жорсткістю, тому для них рекомендують канати ГОСТ 2688 2000.....1900B  

МПа. Для тягово-несучого канату коефіцієнт запасу міцності необхідно 

вибирати в межах n=2.5…3.0. 



 307 

Таблиця 7.1. 

Основні фактори, що впливають на довговічність канатів 

Тип канату Тягові і вантажопідіймальні 

Основні фактори 

1 Відношення діаметра блоку до діаметра канату, kdD /   

2 Запас міцності канату, n 

3 Тип канату 

4 Матеріал і форма зірочки 

5 Кут огинання канатом зірочки 

6 Віддаль між направляючими блоками 

7 Число перегинів канату на блоках 

В процесі експлуатації тяговий і вантажопідіймальний канат слід 

переміщувати на довжині для зміни їх робочої зони на віддаль, яка дорівнює 

2.5…3 висотам опускання вантажу. Кут  канатів на зірочці необхідно вибирати 

мінімальним 05...4 . 

В канатах транспортних установок найбільшими є напруження розтягу p   

Однак зношення канатів обумовлюється знакозмінними нормальними та 

контактними напруженнями  

Для забезпечення ефективної роботи і високої довговічності канату 

необхідно виконувати умову[233]: 

згк max .       (7.11) 

Аналізуючи роботу дротин канату на малій ділянці, можна допустити, що  











кзгp

кзгp





5,0

5,0

max

max
,    (7.12) 

де р  - напруження розтягу в канаті; 

зг  - згинаючі напруження дротин канату; 

к  - контактні напруження, які виникають в дротинах канату. 
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Визначивши напруження в канаті транспортних систем можна судити 

про їх ресурс роботи. 

7.4 Оптимізація параметрів транспортування і змішування насіневих 

матеріалів шнековим конвеєром 

 

Для технологічних операцій переміщення сипкого вантажу велике 

розповсюдження набули гвинтові конвеєри, які характеризуються простотою 

конструкції  та, відповідно, високою надійністю, простотою в користуванні та 

легкістю адаптування при використанні в автоматизованих системах, 

екологічністю використання внаслідок їх герметичності [4, 51, 80, 151]. Для 

універсальних розвантажувально-завантажувальних комплексів, які призначені 

для транспортування вантажу, як по горизонтальних, похилих, так і 

вертикальних трасах, використовують швидкохідні гвинтові конвеєри. Існуючі 

методи їх розрахунку ґрунтуються на ряді теоретичних та експериментальних 

досліджень [4, 51, 80, 151, 265], а також аналізі статистичних даних за 

результатами їх експлуатації. Відомі постановка та розв’язок задачі вибору 

оптимальних параметрів ГК з умови мінімізації його матеріаломісткості [51-52] 

та енергоємності [186, 192]. Проте така постановка не дозволяє отримати 

розв’язок оптимізаційної задачі гвинтових конвеєрів, як взаємопов’язаної 

системи.  

Важливою умовою при виборі конвеєрів для універсальних  

перевантажувальних комплексів є встановлення області їх використання, 

зокрема щодо транспортування певного діапазону сипких вантажів. Оскільки, 

згідно [186], мінімальна межа енергоємності гвинтових конвеєрів визначається 

коефіцієнтом тертя вантажу до поверхні спіралі, то визначальною умовою при 

проектуванні конвеєра є його спроможність транспортувати вантаж з 

несприятливими властивостями. При цьому будемо розглядати найбільш 

несприятливе, з точки зору енергетичних затрат, є вертикальне розміщення 

гвинтового конвеєра. 



 309 

Потужність транспортування вантажу гвинтовими конвеєрами, згідно [4, 

257], визначають за залежністю )( HLWgQN L   , чи для вертикальних 

шнеків HgQWN   , де   - об’ємна маса (насипна густина) вантажу в 

потоці; g - прискорення земного тяжіння; Q  - об’ємна продуктивність 

конвеєра; LW  та LW - коефіцієнт опору переміщенню вантажу; L  та H - 

відповідно довжина транспортування та висота підйому вантажу, для 

вертикальних ГК HL  . Приведена енергоємність w , що визначає енергетичні 

затрати для переміщення одиниці маси вантажу на одиницю довжини, 

відповідно для вертикального гвинтового конвеєра буде: 

HgWLQNw  )/( . (7.13) 

В розгорнутому вигляді для вертикальних гвинтових конвеєрів 

коефіцієнт опору записується виразом: 

,
tgtg

cos)tg(tg2












 S
H

P
W  

(7.14) 

де  - кут нахилу траєкторії потоку під впливом тяжіння; )2/(2 gDPS    - 

коефіцієнт швидкохідності потоку, що визначається кутова швидкість 

обертання вантажу в потоці   відносно осі шнека діаметром D , що 

пов’язаний із коефіцієнтом швидкохідності конвеєра )2/(2 gDPk   

залежністю 22 )1/(  CPCPS  . Тут C  - коефіцієнт кінематичної подібності 

гвинтового транспортування, )tg(tg 1 C  

В роботі [186] показано, що мінімально можливий теоретичний рівень 

критерію енергоємності HW  залежить тільки від коефіцієнту тертя вантажу по 

гвинтовій поверхні шнека 1  і для інтервалу його зміни 103,0 1    

апроксимується залежністю 

2
11 16,1964,630,2  HW . (7.15) 

Таке мінімальне значення досягається за умови, коли безрозмірний 

критерій динамічної подібності  /kSc  , де k  - критична кутова 
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швидкість конвеєра, та кут підйому гвинта за зовнішнім діаметром   

набувають значень: 

11,03,0)(  Sc ;               11,025,0)(tg   f . (7.16) 

Відповідно і значення всіх інших безрозмірні критеріїв гвинтового 

транспортування , зокрема критерію кінематичної подібності C , які 

мінімізують енергоємність конвеєра, будуть також однозначно визначатись 

такою характеристикою вантажу, як коефіцієнтом тертя 11 tg  . 

З врахуванням викладеного проведемо оптимізацію швидкохідного 

вертикального конвеєра за його матеріаломісткістю за умови мінімальної 

енергоємності  гвинтового транспортування вантажу 

За критерій матеріаломісткості гвинтової транспортно-технологічної 

системи, аналогічно [51, 186, 265] приймаємо величину відношення маси 

конвеєра-змішувача одиничної довжини заданої продуктивності Q . Критерій 

за матеріалоємністю, для випадку заданої продуктивності, 

використовується для випадку, коли такий фактор є одним із визначальних 

(для мобільних систем) і функція транспортування є домінуючою. В цьому 

випадку задача мінімізації матеріалоємності (вартості) конвеєра 

визначається за критерієм  

min3322110  VVVF   (7.17) 

де V1, V2, V3, – відповідно об'єми кожуха змішувача; гвинтової спіралі та 

центрального вала;  321 ,,   - густини матеріалів i  (чи їх собівартість), з 

якого виготовлені кожух, гвинтова, спіраль та центральний вал;  

Об’єм кожуха, гвинтової спіралі та центрального вала змішувача 

одиничної довжини, відповідно визначається аналогічно [51]: 

 DSkDSV КzK /211   ;    Td kkHDV /1112    ; 

 

)/(3 DSkDSV ddd  , 

(7.18) 

де KS  - товщина стінки кожуха; dS  - товщина стінки пустотілого вала; H - 

товщина спіралі;  zk  - коефіцієнт зазору між спіраллю та кожухом, 
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приймається згідно характеристик вантажу 23,021,0/2  Dzkz ; Tk  - 

коефіцієнт кроку T  спіралі,  tg/  DTkT ; dk  - коефіцієнт, що оцінюється 

відношенням внутрішнього d  і зовнішнього D  діаметрів гвинтової спіралі, 

Ddkd / ;  

На визначення оптимальних параметрів вертикальних швидкохідних 

гвинтових конвеєрів накладаються такі технологічні, конструктивні та 

експлуатаційні обмеження у вигляді нерівностей 0if  та рівнянь 0jg . 

Зокрема технологічні обмеження детально описані в [51-52] і тому 

використовуємо основні з них без змін: 

1. Умова забезпечення потрібної продуктивності Q  визначається із 

відомої залежності : 

,0
8

)1( 25,2
1 

нT

d
k

Q
kDf  (7.19) 

де н  - коефіцієнт продуктивності, в першому наближенні наповнення 

простору конвеєра-змішувача, що враховує також збільшення діаметра кожуха, 

порівняно із діаметром спіралі; пр  -;   - кутова швидкість шнека. 

2. Технологічна умова формоутворення спіралі із полосової заготовки,  

[51-52]: 

,0/1 22
2  допдопdkf   (7.20) 

де ,0/1 22
2  допдопdkf  - допустимий коефіцієнт нерівномірності 

видовження металу, що визначається коефіцієнтом видовження 

2
5 )21(  доп . 

3. Технологічна умова забезпечення стійкості смуги при виготовлені 

спіралі є відомою [51-52]: 

,0
2

)1(3 


H
kDf d  (7.21) 

де    - допустима питома товщина заготовки гвинтової спіралі, отриманої 

прокатуванням ,03,0...02,0  отриманої навиванням 0,05...0,7.   
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4. Для довгих конвеєрів вводять умову забезпечення міцності 

пустотілого вала при крученні крутильним моментом /2 NT 

 

на валу: 

,0
][

)/1()( 22
4 

кр

dddd

T
DSkDkSf


 (7.22) 

де ][ кр - допустиме напруження кручення матеріалу вала. 

5. Умова забезпечення стійкості гвинтової спіралі в процесі роботи: 

0
1

)1(3

25 



 T

k

kEDH
CT

K
f

T

d
, (7.23) 

де KCT - експериментальний коефіцієнт; Е - модуль Юнга. 

6. Умова вибору розрахункового значення коефіцієнта тертя 1 , 

виходячи із найбільш несприятливих умов: 

0max17  f , (7.24) 

Обмеження 0jg , що накладаються конструктивні та технологічні 

параметри  гвинтового конвеєра мають такий вигляд 

1. Відповідність кута підйому гвинтової поверхні умові мінімальної 

енергоємності 

025,0tg max1  g  (7.25) 

2. Відповідність критерію динамічної подібності умові мінімальної 

енергоємності 

03,01,02   Scg  (7.26) 

3. Відповідність критерію динамічної подібності умові мінімальної 

енергоємності 

0)tg( 1
2

23    Pk kScPg  (7.27) 

Після перетворень дана умова набуває вигляду  

0)9,025,0(2)1,025,01()1,03,0( 1
2
11

2
1

2
23   PgkDg  (7.27а) 

За основні конструктивні і технологічні параметри гвинтових конвеєрів, 

тобто за незалежні змінні при оптимізації гвинтових конвеєрів приймемо такі, 

як і у відомих оптимізаційних моделях: Dx 1  -  зовнішній діаметр кожуха; 
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2x  - кутова швидкість обертання гвинтової спіралі )/(tg3 DTx    - 

тангенс кута підйому витка, що визначається кроком гвинтової спіралі T ; 

Ddkx d /4  - коефіцієнт, що оцінюється відношенням внутрішнього d  і 

зовнішнього D  діаметрів гвинтової спіралі; Hx 5  - товщина гвинтової 

спіралі. Крім цього, введемо параметр, що визначає характеристики режиму 

гвинтового транспортування 116 tg x - розрахункове значення 

коефіцієнта тертя вантажу до поверхні спіралі. 

Пошук параметрів kx , що оптимізують цільову функцію 0F  при заданих 

обмеженнях 0if , 0jg  шукаємо, аналогічно [51-52, 265], з використанням 

умов Куна-Такера, за якими для задачі нелінійного програмування в даній 

постановці існують такі множники 0iu , і = 1, 2, …n , що 0ii fu  і 

  0/,  jij xux , де   



n

i

iiij fuFux
1

0, . Обмеження 0jg  

використовуємо для зменшення розмірності задачі, тобто для зменшення 

кількості незалежних параметрів. 

Функція мети (критерій якості) в даній задачі нелінійного програмування, 

з врахуванням (7.17) та (7.18),  запишемо в такому вигляді: 
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34521110
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dd
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 (7.28) 

Відповідно, параметри, що задовольняють умови оптимуму та невідомі 

коефіцієнти, шукаємо із системи рівнянь  
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Введення нових умов 0jg , що забезпечують малоенергоємні режими 

роботи конвеєра, дозволяє вивести новий параметр 2x  за межі розв’язку 

задачі лінійного програмування а тому не змінює структуру розв’язку самої 

оптимізаційної моделі та розрахункові схеми визначення оптимальних параметрів, 

наведеної в [52, 265], а тільки конкретизує їх. Відповідно, розв’язок оптимізаційної 
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задачі проводимо аналогічно [51], за двома розрахунковими схемами з основним 

обмеженням за продуктивністю конвеєрами і додатковим обмеженням за 

технологією виготовлення спіралі и за міцністю вала (для довгих конвеєрів). 

Відповідно, визначаємо такий порядок пошуку оптимальних конструктивно-

технологічних параметрів швидкохідного гвинтового конвеєра: 

1. За технічними умовами транспортування для забезпечення переробки всієї 

номенклатури вантажів приймають 07 f , звідки 

max11         (7.29) 

Визначають із умови 01 g  кут підйому гвинта 25,0 по зовнішньому 

діаметру, що мінімізує енергосилові параметри транспортування та коефіцієнт 

кроку  

max11,025,0tg   ;     (7.30) 

 tg/  DTkT .      (7.31) 

У випадку, коли  minTT kk  , приймаємо   /tg Tk . 

Якщо проектується спеціалізований конвеєр для транспортування тільки 

одного виду вантажу з коефіцієнтом тертя 1  , то приймають 11,025,0tg   . 

 2. Із умови 032  gg  визначають коефіцієнт швидкохідності конвеєра: 

1

2 2

2 1 1 1

(0,25 0,9 )

(0,3 0,1 ) (1 0,25 0,1 )

P
k

k
P



   




  
. 

(7.32) 

де Pk  - коефіцієнт приведення до потоку, визначається експериментально і в 

першому наближені приймається 1Pk . 

 3. Із технологічної умови 01 f  визначають співвідношення dk  між 

внутрішнім і зовнішнім діаметрами спіралі  

,0/1 22  допдопdk       (7.33) 

4. Із розв’язку системи рівнянь 01 f  та 03 g  за заданою продуктивністю 

визначають кутову швидкість: 
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де )( 1K  - вираз, що залежить тільки від 1  і отримується спрощенням 

попереднього із врахуванням значень kP . Sc , та C . Попередньо  

5. Визначають зовнішній і внутрішній діаметр спіралі  

10/1210/15/1
2

1
10/15/1

2

)1(

)(
/2

dн

D

k
k

KQg
gPD







 .    (7.35) 

Характер зміни кутової швидкості вертикального гвинтового конвеєра та 

діаметру його спіралі, що мінімізують енергоємність конвеєра при різних 

реологічних властивостях вантажу, наведений на рис. 7.7.  
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Рис. 7.7. Зміна раціонального значення кутової швидкості )1()( 1 mwQ , с-1 (а) та 

діаметра зовнішнього гвинта спіралі )1()( 1 mDDD  , м (б) від коефіцієнту тертя 

вантажу до поверхні спіралі (кожуха), 21   , для заданих продуктивностей конвеєра:  

1 - 3101 Q  м3 ( )1(1 mwQ , )1(1 mDD ); 2 - 3105 Q  м3 ( )1(2 mwQ , )1(2 mDD ); 3 - 

2101 Q  м3 ( )1(3 mwQ , )1(3 mDD ). 

 

6. Крок спіралі визначається за залежністю DkT T .  

7. Внутрішній діаметр спіралі (діаметр вала), відповідно 

допдопd DDkd  /1 22     (7.36) 

8. Товщина спіралі із умови 03 f  

2/)( dDH       (7.37) 

Для спеціальних спіралей, зокрема для спіралей з еластичних матеріалів, 

значення 2/)( dDH   перевіряють на відповідність умові 05 f . 
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9. Осьова швидкість транспортування вантажу згідно[186, 192] визначається 

за залежністю  
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10. Потужність транспортування вертикального конвеєра, що забезпечує 

продуктивність Q  довжиною L  при транспортуванні вантажу, насипною густиною 
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Для довгих гвинтових конвеєрів їх вали несуть значні крутні навантаження, а 

тому отримані значення d  перевіряють на відповідність обмеженню . 

При його порушенні внутрішній діаметр визначають по наближеній 

залежності  
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      (7.40) 

В подальшому уточнюють зовнішній діаметр спіралі  
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,    (7.41) 

де значення 1iD  та 1i беруть із попередніх розрахунків. 

При значному розходженні значень 1iD та iD  уточнюють коефіцієнт 

Ddkd /  та уточняють розрахункове значення кутової швидкості   згідно 

залежності (7.34). 

Для горизонтальних та низько нахилених швидкохідних гвинтових конвеєрів 

не існує критичної кутової швидкості, а тому параметр 0Sc , а раціональний кут 

підйому гвинтової спіралі в залежності від коефіцієнту тертя визначається графічно, 

наприклад згідно [257, 265]. 

У випадку завантажувально-розвантажувальної транспортної гвинтової 

системи, яка має два гвинтових конвеєри – забірний і вивантажувальний, умова її 
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нормальної роботи полягає в забезпеченні продуктивності вивантажувального 

конвеєра 2Q  більшої ніж забірного 1Q  за всяких умов, тобто   

max1min2 QQ  ,      (7.42) 

де   - коефіцієнт запасу 3.12,1   залежно від умов роботи.  

max1Q  - досягається при горизонтальному розміщенні забірного конвеєра, а min2Q  - 

при вертикальному вивантажувального. 

Умова (7.42) в першому наближенні буде 
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 DScD нПн    (7.43) 

 

7.5 Розробка інженерної методики проектування транспортно-

технологічних механізмів сільськогосподарських машин 

 

Методика проектування ТТМ базується на основних положеннях, 

викладених в працях [51 76, 80-82, 94, 122, 265] та принципів, викладених у 

параграфах 2.2 - 2.7 дисертаційної роботи.  

Вихідними даними для проектування ТТМ є його тип (функціональне 

призначення згідно виконуваних операцій), продуктивність, характеристики 

транспортно-технологічного процесу (визначають довжину ТТМ, кут нахилу 

підйом, гнучкість РО), тип технологічного вантажу (густина, коефіцієнти тертя, 

кут природного вiдкосу). 

Залежності для визначення продуктивності транспортування ТТМ [ 51, 

58, 60, 76, 80-82, 94, 120, 177, 244, 265 ] представлено в табл. 7.2. 

 

Таблиця 7.2. 

Формули для визначення продуктивності транспортування ТТМ  

Тип ТТМ Розрахункова формула* 

1 2 

Скебковий трубчастий 

канатний [122] 
3600 BQ A VK   
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Закінчення таблиці 7.2 

- з гофрованим ГРО   nkkkDQ гcs
345

 

- з секційним ГРО   nkkkDQ zcs
345  

*де В  – об’ємна маса вантажу, 3Н м ;  – швидкість тягового органу.   

= 0,1 ...0,4 м/с; А – площа поперечного перетину вантажу, що транспортують, 

м2; K


 – сумарний коефіцієнт транспортування сипкого матеріалу; D – 

зовнішній діаметр ГРО, м2; ks = р/D – коефіцієнт кроку спіралі, ks = 0,8…1,5;  

р – крок спіралі; kc – коефіцієнт зменшення швидкості транспортування і 

продуктивності внаслідок перегину шляху, kc = 0,8…1; kг – коефіцієнт, що 

враховує профіль гофр гвинтової спіралі, kг = 0,9…98; kz – коефіцієнт, що 

враховує профіль гвинтової секції, kz = 0,85…0,95; n – частота обертання 

робочого органу, об/хв.;   – коефіцієнт наповнення ТТМ;  – густина 

транспортованого вантажу, т/м3; d – діаметр вала ГРО, м2. 

Для скребкових діаметр скребка вибирають на 4…8 мм меншим, ніж 

діаметр труби; для гнучких 45…120. Коефіцієнт кроку спіралі ks вибирають тим 

більшим, чим легший вантаж [60, 265]: - для гнучких ГК: 0,8…1,2; для 

гвинтових змішувачів: 1,2…1,5; для скребкових конвеєрів з прямолінійною 

трасою 4 2...6K  , а 5 2...3K  ; -для скебкових конвеєрів з криволінійною 

трасою 4 2...4K  , 5 1,0K  . 

Коефіцієнт наповнення  ТТМ слід вибирати в межах [265]: 

горизонтальних i пологих: 0,5…0,7; 

для сребкових коефіцієнт : 0,8...0.9. 

Діаметр вала d (м2) ГРО доцільно призначати по формулі [60]: 

Dd  )3,0...2,0( .                                        (7.44) 

 

Довжина ГРО визначається по формулах [60]: 

- для суцільного гнучкого робочого органу: 

 

вnpL  ,                                               (7.45) 
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де nв – кількість витків; 

- для секційного гнучкого шнека [265]: 

 

cзc nLLL  )( ,                                      (7.46) 

 

де Lc – довжина секції; Lз – довжина елементів з’єднання секції; nс–кількість 

секцій гвинтового робочого органу. 

Обертальний момент на валу визначається по формулі [82, 262, 265]: 

Т = 30 ∙ N / π ∙ n,                                             (7.47) 

 

де N – потужність на валу, кВт. 

Потужність двигуна для переміщення вантажу скребкового канатного 

конвеєра [214]: 

n

1 oi k

i 1

k P v

N
1000





,      (7.48) 

 

де k1 - коефіцієнт запасу потужності, Poi - сила опору на і-тій ділянці, Н; n - 

кількість характерних ділянок конвеєра; vk - швидкість переміщення робочого 

органу конвеєра, м/с; η - коефіцієнт корисної дії приводу. 

Потужність на валу ГРО визначається по формулі [135]: 

 

N = (kз ∙Q / 367 ∙η) ∙(LГ ∙ ω + Н),                                  (7.49) 

 

де kз – коефіцієнт запасу, kз = 1,15…1,25; η – ККД двигуна і передач, η = 

0,9…0,97; LГ – горизонтальна проекція конвеєра, м; ω – коефіцієнт опору 

рухові, для легких насипних: ωо = 1,2…1,6; для середньої важкості насипних 

(суха глина, сіль): ωо = 2,5;: ωо = 1,6; Н – висота підйому вантажу, м. 

 

Через відповідне передаточне відношення проводиться підбір редукторів 

і двигунів потрібної потужності та частоти обертання. 
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Алгоритм проектування ТТМ (додаток Н) передбачає використання 

розробленої методики проектування і вибору конструкцій ТТМ (згідно 

принципів викладених у розділі 2. і включає:  

1. Визначення вихідних даних для проектування ТТМ: набір виконуваних 

функціональних операцій; встановлення програми випуску; визначення 

продуктивності ТТМ і його максимальної зведеної собівартості (собівартості 

виготовлення ТТМ, експлуатаційних витрат при використанні ТТМ за весь 

термін, витрат на ТО і ремонт ТТМ за весь термін експлуатації); якісних 

показників виконання функціональних операцій (при потребі). 

2. Вибір компонувальної схеми ТТМ (табл. 2.2) і вибір типу РО (папаграф 

2.2) для обраної компонувальної схеми. 

4. Синтез конструкцій ТТМ (приклад – параграфи 2.3) з використанням 

сформованої морфологічної таблиці конструктивних елементів (приводів, 

передач і редукторів, робочих органів, запобіжних муфт, елементів 

завантаження, пересипу і розвантаження, елементів з’єднувальних та опорно-

поворотних, елементів керування) для відібраної компонувальної схеми з 

використанням морфологічного аналізу. 

5. Визначення собівартості виготовлення конвеєрів різними способами за 

допомогою окремого програмного забезпечення для обробки даних (додаток 

К). 

7. Визначення вартості інших конструктивних елементів, що входять до 

конструкцій синтезованих ТТМ: цін на існуючі, та розрахунок собівартості 

виготовлення оригінальних елементів.  

8. Розрахунок продуктивності синтезованих конструкцій ТТМ і 

визначення їх коефіцієнтів продуктивності. 
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7.6 Обґрунтування економічної ефективності використання 

конвеєрів при транспортуванні насіневого матеріалу по криволінійних 

траєкторіях 

 

Ефективне використання технічних засобів у сільському господарстві 

впливає на позитивний розвиток як економіки держави в цілому, так і окремих 

господарств зокрема. Розрахунок економічної ефективності використання 

сільськогосподарської техніки проводиться на основі порівняльного 

оцінювання конструкцій машин, що виконують схожі функції, шляхом 

порівняння вартості їх виготовлення, експлуатації та отриманого ефекту. 

Отримання добрих врожаїв і значних прибутків господарствами напряму 

залежить від використання якісного насіневого матеріалу, а, тому, якість цих 

матеріалів повинна забезпечуватись на всіх етапах циклу його існування, що 

включають отримання насіння, його обробку, зберігання, пакування, 

перевантаження, транспортування та внесення в ґрунт. При цьому операції 

транспортування насіння (завантажувально-розвантажувальні операції) є 

обов’язково присутніми як допоміжні операції при виконанні усіх інших, а 

тому до них повинні ставитись особливі вимоги виходячи з унеможливлення чи 

мінімізації пошкодження (не травмування) насіневого матеріалу.  

Найчастіше на зернопунктах та токах використовують норії, а також 

пластинчаті та жорсткі гвинтові конвеєри. При транспортуванні норіями 

травмування зернового матеріалу зводиться до мінімуму. При транспортуванні 

насіневого зерна жорсткими гвинтовими конвеєрами відбувається 

пошкодження в межах 1,2…1,75% [119, 143]. Доведено [143], що найбільш 

стійка до динамічних навантажень є пшениця з вологістю 18…20%, а при 

статичному навантаженні міцніше сухе зерно. При вологості зерна 12…14% 

рекомендована швидкість його транспортування гвинтовими конвеєрами 

знаходиться в межах 2,2…2,3 м/с, а при вологості 17…19% - до 4,1 м/с [301]. 

Проте дані засоби перевантаження зернового матеріалу не забезпечують його 

транспортування по криволінійних траєкторіях, що є часто необхідним у 
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фермерських господарствах, токах, насіневих станціях тощо. Для забезпечення 

такого транспортування зернових використовують пневматичні та гнучкі 

гвинтові конвеєри. Проте при використанні таких засобів перевантаження 

пошкодження (подрібнення) насіння відбувається в межах 1,4…4% (табл. 7.4), 

що є вкрай негативно. Тому для забезпечення транспортування насіневого 

матеріалу по криволінійних траєкторіях доцільно в сільськогосподарських 

підприємствах використовувати трубчасті скребкові канатні конвеєри, при 

застосуванні яких травмування насіння є значно меншим 0,37…0,5% (табл. 7.5) 

[219]. 

Для обґрунтування економічної ефективності використання даних 

конвеєрів проведемо порівняльний техніко-економічний аналіз трубчастих 

скребкових канатних, пневматичних і гнучких гвинтових конвеєрів. Спочатку 

визначимо вартість цих конвеєрів. 

Пневматичні та гнучкі гвинтові конвеєри для транспортування зерна 

широко представлені на вітчизняному ринку Українських та інших виробників. 

Зокрема на ринку реалізуються пневмотранспортери зерна ПТО-7.5, ПТО-11, 

ПТО-18.5, ПТО-15 (Проектно-конструкторське бюро «ПромСільПроект», 

Україна) (рис. 7.8.а) вартістю від 15 тис. грн., T – 378/1, T – 378/2, T – 207, T – 

207 (ПП «Алексзернотех», Україна) (рис. 7.8.б) вартістю від 60 тис. грн., фірми 

August (Польща) вартістю 3950 eur без ПДВ (рис. 7.8.в), фірми Himel (ФРН) 

вартістю 6350 eur без ПДВ (рис. 7.8.г). 

 

   

а)                               б)                                   в)                            г) 

Рис. 7.8. Пневмотранспортери зерна 

 

http://nikolaev.all.biz/pnevmotransportery-opilok-podsolnechnoj-luzgi-g1944574
http://nikolaev.all.biz/pnevmotransportery-opilok-podsolnechnoj-luzgi-g1944574
http://www.ati.com.ua/pnevmotransporteri-august-polsha_bbc_1294251.html
http://www.ati.com.ua/pnevmotransporteri-himel-germaniya_bbc_1294243.html
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Також на ринку широко представлені гнучкі гвинтові конвеєри ВАТ 

«Технік» (Україна) (рис. 7.9.а) вартістю від 7,1 тис. грн., Австрійської компанії 

Wildfellner GmbHК (представник на вітчизняному ринку компанія 

«Європейські транспортні системи») вартістю від 20 тис. грн. (рис. 7.9.б), «ВК-

ГШ-50-AISI» (ООО «Трибор», Росія) вартістю від 12 тис. грн. (рис. 7.9.в). 

 

  

а)                                        б)                                             в) 

Рис. 7.9. Гнучкі гвинтові конвеєри 

 

Визначення собівартості трубчастого скребкового конвеєра (ТСК) можна 

здійснювати за формулою [198]: 

 

hнардоддоплзтрТСК TckkkCCiCCCCCCCkC   3987654321 )( ,    (7.56) 

 

де kтр-з – коефіцієнт, що враховує транспортно-заготівельні витрати, kтр-

з=1,05…1,15; С1 – вартість приводу (електродвигуна), грн.; С2 – вартість 

редуктора, грн.; С3 – вартість запобіжної (пружної) муфти, грн.; С4 – вартість 

елементів керування, грн.; С5 – вартість жолоба, грн.; С6 – вартість елементів 

розвантаження, грн.; С7 – вартість з’єднувальних та опорно-поворотних 

елементів, грн.; і – кількість передач (спеціальних зірочок з кріпленням), шт.; 

С8 – вартість передач, грн.; С9 – вартість робочого органу ТСК, грн.; kдопл–

коефіцієнт доплат, kдопл = 1,25…1,3; kдод – коефіцієнт додаткової заробітної 

плати основних робітників, kдод = 1,03…1,1; kнар – коефіцієнт, що враховує 

відрахування на соціальне страхування, kнар =1,38…1,39; c3 – середньозважена 

http://www.technik.kiev.ua/doc/shnek.htm


 324 

погодинна тарифна ставка основних робітників, які зайняті складанням 

конвеєра, грн.; Th – трудомісткість складання і налагодження ТСК, нормо/год. 

При розрахунку конструкції ТСК слід враховувати, що собівартість 

виготовлення кожної створеної залежатиме від типу виробництва, вартості 

купівлі чи виготовлення конструктивних елементів (КЕ), (привода, редуктора, 

запобіжної чи пружної муфти, передач, робочого органу, жолоба, елементів 

керування, розвантаження, з’єднувальних та опорно-поворотних), а також 

вартості складання робочого органу та й самого ТСК. 

Для визначення собівартості конструкцій ТСК слід відзначити, що 

елементи: 

- 1, 2, 3, 4 - є стандартними і мають визначену ціну (закуповуються); 

- 5, 6, 7 - виготовляються із стандартного металопрокату (кутники, 

листи, труби, смуги, швелери тощо); 

- 8, 9 (передачі та робочий орган) - є оригінальними і потребують 

відповідної технології виготовлення. 

Тому запишемо формули для розрахунку витрат на окремі елементи 

конструкції ТСК. Так конструктивні елементи 5, 6, 7 є нескладними і 

виготовляються із стандартного металопрокату. Розрахунок їх виробничої 

собівартості напряму пов’язаний із матеріальними витратами на їх 

виготовлення і укрупнено визначається за формулою [198]: 

ввммзтрввсер ЦmЦmkkkCCC   7 65 ,, ,                            (7.57) 

 

kсер – коефіцієнт серійності, що враховує обсяги виготовлення КЕ, для 

одиничного виробництва: kсер од = 1,25…1,5, для серійного виробництва:              

kсер с  = 1,01…1,25, для масового виробництва: kсер м  = 1; kвв – коефіцієнт, що 

враховує відношення витрат при виготовленні КЕ: виробнича собівартість / 

витрати на матеріали, kвв = 1,35…2; mм – маса стандартного металопрокату, 

який використовується для виготовлення КЕ, кг; Цм – усереднена ціна 

стандартного металопрокату, грн.; mв – маса відходів з металопрокату, кг; Цв – 

усереднена ціна відходів з металопрокату, грн. 
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Розрахунку виробничої собівартості КЕ показано в (параграфі 2.5) де 

враховують витрати на основні і допоміжні матеріали, основну і допоміжну 

заробітну плату і нарахування на них, а також енергію для технологічних цілей 

та загальновиробничі витрати [60]. Розрахунок їх виробничої собівартості 

напряму пов'язаний із типом виробництва, технологією виготовлення і 

матеріальними витратами на їх виготовлення 

Провівши відповідні розрахунки встановлено, що витрати на виготовлення 

трубчастого скребкового конвеєра довжиною 5 м/п (потужність електродвигуна 

N = 2,2 кВт, внутрішній діаметр ТСК рівний 100 мм, серійне виробництво) 

становлять 4670 грн. (вартість матеріалів і робіт на 01.01.2014р.). Враховуючи 

необхідність отримання 15% прибутку від собівартості та витрати на податки 

на додану вартість і прибуток відпускна ціна такого ТСК на ринку становитиме 

6377 грн. 

Експлуатаційні витрати при використанні трубчастих скребкових 

канатних, пневматичних і гнучких гвинтових конвеєрів за весь термін 

складатимуться із 4-х видів витрат (параграф 2.5): енергетичних; на основну і 

допоміжну заробітну плату операторів і нарахування на них; пов’язаних із 

пошкодженням (травмуванням) частини продукції під час виконання 

транспортно-технологічних процесів; на монтаж-демонтаж. Усі зазначені види 

експлуатаційних витрат для об’єктивності розрахунків (враховуючи фактор 

зміни коштів у часі) доцільно звести за весь період до 1-го року.  

Результати укрупнених розрахунків втрат насіння при транспортуванні 

пов’язаних з травмуванням (пошкодженням) з врахуванням їх усередненої ціни 

(на 01.01.2014 р.: пшениця – 1980 грн./т; соя – 4050 грн./т; кукурудза – 1440 

грн./т.) представлено в табл. 7.4. 
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Таблиця 7.4 

Втрати насіння при його транспортуванні по криволінійних траєкторіях 

різними видами конвеєрів 

Тип 

конвеєра 

Продуктивність 

конвеєра, т/год. 

Травмування 

(пошкодження) 

насіння при 

транспортув., % 

Втрати насіння при транспортуванні 

пов’язані з травмуванням 

(пошкодженням), грн. 

годинні річні (одна зміна) 

пше-

ниця 

куку-

рудза 

соя пше-

ниця 

куку-

рудза 

соя пше-

ниця 

куку-

рудза 

соя пше-

ниця 

куку-

рудза 

соя 

Трубчас-

тий скреб-

ковий 

канатний 

3,97 4,2 5,2 0,37 0,41 0,5 29,08 24,80 105,3 57296 48850 207441 

Гнучкий 

гвинтовий 
6,1 8,05 12,9 1,96 1,41 2,18 236,73 163,45 1138,9 466356 321991 2243714 

Гнучкий 

пневма-

тичний 

5,31 5,69 6,2 2,02 1,2 4,03 212,38 98,32 1011,9 418386 193697 1993508 

 

Враховуючи в подальшому недоотримання врожаю, що пов’язано із 

внесенням в ґрунт травмованого (пошкодженого) насіння, ці втрати будуть, 

відповідно, більшими в декілька разів. 

Укрупнені сукупні витрати (собівартість виготовлення, експлуатації, 

технічного огляду (ТО) та ремонту) при застосуванні конвеєрів для 

транспортування по криволінійних траєкторіях насіння представлено в табл. 

7.5. 

При цьому розрахунок річних сукупних витрат проводився з врахуванням 

того, що термін експлуатації усіх конвеєрів становить 5 років і в розрахунках 

приймалась п’ята частина початкової вартості конвеєрів. 
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Таблиця 7.5 

Витрати при застосуванні конвеєрів для транспортування по криволінійних 

траєкторіях насіння 

Тип 

конвеєра 

Витрати, грн. Витрати при транспортуванні з врахуванням 

травмування (пошкодження) насіння, грн. ціна експлуата-

ційні 

на ТО і 

ремонт 

год. річні год. річні годинні річні (одна зміна) 

пше-

ниця 

куку-

рудза 

соя пше-

ниця 

куку-

рудза 

соя 

Трубчастий 

скребковий 

канатний 
6380 2,51 4941,9 0,49 957 32,73 28,44 108,94 64470,9 56024,9 214615,9 

Гнучкий 

гвинтовий 
7100 4,51 8874,9 0,54 1065 242,5 169,21 1144,71 477715,9 333350,9 2255073,9 

Гнучкий 

пневматич

ний 

15000 8,11 15977,3 1,14 2250 223,15 109,1 1022,71 439613,3 214924,3 2014735,3 

 

Економічний ефект від використання трубчастого скребкового канатного 

конвеєра в порівнянні з використанням гнучкого гвинтового конвеєра та 

гнучкого пневматичного конвеєра при транспортуванні по криволінійних 

траєкторіях насіння, без врахування подальших втрат пов’язаних з його 

сходженістю, за весь термін експлуатації відповідно становитиме: Е1 – від 

635597,6 до 7200477,6 грн.; Е2 – від 1109304 до 8161832 грн.  

Економічний ефект від використання трубчастого скребкового канатного 

конвеєра в порівнянні з використанням гнучкого гвинтового конвеєра та 

гнучкого пневматичного конвеєра при транспортуванні по криволінійних 

траєкторіях інших сільськогосподарських матеріалів, пошкодження яких не є 

важливим, за весь термін експлуатації відповідно становитиме: Е1 = 70264 грн.; 

Е2 – 20925 грн. 
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7.7 Висновки  

 

1. Розроблено нові типи екологічно чистих гнучких канатних і 

ланцюгових конвеєрів для транспортування сипких матеріалів в 

агропромисловому комплексі по криволінійних трасах з забезпеченням 

екологічно чистого технологічного процесу. Запропонована конструкція 

спеціального привідного диска ланцюгового конвеєра з обгрунтованими 

конструктивними параметрами, які можуть використовуватись під час 

проектування подібних механізмів. Розроблено технологічний процес 

виготовлення механізму привідного диска трубчастого конвеєра та визначені 

режими оброблення на верстаті з ЧПК. 

2. Приведено розрахунок трубчастого скребкового з просторовою трасою 

транспортування на трьох ділянках трас: похилих, радіусних і криволінійних 

ділянках з різними кутами нахилу транспортування і виведена аналітична 

залежність для визначення необхідної потужності двигуна при заданій 

швидкості переміщення і продуктивності їх роботи. Визначено довжину шляху 

переміщення вантажу і висоту підйому. Побудовано графічні залежності 

потужності гнучкого канатного конвеєра від продуктивності для різних значень 

кутів нахилу трас транспортування. 

3.Приведено розрахунок контактних ланок приводу гнучкого трубчастого 

канатного конвеєра і визначено зусилля подачі матеріалу з врахуванням маси 

вантажу і сил тертя. Для забезпечення міцності приводу виведені аналітичні 

залежності для їх розрахунку і побудовані графічні залежності зміни зусиль 

кріплення елементів приводу від конструктивних параметрів марок матеріалу. 

4.Досліджено вплив основних факторів, які впливають на 

експлуатаційну надійності і довговічність каната і виведені аналітичні 

залежності для визначення. Розроблено рекомендації виробництву щодо 

вибору канатів за умови експлуатаційної надійності і довговічність. 

5. Запропоновано методику техніко-економічного обгрунтування ТТМ, що 

проводиться на основі їх порівняльної оцінки з типовими представниками 
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машин, які здійснюють однотипні операції й несуттєво відрізняються за 

основними параметрами. Приведено аналітичні залежності для визначення 

основних складових техніко-економічної оцінки, зокрема принципи 

економічного розрахунку собівартості виготовлення та експлуатації ТТМ і їх 

елементів та економічної ефективності оцінки нових конструкцій ТТМ. 

Представлено нові конструкції ТТМ які захищені патентами на корисні моделі 

України. Розроблені на базі запатентованих ідей конструкції ТТМ були 

впроваджені та передані для використання впродовж 2008 – 2014 рр. 

“Cелянському (фермерському) науково-господарському господарстві “Коваль” 

(при використанні гнучкого канатного конвеєра), ПАТ “БУЛАТ” (при 

виготовленні й використанні гнучкого канатного конвеєра), ПАТ 

“Ковельсільмаш” (при виготовленні стенда для дослідження гвинтових 

вертикальних робочих органів і використанні стенда для складання ланцюгово-

пластинчастих полотен), ТОВ “МРІЯ ПОДІЛЛЯ” (використання гнучкого 

ланцюгового конвеєра та гнучкого канатного скребкового конвеєра), ПАТ 

“Рівнесільмаш” (виготовлення гвинтового змішувача, дослідження і 

використання секційної гвинтової спіралі, виготовлення й використання 

універсального пристрою для заміру конструктивних параметрів шнеків).  

Економічний ефект від використання винаходів становив більше 53,6 тис. грн. 
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ЗАГАЛЬНІ ВИСНОВКИ 

 

У дисертаційній роботі вирішена важлива науково-технічна проблема, яка 

полягає в розробленні методів проектування й розрахунку конструктивних і 

технологічних параметрів трубчастих скребкових канатних і ланцюгових, 

гвинтових секційних і гофрованих конвеєрів для транспортування сипких 

матеріалів. В основу цього покладено такі результати: 

1. Вивчення аналізу літературних джерел показало, що важливість 

транспортування і змішування сипких матеріалів транспортно-технологічними 

механізмами сільськогосподарських машин полягає у підвищенні 

продуктивності, зменшення енергозатрат для фермерських господарств шляхом 

побудови та реалізації математичних моделей динамічних процесів з різними 

робочими органами. За результатами структурного синтезу робочих органів 

сільськогосподарських конвеєрів методом морфологічного аналізу з 

покращеними техніко-економічними характеристиками встановлено 

раціональні межі вибору типів транспортних механізмів альтернативної дії для 

виконання типових сільськогосподарських операцій, запатентовано нові 

технічні вирішення в кількості 22 шт. Розроблена система кодування й синтезу 

конструктивних елементів робочих органів з розширеними технологічними 

можливостями дозволяє при встановленні відповідних обмежень і використанні 

програмного забезпечення розробити та відібрати конкурентноздатні 

конструкції, які забезпечують якісне й продуктивне виконання технологічних 

процесів. Це дозволило зменшити кількість варіантів синтезованих альтернатив 

у порівнянні з класичною моделлю, що суттєво скорочує терміни проектування 

транспортних засобів.  

2. Запропоновано фізичну модель процесу переміщення сипкого 

середовища за допомогою каната з приєднаними до нього скребками у вигляді 

системи пружних одновимірних тіл, які безвідривно переміщують сипке 

середовище. На основі цього побудовано математичні моделі динамічного 

процесу, які являють собою нелінійні диференціальні рівняння в частинних 
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похідних та відповідні крайові умови. Вони описують динаміку системи на 

горизонтальних та вертикальних ділянках переміщення сипких матеріалів. 

Розроблено методику аналітичного дослідження динаміки системи рухомий 

орган – сипке середовище. На її базі отримано математичні співвідношення, які 

описують закони зміни визначальних параметрів динамічного процесу залежно 

від фізико-механічних, кінематичних, геометричних параметрів, зовнішніх та 

внутрішніх чинників. 

3. На основі розрахунків з допомогою запропонованої математичної 

моделі динамічного процесу встановлено такі залежності його параметрів: 

- стала складова швидкості поздовжнього руху каната суттєво впливає як 

на частоту власних її коливань, так і на її амплітуду; 

- збільшення сталої складової швидкості поздовжнього руху робочого 

органу знижує частоту власних коливань, а, отже, і явище резонансу для 

більших швидкостей поздовжнього руху має місце за менших власних частот 

вимушуючої сили; 

- резонансне значення амплітуди залежить як від геометричних розмірів 

робочого органу, так і від швидкості її поздовжнього руху; 

- величина резонансного значення амплітуди коливань каната у 3–4 рази 

більша за амплітуду нерезонансних коливань. Отже максимальні динамічні 

напруження у вказаному випадку значно перевищують динамічні напруження 

усталеного процесу. 

4. Розроблено моделювання процесу формоутворення гвинтових 

гофрованих заготовок на оправу з обмеженням осьової сили притискання на 20–

70% порівняно з плоскими гвинтовими профілями і відносною висотою b’=20–

25 і більше. Досліджено кінематику сипкого вантажу на основі рівнянь руху 

матеріальних частинок у гвинтовому гофрованому конвеєрі, що покращує 

умови змішування сипких матеріалів. Використання гофрованих шнеків 

дозволяє зменшити питомі енерговитрати під час транспортування вантажу за 

рахунок зменшення на 16-24 % маси вантажу, що одночасно піддається 
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транспортуванню порівняно з шнеками, що мають мінімальний змінний крок та 

на 1-7 % порівняно з шнеками, що мають максимальний постійний крок.  

5. Вперше у ймовірнісному аспекті здійснено аналіз точності контактних 

кроків ТПБЛ з різними варіантами спряжень ступінчастих співвісних валиків з 

отворами пластин. Встановлено аналітичні співвідношення, які дозволяють 

(залежно від вибраного варіанта спряжень ступінчастих валиків із отворами 

пластин) призначити допуски на розмірні параметри валиків і пластин, що 

зводяться до наступного:  

- найбільший вплив на точність контактних кроків ТПБЛ, незалежно від 

варіанта спряження валиків із отворами пластин, має точність міжцентрової 

відстані отворів пластин; 

- допустимий тиск у шарнірах ланцюгів двоконтурної передачі залежить, 

у першу чергу, від кількості ланок у її ведучій вітці, точності розмірних 

параметрів шпонкового з’єднання й допустимого зусилля, яке передається 

робочою віткою. 

6. Запропоновано методику теоретичного дослідження впливу 

стохастичності розмірних параметрів елементів ТПБЛ на його несучу здатність, 

що дало можливість встановити такі аналітичні залежності: 

- для визначення допустимого корисного зусилля, яке може передаватися 

на ланцюг, визначені густини розподілу розмірних параметрів ТПБЛ 

удосконаленої конструкції;  

- для визначення коефіцієнта mK , що враховує нерівномірність 

навантаження пластин ланцюга, при певних значеннях величиною зазору   і 

пружних пластин;  

- для визначення мінімальних, максимальних, найімовірніших значень 

при певному рівні коефіцієнта mK . 

7. Проведено експериментальні дослідження транспортування сипких 

матеріалів трубчастими скребковими конвеєрами, що дало можливість 

встановити наступне: 
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- максимальна продуктивність досягається при транспортуванні для 

сипкого матеріалу (гороху, пшениці, кукурудзи, висівки) 3,9….5,6 т/год; 

- величина крутного моменту при транспортуванні по криволінійних 

трасах змінюється в межах від 30,77 Н·м (висівки) до 32,63 Н·м (кукурудза) при 

лінійної швидкості 0,34 м/с при діаметрі 0,1 м і коефіцієнті заповнення 70%; 

- зі збільшенням лінійної швидкості в діапазоні 0,12….0,34 м/с крутний 

момент зменшується;  

- травмування насіннєвого матеріалу є мінімальним і становить 

0,2….0,47%, що неможливо досягти іншими транспортними засобами. 

8. Розроблено оригінальне стендове оснащення для дослідження 

технологічних процесів транспортування і змішування сипких матеріалів ГГК і 

проведено комплекс експериментальних досліджень. При цьому встановлено, 

що: 

- продуктивність зростає прямо пропорційно зі збільшенням кількості 

обертів і є більшою для ГГК із гофрованими ГРО в порівнянні з секційним 

ГРО;  

- обертальний момент збільшується при зменшенні радіуса кривини 

магістралі для ГГК з гофрованими (меншою мірою) і секційними (більшою 

мірою) ГРО, ця залежність має гіперболічний характер; 

- зі збільшенням частоти обертання ГРО обертальний момент 

зменшується. Тому при проектуванні ГГК швидкість обертання ГРО доцільно 

призначати більшою 200 об/хв, що дозволить зменшити тертя ГРО по кожуху за 

рахунок його центрування по осі обертання та втягування вантажу в 

рівномірний гвинтовий рух; 

- у технологічних процесах транспортування–змішування із 

застосуванням ГГК при використанні спіральних ГРО неоднорідність суміші є 

найвищою (11,4…11,8%), при використанні секційних – значно нижчою 

(10,8…11,2%), а при використанні гофрованих ГРО є найменшою (9,2…9,5%), 

що дозволяє ефективно використовувати їх у якості змішувачів у ГГК; 
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- якість змішування суміші покращується при зростанні довжини траси 

ГГК до 5 м, після чого неоднорідність суміші стабілізується. 

9. Проведено комплексні експериментальні дослідження процесу 

формоутворення гофрованих гвинтових заготовок із зовнішнім діаметром 80–

250 мм на ребро зі стрічки товщиною 0,5–3 мм. Швидкість навивання 

змінювалася в межах 16–40 м/хв. Порівняльний аналіз зусиль і моментів 

формоутворення, отриманих експериментальним і розрахунковим шляхом, 

показав достатню для практики точність розрахунків, похибка яких становила 

15–25% при виготовленні ГГЗ зі стрічкових заготовок матеріал: сталі Ст 3 і 

0,8кп, товщиною 0,5–3 мм, і шириною до 200 мм. Спроектовано та виготовлено 

5 пар ортогональних і неортогональних зубчастих формоутворюючих 

інструментів із зовнішніми діаметрами в межах 100–350 мм, кількість зубів 17–

28, кут нахилу зубів 30–60°, які забезпечили виготовлення ГГЗ з кутом нахилу 

стрічки до осі спіралі в межах 30–60°, при калібруванні досягається кут 90°. 

Проведено дослідження впливу параметрів інструментів на конструктивні 

параметри ГГЗ. 

10. Вперше проведено оптимізацію технологічних і конструктивних 

параметрів робочих органів конвеєрів за допомогою реалізації заданих вище 

математичних моделей, що дало змогу визначити параметри гвинтового 

конвеєра залежно від навантажень та умов роботи з одночасним зниженням 

енергозатрат і підвищенням продуктивності на 22–35%. Розроблено інженерну 

методику проектування й техніко-економічне обґрунтування ТТМСМ 

трубчастого скребкового конвеєра, гвинтових робочих органів. Технічна 

новизна розроблених конструкцій захищена деклараційними патентами України 

на корисну модель і частково результати досліджень упроваджені на ВАТ 

“Ковельсільмаш”, ПАТ “БУЛАТ”, в Селянському (фермерському) науково-

господарському господарстві “Коваль”, ТОВ “МРІЯ ПОДІЛЛЯ”, ПАТ 

“Рівнесільмаш”, впроваджено в навчальний процес ТНТУ ім. І. Пулюя.  
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Додаток А. 

Конструкторські особливості секційних гнучких гвинтових робочих органів  

№ 

п/п 

Гнучкий робочий 

орган 
Конструктивна схема Недоліки 

1 2 3 4 

1 

Спіральний з 

несучим гнучким 

валом 
 

Складність при 

ремонті і мала 

навантажуваль

на здатність 

2 

Секційний з 

пластмасовими 

втулками 
 

Низька 

навантажуваль

на здатність 

3 

Секційний з 

ланцюговим 

з’єднанням 
 

Низька 

навантажуваль

на здатність 

4 

Секційний з 

направляючими 

тросами 

1 2 3 4 5

 

Низька 

навантажуваль

на здатність 

5 

Спіральний з П-

подібними 

пластинами 

1 2

 

Низький ресурс 

роботи, 

низька 

крутильна 

жорсткість 

 

 

 

 



 380 

Додаток Б. 

Переваги трубчатих конвеєрів в порівнянні з конвеєрами інших типів 
ПЕРЕВАГИ ТРУБЧАТИХ КАНАТНИХ І 

ЛАНЦЮГОВИХ КОНВЕЄРІВ 

 

 високий рівень техніки безпеки, 

установка працює без поломок і збоїв, 

тому що виключена ймовірність зсуву 

дисків 

 легке вкорочення або подовження 

транспортуючого ланцюга, окремі 

сегменти ланцюга, пошкоджені в 

процесі експлуатації чужорідними 

тілами, піддаються легкій заміні 

 завдяки незначній швидкості ланцюга 

- ідеальна техніка для 

транспортування горючих та 

вибухонебезпечних речовин 

 вогнетривка і ударостійка техніка 

 незначне руйнування гранул 

 можливість запуску установки в 

застопореному стані 

 низький коефіцієнт зношування 

завдяки низькій швидкості руху 

ланцюга 

ПЕРЕВАГИ АЕРОМЕХАНІЧНИХ 

КАНАТНИХ КОНВЕЄРІВ 

 

 завдяки легкій конструкції можлива 

(відносно) неодноразова зміна напрямку 

руху установки (90°) 

 менші витрати на придбання 

ПЕРЕВАГИ ТРУБЧАҐТИХ КАНАТНИХ І 

ЛАНЦЮГОВИХ КОНВЕЄРІВ 

 абсолютно пилонепроникна система - 

постійно 

 просте наповнення і спорожнення 

 значне скорочення витрат на чистку 

завдяки відсутності застійних зон 

 можливість реалізації кількох 

подаючих і спорожняючих ліній 

 менші витрати на проведення 

техобслуговування, тому що при 

вертикальному способі транспортування 

сипучих матеріалів відпадає необхідність в 

натяжній станції 

 вогнетривка і ударостійка система 

транспортування 

 цілий ряд різних варіантів виконання 

завдяки гнучкій конструкції 

 

 

 

 

 

 

 

ПЕРЕВАГИ КОНВЕЄРІВ КОВШОВОГО 

ТИПУ 

 

 при відповідній подачі і 

спорожнюванні продукту менше руйнування 

гранул 

 призначений для крупнозернистих 

сипучих матеріалів і для більш великих 

фракцій 

 можливість транспортування великих 

обсягів продукції 

 можливість транспортування при 

більшій висоті подачі 
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Продовження додаток Б 

ПЕРЕВАГИ ТРУБЧАТИХ КАНАТНИХ І 

ЛАНЦЮГОВИХ КОНВЕЄРІВ 

 відпадає необхідність проміжного 

зберігання продукту на довгих 

транспортувальних ділянках, тим самим 

виключається наявність джерел займання 

 застійні зони практично відсутні, 

незначне руйнування гранул і низький 

ступінь зношування завдяки незначному 

тертю 

 тривимірна конструкція (наявність в 

шнекових транспортерах декількох 

складових компонентів і декількох приводів 

ускладнює тривимірну реалізацію установки; 

нахил установки значно залежить від 

продукту, що транспортується) 

 менші енергетичні витрати 

 можливість одночасного 

транспортування сипучих матеріалів у двох 

напрямках 

проста чистка при переході на інший вид 

продукту 

ПЕРЕВАГИ ШНЕКОВИХ КОНВЕЄРІВ 

 

 більш економічні на коротких 

транспортувальних ділянках 

 менший монтажний обсяг 

ПЕРЕВАГИ ТРУБЧАТИХ КАНАТНИХ І 

ЛАНЦЮГОВИХ КОНВЕЄРІВ 

 абсолютно пилонепроникна система - 

постійно 

 за замовленням виготовляються в 

газонепроникному герметичному виконанні 

 тривимірна конструкція 

 можливість транспортування дуже 

гарячих сипучих матеріалів 

 надійний захист від проникнення 

полум'я 

 високий рівень техніки безпеки 

 можливість реалізації кількох 

подаючих ліній 

ПЕРЕВАГИ СТРІЧКОВИХ КОНВЕЄРІВ 

 можливість транспортування великих 

обсягів продукції 

 велика довжина транспортувальних 

ділянок 

 бережливе транспортування сипучих 

матеріалів 

ПЕРЕВАГИ ТРУБЧАТИХ КАНАТНИХ І 

ЛАНЦЮГОВИХ КОНВЕЄРІВ 

 для транспортування на коротких 

ділянках з незначною зміною напряму 

 немає необхідності застосування 

фільтраційної установки 

 низькі експлуатаційні та енергетичні 

витрати 

 менше руйнування гранул 

 відсутність закупорки в системі 

 можливість економічного захисту 

системи при транспортуванні горючих і 

вибухонебезпечних матеріалів за рахунок 

димової азотної завіси  

ПЕРЕВАГИ ПНЕВМАТИЧНИХ СИСТЕМ 

 велика гнучкість на довгих 

транспортувальних ділянках через вузькі 

приміщення 

 можливість з'єднання довгих 

транспортувальних ділянок в одну 

транспортувальну систему 
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закінчення додаток Б 

ПЕРЕВАГИ ТРУБЧАТИХ КАНАТНИХ І 

ЛАНЦЮГОВИХ КОНВЕЄРІВ 

 відсутність перекосів; забезпечення 

більш високого рівня техніки безпеки і 

плавність ходу 

 застійні зони практично відсутні (в 

прямокутних транспортерах в каналах 

залишається більше продукту) 

 рідше схильний до утворення заторів 

при транспортуванні гранульованих 

матеріалів; зокрема при вертикальному і 

похилому виді транспортування 

 тривимірна конструкція 

ПЕРЕВАГИ ПРЯМОКУТНИХ КОНВЕЄРІВ 

 втягування транспортуючого ланцюга 

здійснюється без його перекручування 

 можливість підвищення 

продуктивності без зміни швидкості 

ПЕРЕВАГИ ТРУБЧАТИХ КАНАТНИХ І 

ЛАНЦЮГОВИХ КОНВЕЄРІВ 

 застійні зони практично відсутні 

 рідше схильний до утворення заторів 

при транспортуванні гранульованих 

матеріалів; зокрема при вертикальному і 

похилому транспортуванні сипучих 

матеріалів 

 малошумний завдяки незначному 

тертю 

 бережливе транспортування з меншим 

руйнуванням гранул 

 більш низькі експлуатаційні та 

енергетичні витрати 

 переваги завдяки подвійному кожуху 

в конвеєрах для обігріву та охолодження 

 проста чистка при переході на інший 

вид продукту 

 вогнетривка і ударостійка система 

транспортування 

 тривимірна конструкція 

Переваги лоткових ланцюгових конвеєрів 

 в деяких моделях більш широка 

конструкція завантажувальних отворів; 

перевага при транспортуванні продуктів з 

поганими тягучими властивостями 
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Додаток В 

Таблиця В.1 

Параметри опису геометрії гвинтової спіралі, гофрованої на зовнішній ділянці 

поверхонь витка 

 

i  1ix  2ix  
Області визначення 

варійованих 

параметрів 

1 r  1S   ;; max
1

min
11    

2 2r  max
1
S    ;;0 002 r   

3 3r  mixS
1
    0;003 r   

4 
 cossin 4

min
10 

 

 sincos 4
max
1

S

 ]

;[

max
10

max
14





tgR

tg




 

5 
 cossin 5

max
10 

 

 sincos 5
min
1

S

 

  30
max
15 ; Rtg  

 

6 
   sincos 600  R

 

 





cos

sin

6

0



 RS
  ;; max

1
min
16    

Припустимо, що  ...., 1rrHH   

Таблиця В.2 

Параметри опису геометрії гвинтової спіралі, гофрованої на внутрішній ділянці 

поверхні витка 

 

i
 1ix  2ix  

Області визначення 

варійованих 

параметрів 

1 R  1S   ;; max
1

min
11    
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Продовження таблиці В2 

2 20    max
1
S    ;;0 02   R  

3 30    min
1
S    0;03 R   

4 
   sincos 4000  r

 

   cossin 400  rS

 
 ;; max

1
min
14    

5  cossin 5
min
10   

 sincos 5
max
1

S

 ]

;[

min
100

max
15





tgr

tg




 

6  cossin 6
max
10   

 sincos 6
min
1

S

 

  00
max
16 ; rtg  

 

 

Таблиця В3 

Параметри опису геометрії гвинтової спіралі, рівномірно гофрованої на всіх 

поверхнях витка із постійною амплітудою гофрів 

 
i
 1ix  2ix  

Області визначення варійованих 

параметрів 

1 r  1S   ;; max
1

min
11    

2 2r  GS  min
1
    ;;0 02   R  

3 R  GS  3   ;; max
1

min
13    

4 4r  GS  max
1
    ;;0 04   R  
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Таблиця В.4 

Параметри опису геометрії гвинтової спіралі, гофрованої усією поверхнею 

витка із змінною амплітудою гофрів у радіальному напрямку 

 

i  1ix  2ix  
Області визна-

чення варійо-

ваних параметрів 

1 
1

1 1

2 2

** **
1

1 1

cos sin

L L
L r L

f f

f f

  

 
 
     
   
 

 

 
1

2

** **
1

1

sin cos

L
S L

f

f

  

 
 
   
  
 

 

  max
1

min
11 ; 

 

2 

max *
1 1

1

2

*
2

cos

1

sin

L
L r

f

f

 

 

   





 
*

2

*max
1

cos

sin







S
 

2
1 1

2 2

;

1 1

L L
L

f f

f f



 
 
  
  
 
 

 

3 

min *
1 1

1

2

*
3

cos

1

sin

L
L r

f

f

 

 

   





 *
3

*min
1

cossin  S  23    

4 

1
1

2

** **
4

1

2

1

cos sin

1

L
L r

f

f

L

f

f

  

  



 
 
   
  
 

 **

1

2

**
4

sin

1

cos

L
S

f

f



 

 
 
  
  
 



  max
1

min
14 ; 

 

 

Для випадків, коли зовнішня і внутрішня поверхні контурів 

характеризуються постійними значення параметрів їх розміщення відносно 

осі ГРО, то параметри опису геометрії визначатимуться рівняннями.  
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Таблиця В.5 

Параметри опису геометрії гвинтової спіралі, гофрованої на всій поверхні 

витка із змінною амплітудою гофрів у радіальному напрямку та постійними 

значеннями параметрів розміщення поверхонь зовнішнього та внутрішнього 

контурів відносно вісі спіралі 

i  1ix  2ix  

1    2 min ** **
1 1

1 1

2 2

1 cos

1 1

L L
L r L tg

f f

f f

   

 
 
        
   
 

 

 

1

*min

1

2

1 1 































tg

L

f

f

L

S
 

2 
*

2

*max

1

2

1
1 sincos

1

 





f

f

L
rL

 
*

2
max
1

cos S  

3 
*

3

*min

1

2

1
1 sincos

1

 





f

f

L
rL  

*
3

*min
1

cossin  S  

4     ****min

1

2

2

1

2

1
1 cos1

11

 



























 tg

f

f

L

f

f

L
rL

 

   

4

**

**min

1

2

2

1

sin

1

1 































tg

f

f

L

S
 

Області визначення варійованих параметрів 

1 









































2
cos

;

2
cos *

min
1

**

min
1

1 










 

2 

 

 





















































2
1

1

`;
2

1

1

*min

1

2

2

1

*min

1

2

2

1

2









tg

f

f

L
L

tg

f

f

L

 

3 

 

 





















































2
1

1

`;
2

1

1

*min

1

2

2

1

*min

1

2

2

1

3









tg

f

f

L
L

tg

f

f

L

 

4    



























**

max
1

**

min
1

4
cos

;
cos
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Додаток В 6. 

Дослідження динаміки приводу гвинтового конвеєра з вібраційною муфтою 
 

Під час роботи транспортно-технологічних механізмів машин часто 

виникають перевантаження, що призводять до поломок елементів цих машин, а 

також утворення мертвих зон при транспортуванні сипких матеріалів. 

Відповідно є необхідність у включення у привід таких механізмів запобіжних 

пристроїв, якими є кулькові муфти. Вибір тієї чи іншої конструкції запобіжної 

муфти в першу чергу визначається заданими умовами стосовно 

експлуатаційних характеристик, до яких, як правило, відносять точність 

спрацювання, її довговічність і стабільність в роботі, а також характер зміни 

динамічних навантажень. 

 
Рис. В.1.1 Конструкція запобіжної вібраційної муфти гвинтового конвеєра: 

1 – ведучий вал; 2, 3 – ведуча і ведена півмуфти; 4 – приводний циліндр; 5, 6 – 

трапецевидні зуби; 7 – пружні гвинтові елементи; 8 – регульовальні гвинти; 9 – 

кульки; 10 – пружини стиснення 

 

В класичному випадку, при дії на спіраль навантаження у вигляді 

обертального моменту, відбувається зміна її лінійної довжини, кроку та 

діаметральних розмірів, які взаємопов’язані із зміною кута закручування 

спіралі. Оскільки в розробленій запобіжно-вібраційній муфті довжина спіралей 

обмежена відстанню між з’єднуваними валами, то змінною величиною є 

діаметри спіралей гвинтових елементів. Найбільш сприятливі умови роботи 

муфти, при компенсуванні кутових радіальних та осьових зміщень, виникають 

в діапазоні від максимального значення зазору мах між спіралями до моменту 

їх контакту, тому дана величина суттєво впливає на загальні значення 

згинальної та крутильної жорсткостей пристрою. Збільшення навантаження 

приводить до зменшення зазору мах внаслідок того, що півмуфти закручуються 

одна відносно одної на певний кут, при цьому спіралі із взаємно протилежним 

напрямком навивання контактують між собою, що приводить до підвищення 

сумарної жорсткості гвинтового пружного елемента і надає йому здатність 

сприймати значні навантаження без руйнування. Негативною ознакою такої 

конструкції є те, що збільшення жорсткості пружного елемента спричиняє 

виникнення додаткового радіального навантаження на підшипники та опори 
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валів, а також призводять до осьової деформації останніх. Тому встановлення 

діапазону зазору мах між спіралями пружного елемента є важливим фактором, 

який має суттєвий вплив на експлуатаційні характеристики муфти. 

Обертовий момент у витках спіралей можна умовно розкласти на дві 

складові, оскільки вектор цього моменту напрямлений вздовж горизонтальної 

осі гвинтової спіралі і поділяється на згинальний момент Тзг=Тсоs та момент, 

що спрямований на скручування витків, Тск=Тsin (рис.2). При роботі муфти 

відсутня пружна деформація гвинтового елемента в осьовому напрямку 

внаслідок постійної відстані між з’єднуваними валами, відповідно у витках 

спіралей спостерігається чистий згин, розрахунок достатньо проводити тільки 

за згинальним моментом значення якого приймають рівним обертальному 

моменту Тзг=Т. 

В переважній більшості випадків зміна діаметральних розмірів спіралі 

відбувається в межах пружної деформації і зміна поперечного перерізу спіралі 

не відбувається. 

Tск 
Т 

Тзг 

Т 

Тзг 

Tск 

 

t1  

t2  

 
 

 

 
Рис. В.1.2. Розрахункова схема дії навантаження на витки спіралей пружного 

елемента запобіжно-вібраційної муфти 

 

Розглянемо пружну деформацію витка спіралі для випадку коли 

закручування здійснюється проти напрямку її навивання, тобто відбувається 

збільшення діаметра спіралі (рис.В.1.3а). В загальному випадку початкова 

довжина витка спіралі буде рівною 






cos

01
01

d
l .                                                (В.1) 

При пружній деформації початкова довжина витка збільшується на 

величину 1l , яка зв’язана з кутом закручування   співвідношенням 







cos360

1
1

d
l .                                           (В.2) 

Загальну довжину пружно деформованого витка спіралі можна знайти за 

формулою 






cos

1
1

d
lд ,                                               (В.3) 

або 



 389 












cos360cos

101
1011

dd
lllд .                           (В.4) 

 

01l

д1

d

d 
1

01

l


01l

l1


 
а) 

д2l
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02d

2

02



l 2

 
б) 

Рис.В.1. 3. Розрахункові схеми пружної деформації витків спіралей гвинтового 

елемента запобіжно-вібраційної муфти 

 

Прирівнявши формули (В.3) і (В.4) отримаємо залежність для визначення 

діаметра пружно деформованого витка спіралі 

360
1

01
1 




d

d .                                             (В.5) 

Величина пружної деформації 

(рис.4) буде рівним 
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360
1

1
01011 ddd .  (В.6) 

У випадку коли дія обертального 

моменту спричиняє закручування 

спіралі, тобто зменшення її діаметра 

внаслідок пружної деформації 

(рис.В.1.3.б), залежність (В.4) 

запишеться наступним чином 

 












cos360cos

202
2022

dd
lllд ,      (В.7) 

звідки діаметр пружно деформованого витка буде рівним 

360
1

02
2 




d

d .                                                  (В.8) 

Величина пружної деформації буде рівна 

0 

 

/2 

 

/2 

d01 d1 d2 d02 

Рисунок 4. Розрахункова схема для 

визначення діапазону зазору між 

спіралями 
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360
1

1
102202 ddd ,                                    (В.9) 

відповідно поточна зміни зазору між спіралями 

2

 
пот .                                                (В.10) 

З урахуванням залежностей (В.6) і (В.9) поточна зміна зазору пот між 

спіралями комбінованого пружно-гвинтового елемента буде рівна 
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5,0 0201 ddпот .                  (В.11) 

Дійсний зазор  між спіралями є різницею між початковим значенням 0 і 

його поточною зміною пот та з урахуванням залежності (В.11) рівний 
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5,0 02010 dd .              (В.12) 

За рівністю (В.12) можна дослідити зміну зазору із співвідношення зміни 

діаметрів спіралей внаслідок закручування муфти, а при проектуванні 

комбінованого пружного елемента необхідно враховувати навантаження і 

пружні характеристики спіралей. Тому для встановлення залежності зміни 

зазору від навантаження у вигляді обертального моменту, що сприймає муфта, 

конструктивних параметрів і пружних властивостей спіралі розглянемо 

випадок зміни  з використанням залежності [270] 

o

п

EI

DiT
 .                                              (В.13) 

Для пружин, що працюють на кручення, кут закручування під дією 

моменту визначають за формулою, яка враховує вище вказані параметри і 

рівностей (В.5) і (В.8), які описують співвідношення між зміною діаметра і 

кутом закручування спіралі. У випадку коли закручування здійснюється проти 

напрямку її навивання, тобто відбувається збільшення діаметра спіралі 

початковий діаметр можна визначити із наступного співвідношення 








 


360
1101 dd ,                                         (В.14) 

а діаметр спіралі згідно рівності (В.13) буде рівний 

1
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 .                                              (В.15) 

Прирівнявши отримані залежності отримаємо формулу для визначення 

діаметра спіралі після деформації 
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Якщо виразити осьовий момент інерції перерізу витка спіралі через його 

конструктивні параметри, а кількість витків спіралі іс1 через співвідношення 

1

1
1

с

c
c

t

L
i  ,                                                  (В.17) 
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Аналогічно для випадку зменшення діаметра спіралі залежність (В.18) з 

врахуванням співвідношення (8) запишеться як 
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Поточну зміну зазору між спіралями окрім формули (В.10) можна виразити 

через різницю діаметрів спіралей після пружної деформації (рис.В.1.4) 

2

12 dd
пот


 ,                                                 (В.20) 

а з врахуванням залежностей (В.18) і (В.19) рівність (В.20) набуде 

наступного вигляду 
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При умові, що поперечні перерізи обох спіралей є ідентичними рівність 

(В.21) можна записати наступним чином 
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Якщо кількість витків спіралей пружного елемента є однаковою то 

залежність (В.22) запишеться як 
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З врахуванням залежності (В.22) рівність (В.13) для визначення дійсного 

зазору  між спіралями, в залежності від навантаження і їх пружних 

характеристик, можна представити у наступному вигляді 
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Значення обертального моменту, що сприймає муфта можна знайти із 

співвідношення 
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В загальному випадку залежність між жорсткістю та моментом, що 

сприймає муфта можна виразити через кут закручення муфти [265] 

СT .                                                 (В.26) 

То з врахуванням залежності (В.26) кут закручування і величину 

обертального моменту можна замінити рівноцінним значенням жорсткості С, 

яка є функцією кута закручування гвинтового пружного елемента. Відповідно 

жорсткість пружного комбінованого елемента буде рівною 
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При проектуванні муфти, задавшись необхідним навантаженням при якому 

буде працювати пристрій, ширину поперечного перерізу витка спіралей 

комбінованого пружного гвинтового елемента можна розрахувати за 

наступною залежністю 

























 











 







2

2

1

1

3

360
1

360
1

24

c

c

c

c

t

L

t

L

Eh

T
b .                       (В.28) 

Відповідно висота поперечного перерізу витка спіралей буде рівною 
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Для встановлення взаємовпливу конструктивно-силових параметрів 

комбінованого гвинтового пружного елемента на характеристики муфти, 

провівши розрахунок, за допомогою ПЕОМ, при наступних значеннях змінних 

параметрів Т = 10...60 Нм; b = 0,01...0,015 м; h = 0,002...0,003 м; tc1 = tc2 = 

0,015...0,025 м; Lc1 = 0,1...0,2 м; Lc2= 0,12...0,3 м; іс = 5...15; С = 3...27 Нм/рад; 0 

= 0,005...0,015 м;  = 5...165, вище наведених рівнянь графічною побудовою 

було отримано характеристики муфти Т = f () і залежності  = f (Т; С; ) при 

змінних значеннях конструктивних параметрів комбінованого пружного 

гвинтового елемента. 

Згідно отриманої методом графічної побудови характеристики Т = f () 

муфти можна зробити висновок, що даній запобіжно-вібраційній муфті 

властива нелінійна характеристика, тобто даний пристрій характеризується 

змінною жорсткістю. А саме жорсткість муфти збільшується із збільшенням 

пружної деформації гвинтового пружного елемента під дією навантаження, що 
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є важливим показником вібраційної муфти і забезпечує стабільне 

функціонування приводу при резонансних режимах. 
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Рис.В.1 5. Характеристика 

запобіжно-вібраційної муфти Т = f 

() 
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Рис. В.1.6. Залежність зміни 

поточної величини зазору пот = f(T) 

при різних значеннях поперечного 

перерізу витків спіралей 
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Рис. В.1.7. Залежність зміни 

поточної величини зазору пот = f(С) 

при різних значеннях поперечного 

перерізу витків спіралей 
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Рис. В.1.8. Залежність зміни 

поточної величини зазору пот = f() 

при різних значеннях початкового 

зазору 0 
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Рис.В.1.9. Залежність зміни жорсткості С = f() при різних значеннях 

початкового зазору 0 між спіралями 
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Проаналізувавши залежності  = f (Т; ) встановлено, що конструктивно-

силові параметри гвинтового елемента мають визначальний вплив на діапазон 

його пружної деформації, яка характеризує пружні властивості муфти. 

Графічні залежності отримані по даних розрахунків підтверджують 

теоретичні аспекти згідно яких збільшення навантаження зменшує діапазон 

зазору між спіралями. Зокрема при наростанні навантаження Т = 10…60 Нм, 

незалежно від поперечного перерізу витків, величина діапазону зазору  між 

спіралями пружного елемента зменшується в межах 83%. Гвинтовий пружний 

елемент з більшим поперечним перерізом витків спіралей характеризується 

ширшим діапазоном пружної деформації за рахунок запасу міцності. Так 

діапазон зазору між спіралями пружного елемента з перерізом витків bh = 

153 мм на 19,8% більший ніж при bh = 123 мм і на 80% більший ніж при 

bh = 102 мм. 

Так як значення  обмежується також міцністю спіралей пружного 

гвинтового елемента то умова міцності для комбінованого пружно-гвинтового 

елемента запобіжно-вібраційної муфти буде наступною 
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Кут закручування муфти пов’язаний із зміною величини зазору між 

спіралями лінійною залежністю згідно якої встановлено, що для муфт з 

початковим значенням зазору 0 = 0,005 м оптимальний кут закручування 

знаходиться в межах  = 40..43, для 0 = 0,01 м -  = 53..55 і для 0 = 0,015 м 

кут закручування  = 63...65. Аналізом отриманої залежності виявлено, що при 

однакових параметрах навантаження і пружних характеристиках спіралей дане 

співвідношення справджується і для більших значень зазору. 

Функція С = f () свідчить про лінійне збільшення початкового значення 

жорсткості пружного гвинтового елемента паралельно із збільшенням кута 

закручування муфти. Зокрема при менших значеннях зазору ( = 0,005 м) 

жорсткість пружного елемента в 1,9...3 рази більша ніж для більших значень 

зазорів ( = 0,01...0,015 м) при однакових кутах закручування муфти, що 

пояснюється ширшим діапазоном пружної деформації спіралей без їх 

контактування. 
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Додаток Д 

Додаток Д.1. 

Технологічні передумови проектування і складання ланцюгово-

пластинчастих транспортерів машин 

 

Під час складання полотен ланцюгово-планчастого конвеєра із П – 

подібними планками, які використовуються при їх монтуванні на 

транспортуюче полотно, доцільно застосовувати заклепкові з’єднання, що 

мають ряд переваг порівняно з традиційними різьбовими з’єднаннями або 

зварюванням. Зокрема, це збільшення міцності з’єднання, зменшення 

собівартості виготовлення з’єднувальних елементів та можливість відносно 

простої заміни П – подібної стрічки у випадку її деформації [16]. 

На рис.Д.1.1 представлена розрахункова схема для визначення зусилля в 

з’єднувальних ланках полотна. 

 

 

а) б) 

Рис. Д.1.1. Розрахункова схема дії сил в з’єднанні П-подібної планки з 

ланцюгом: а) і б) конструкції головок заклепок: 1 – ланка ланцюгового полотна; 

2 – П-подібна планка; 3 – заклепка; 4 – сформована головка заклепки; 5 – 

заготовки заклепок 

 

Оскільки дані з’єднання зазнають дії поздовжніх сил (рис. Д.1.1.,а) то 

припускаємо, що розподіл зусиль на заклепках є рівномірним. Відповідно при 

розрахунку на зріз допустиме зусилля в з’єднанні буде наступним: 

4
][

2d
kF

зрзр


 ,      (Д.1.1) 

де ][
зр

  - допустиме напруження заклепки на зріз, МПа; k  - число заклепок в 

з’єднанні; d  - діаметр заклепки, мм. 
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При розрахунку з’єднання на зминання, максимально допустиме 

навантаження в з’єднанні буде рівним: 

min
][  ndF

змзм
 ,       (Д.1.2) 

де ][
зм

  - допустиме напруження заклепок на зминання, МПа; n  - кількість 

заклепок у з’єднанні ( kn   - у випадку, якщо тільки одна площина зрізу); 

min
  - найменша товщина з’єднуваних частин; мм 

Розрахунок з’єднання на розтяг (відривання головок) з’єднувальних 

заклепок можна провести за формулою: 

4
][

2d
nF

pp


 ,       (Д.1.3) 

де ][
p

  - допустиме напруження на розрив. 

Згідно заданої схеми зєднання (рис. Д.1.1) перевірка міцності на зріз буде 

мати наступний вид [270]: 
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2 зрзр
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  .     (Д.1.4) 

Умова міцності з’єднання на зминання забезпечується, якщо виконується 

умова: 

][
змзм

nd

F



  .     (Д.1.5) 

Міцність в ослаблому заклепками перерізі: 

p

l
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ndl
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.     (Д.1.6) 

Еквівалентна деформація формоутворення головок заклепок згідно [57] 

буде рівною: 

ds
h

q
Е

S

е  0 *

*

 ,      (Д.1.7) 

де *q  - питоме зусилля; 
*h  - відношення об’єкта питомої деформації до площі поперечного перерізу 

заклепки. 

В нашому випадку модульне значення *q  можна прийняти Fp, оскільки 

дані зусилля фактично діють в одній площині, а сили різносторонньо 

напрямлені. При цьому: 

max

*

F

V
h n ,        (Д.1.8) 

де 
n

V  - об’єм пластичної деформації; 
max

F  - площа найбільшого поперечного 

перерізу заклепки. 

На (рис. Д.1.2) зображено заклепки до і після формування головок 

відомими способами штампуванням або розкатуванням. 

 



 397 

dlв.
р.

lo

l1
lв.

р.

d

lk1
lk2 R

D

 
Рис. Д.1.2. Розрахункова схема змін поперечних параметрів з’єднання полотен 

конвеєра 

 

Відповідно накопичену еквівалентну деформацію можна визначити за 

формулою: 
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Загальну величину переміщення інструменту під час формування головки 

(згідно розрахункової схеми) визначають із залежності: 

)(
21.. kkрв

lllS  .    (Д.1.10) 

Згідно розрахункової схеми (рис. Д.3.2) співвідношення геометричних 

розмірів запропонованого стержня є наступним: 
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Запропонована методика може мати практичну цінність під час 

проектування і розрахунку ланцюгово-пластинчастих полотен ТТМСМ, а саме: 

при визначенні конструктивних параметрів елементів з’єднань необхідне 

зусилля розклепування і міцнісних розрахунках. Наведені залежності можуть 

використовуватись при розробці нових механізмів і у ремонтному циклі. На 

(Рис. Д.1.3) представлено розроблений стенд для заклепування. 

Згідно результатів досліджень, отриманих шляхом підстановки різних 

варіантів даних конструктивних параметрів з’єднуючих елементів, отримані 

наступні графічні залежності зміни навантаження, яке здатне сприймати 

з’єднання без порушення його цілісності (рис. Д.1.3, рис. Д.1.4, рис. Д.1.5). 

Як видно із графічних залежностей, отриманих розрахунком теоретичних 

даних, міцність з’єднання полотен можна забезпечити підбором матеріалу 

заклепки, її діаметром, а також їх кількістю. Проте кожен із цих параметрів має 

своє обмеження, зокрема матеріали з підвищеними значеннями допустимих 

напружень і збільшені типорозміри заклепки (діаметри) вимагають значних 

зусиль при утворенні головки, а отже і відповідного обладнання. 
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Рис. Д.1.2 Стенд для складання ланцюгово-планчастих полотен транспортерів 

[276]: 1 – плита; 2 – підставка; 3 – ведений вал; 4 – ланцюг; 5 – П-подібні 

планки; 6 – ведучий вал; 7 – привідний механізм; 8 – направляюча стола; 9 – 

механізм подачі заклепок; 10 – шпинделі клепальних головок; 11 – заклепки 

 

Крім того великі значення діаметрів і кількості заклепок обмежуються 

габаритами зони фіксації полотна ТТСМ і викликають послаблення з’єднання. 
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Рис. Д.1.3 Графічні залежності зміни 

зусилля зрізу від діаметра заклепок для 

різних матеріалів 

Рис. Д.1.4. Графічні залежності зміни 

зусилля зминання від діаметра заклепок 

для різних матеріалів 
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Рис. Д.1.5 Графічні залежності зміни зусилля відривання головок (розриву) з’єднання 

від кількості площин розриву (кількості заклепок) для різних типорозмірів заклепок 
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Додаток Д2 

Статистична оцінка відхилень від круглості циліндричних поверхонь втулок 

приводних роликових ланцюгів краматорського виробництва 

 

Проаналізовано існуючі методи і результати досліджень відхилень ∆ від 

круглості циліндричних поверхонь [106, 161, 164, 355], які були здійсненні на 

основі обробки круглограм. Показано, що для статистичної оцінки відхилень 

від круглості використовується гармонічний аналіз відхилень за кутом 

повороту як випадкова функція виду )(f . Встановлено, що у випадку 

використання методу Спрега і усередненої круглограми у лінійчастому спектрі 

амплітуд перша гармоніка відсутня. 

З точки зору контактування двох циліндричних поверхонь запропоновано 

оцінювати величину ∆ як відхилення від описаного кола навколо круглограми 

для зовнішньої циліндричної поверхні і як відхилення від вписаного кола в 

круглограму для внутрішньої циліндричної поверхні. 

Для отримання відхилень від круглості використали трьохкоординатну 

вимірювальну машину моделі LH-108 фірми WEnsel (Німеччина). Схема 

вимірювання величини відхилень ∆і при і-ому положенні проілюстрована 

рисунком 1 (де і=порядковий номер положень, і=1,2,3… 15,16 ). 
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Рис. Д.2.1. Схематичне зображення вимірювання відхилень від круглості 

зовнішньої і внутрішньої циліндричних поверхонь згортних втулок на машині 

LH-108: а) – розміщення щупів і перерізів, в яких вимірювались відхилення ∆і; 

б) і в) – відповідно перерізи А-А і Б-Б. 

 

Об’єктом експериментальних досліджень були втулки НВО 

“Промтехконструкція” з параметрами: зовнішній діаметр D=
05,0
02,011 , внутрішній 

діаметр d=
05,0
02,08 , висота Н=22,5 мм, виготовленими за різними технологічними 

процесами. Величину h прийняли рівною 5мм, а величина вибірки втулок 

складала 5 шт. 

Отримано значення ∆і як різницю віддалі від заданої точки до серединного 

кола в кожному із 16 положень на заданих величинах h від нижнього і 

верхнього торців кожної із вибірки втулки і побудовано круглограми як 

зовнішніх, так і внутрішніх перерізів циліндричної поверхні втулок. Вписавши 

коло у круглограми перерізу внутрішньої циліндричної поверхні та описавши 

коло навколо круглограми зовнішньої циліндричної поверхні, знайшли 
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значення відхилень від круглості ∆ів та ∆із відповідно перерізів внутрішньої та 

зовнішньої циліндричних поверхонь.  

 

 
Рис.Д.2.2. Круглограми відхилень від круглості окремих втулок з 1-ої – а) 

та 2-ої – б) вибірок внутрішньої циліндричної поверхні на віддалі 5 мм від 

верхнього торця втулок, виготовлених за різними технологічними процесами. 

 

Апроксимувавши отримані дані тригонометричним рядом Фур’є, отримали 

лінійчастий спектр гармонік для кожної із втулок малих вибірок, середні 

значення ів  і із  та відповідні значення дисперсії розсіювання D(∆ів) і D(∆із). 

Прийнявши, що ів , із  та D(∆ів), D(∆із) величини випадкові, 

використавши теорію малих вибірок, знайшли середні вибіркові значення j  

відхилень від круглості та вибіркові дисперсії D(∆j) для кожної із вибірок, тут j 

– порядковий номер вибірки 

Використавши критерії Стюдента і Фішера, оцінили суттєвість відмінності 

між характеристиками розсіювання j  і D(∆j), отриманими для кожної із 

досліджуваних вибірок.  

За отриманими результатами визначили мінімальні значення величин 

j min і D(∆j)min, за якими встановили найпрогресивніший  технологічний 

процес, при якому  досягається найвища точність геометричної форми 

досліджуваних втулок. 
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Додаток Д.3. 

Основні положення і визначення несучої здатності приводних роликових і 

тягових пластинчастих ланцюгів 

 

1.Несуча здатність ланцюгової передачі. Спробуємо дати визначення 

несучої здатності для ланцюгової передачі. Несуча здатність ланцюгової 

передачі за [69, 70] − це її здатність виконувати роботу, тобто передавати певну 

потужність при потрібній довговічності (терміні служби) передачі. Як правило, 

потужність визначається як функція швидкості аналітичним або графічним 

методом. 

У роботі [117] подають визначення терміну "навантажувальна здатність", 

яке за змістом співпадає з даним нами визначенням несучої здатності. 

Навантажувальну здатність оцінюють граничною потужністю, яку може 

передавати ланцюгова передача із заданими геометричними та кінематичними 

параметрами при потрібному ресурсі її роботи в конкретних експлуатаційних 

умовах. Як бачимо, це одне і те ж поняття, яке в подальшому будемо називати 

"несуча здатність". 

Розглянемо як несуча здатність ланцюгової передачі зв'язана з її 

працездатністю. Працездатність − це такий стан виробу (ланцюга, зірочки, 

ланцюгової передачі в цілому), при якому в даний момент часу його основні 

параметри знаходяться в межах, встановлених вимогами технічної 

документації [117, 317]. Цими параметрами є: 

− кінематичні параметри, зумовлені зношуванням ланцюга і зірочок; 

− міцність окремих деталей ланцюгової передачі (статична і втомна); 

− міцність  пресових з'єднань валик-пластина, втулка - пластина. 

Таким чином, поняття працездатності ширше, ніж поняття несучої 

здатності, тому можна розглядати поняття  несучої здатності ланцюгової  

передачі за кожним із параметрів працездатності. Як бачимо, для несучої 

здатності ланцюгової передачі силовий фактор є 

одним з основних. 

2. Несуча здатність приводних 

роликових і втулкових ланцюгів та їх 

елементів. Несуча здатність шарнірних вузлів, в 

тому числі і для приводних ланцюгів, згідно з 

[231, 317] визначається міцністю провушин, 

пластин та валиків. Критерієм вичерпання 

несучої здатності вважають значні незворотні 

пластичні деформації: згин валика, контактне 

зминання, розрив або зріз провушин, 

руйнування одного з елементів, що утворюють 

вузол, які відбуваються при певних зусиллях. У 

[350] наближено розв’язано часткові задачі для 

провушин пластин в припущенні рівномірно 

розподіленого навантаження по дузі контакту з 

Рис Д.3.1. Схематичне 

зображення провушини із 

округленою головкою: 1 – 

болт, 2 - пластина. 
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валиком. Наприклад, для провушини пластинчастого ланцюга, в якого пластина 

має округлену головку радіусом 
0

R  і співвідношення діаметра внутрішнього 

отвору d  до ширини провушини RB 2 , що дорівнює 5,02/ Rd  граничне 

значення несучої здатності за умовою текучості  визначається  із залежності: 

 
Tгр

dRF σ2625,0 125,0   ,   (Д3.1)  

де грF  − граничне навантаження, що визначає несучу здатність; Tσ  − границя 

текучості матеріалу. 

Теоретично визначено оптимальне значення співвідношення радіуса 

головки провушини до діаметра отвору пластини 16,1/
0

dR  пластинчастих 

ланцюгів та співвідношення 588,02/ Rd  і 44,1/ td  (тут t  − товщина пластини), 

вище від яких несуча здатність не зростає. Значення 16,1/0 dR  підтверджено 

експериментально на зразках із Сталі 40Н. Таким чином, приблизними 

теоретичними рішеннями можна отримати інформацію для оцінки несучої 

здатності елементів шарнірного вузла за границею текучості. Експериментальні 

дані про міцність провушин і з’єднань використовують у розрахунковій 

практиці для обчислення несучої здатності. 

Руйнування деталей при дії змінних напружень викликане утворенням 

втомних тріщин в найнапруженіших зонах деталі, тобто в місцях їх найбільшої 

концентрації. В пластинах ланцюгів такими місцями є провушини, де дійсні 

напруження завжди набагато перевищують середні (номінальні). Найповніше 

аналіз цих робіт виконаний І. І. Івашковим [129, 130]. Недоліки технічних 

рішень задачі про розподіл напруг у провушині пластини наочно 

продемонстровані розрахунком, запропонованим Бернгардом. В поданих 

формулах Бернгарда і виконаного за ними розрахунку видно, що форма 

провушини, висота головки і характер посадки навантажувального стержня не 

впливають на кінцеві результати обчислень. Це протирічить дослідним даним. 

Шість різновидностей пластин Бернгард зводить до однієї, в той час як дійсні 

максимальні напруження в цих пластинах в певному перерізі можуть 

відрізнятися у два - три рази і на 40% відрізняються від таких напружень, 

визначених за формулами Бернгарда. 

У [149] викладений спосіб розрахунку провушини, що базується на теорії 

кривого бруса при уточнених законах розподілу навантажень в контакті 

провушини з валиком в розрізі. Розглянута поведінка провушини в умовах 

малоциклового навантаження за межею текучості і відзначені значні резерви 

міцності. Результати цих розрахунків точніші, ніж за Бернгардом і Ляме. 

Розрахунок  провушин наведений в роботах [24, 68, 394], в яких запропоновані 

різні методи зменшення величини напружень в провушинах. 

Із наведеного вище визначення несуча здатність ПРВЛ визначається 

роботою або потужністю при заданій довговічності. Враховуючи, що 

потужність дорівнює добутку сили на швидкість, можна при заданій швидкості 

подавати несучу здатність ланцюга граничним зусиллям F , яке передає 

приводний ланцюг . 

Тоді несуча здатність ПРВЛ визначається за формулою: 
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  ОПЗН FpF 
0.. ,      (Д.3.2) 

де ..ЗНF  − граничне допустиме зусилля, яке передає ПРВЛ і ТПЛ; 

 
0

p  − допустимий тиск в шарнірі ланцюга, що приймається в залежності від 

критерію довговічності, параметрів передачі, МПа; 

ldFОП   − опорна площа поверхні шарніра, мм2, [317], 

де d  − діаметр осі, м l  − довжина втулки, мм. 

Допустимий тиск в шарнірі ланцюга залежить від його типу, рядності, 

умов змащування, що враховується відповідно коефіцієнтами типу рядності, 

змащування цk , тk , ck  і розрахункового базового тиску 
б

p  шарнірі ланцюга, 

який вибирається в залежності від критерію довговічності [69, 70], тобто: 

 
б

pkkkp cтц 0 .       (Д.3.3) 

При розрахунку працездатності приводних роликових ланцюгів за 

критерієм зносостійкості на основі вітчизняного та закордонного досвіду 

розрахунку ПРВЛ при нормальних умовах роботи і відомій швидкості V  руху 

ланцюга, величину 
б

p  рекомендують визначати із залежностей: 

54/25 3  Vpб  МПа − для ПРВЛ, [122]; 

40
б

p  МПа − для пластинчастих тягових ланцюгів. 

Тоді ..ЗНF  визначається за формулою: 

ОПcтцЗН FVkkkF  3
.. /25 .      (Д.3.4) 

Якщо відомі швидкість руху ланцюга і число зубів 1z  меншої зірочки, то 

для ПРВЛ  

54/25,6 3
1  VzpV

б
 МПа,       (Д.3.5) 

і відповідно 

ОПcтцЗН FVzkkkF  3
1.. /25,6 .     (Д.3.6) 

Якщо швидкість руху ланцюга невідома і параметри передачі 

відрізняються від нормальних, то 
б

p  в шарнірі рекомендують визначати із 

виразів в залежності від вихідних даних [70]: 

− при частоті обертання 501 n  об/хв і діаметрі кола 1D  меншої зірочки 

54/670 3
11  DnpD

б
МПа,       (Д.3.7) 

− при частоті обертання 501 n  об/хв і крокові ланцюга t  з врахуванням 

числа зубів 1z  меншої зірочки 

54/400 3
1  tnkp pz

n

б
 МПа.     (Д.3.8) 

Значення коефіцієнта pzk , що враховує число зубів ведучої зірочки 1z , 

наведені у [70]. 

Тоді 

ОПcтцЗН FtnzkkkF  3
1

6
1.. /625,0400 .    (Д.3.9) 

При заданій довговічності ПРВЛ ( 1000C год) базовий допустимий тиск в 

шарнірі визначають в залежності від міжцентрової віддалі отворів пластин tA  в 

кроках, передавального числа u , швидкості руху 1V м/с, а також при умовах 

регулярного змащування ( 1ck ), спокійного навантаження ( 1γ k ) і при 
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допустимому збільшенні контактного кроку нtt  03,0 , де нt  − номінальне 

значення контактного кроку ПРВЛ, а значення базового допустимого тиску і 

несуча здатність виражаються такими залежностями: 

54//δ4350 3
1  VAuCzp tt

c

б
 МПа,    (Д.3.10) 

OПttcmцЗН FVAuCzkkkF  3
1.. //δ .    (Д.3.11) 

Розрахунок допустимого базового тиску за витривалістю деталей ПРВЛ 

при базовому терміні служби 15000....10000C  годин для середніх значень 50...30tA  

мм, 3....5,1u  в залежності від заданих параметрів передачі 1n , 1z  при спокійному 

навантаженні ( 1γ k ) і достатньому змащуванні ( 1ck ) рекомендується 

виконувати за формулами: 

− при умові забезпеченні витривалості пластин:  

а) для випадку ,коли 4,25t  мм 

54104,25//5,32 249
1

12
1  tпл

пл kYtnzp
б

 МПа,    (Д.3.12) 

OПcmцЗH FtnzkkkF  249
1

12
1.. 4,25// ,     (Д.3.13) 

де плY , tk  − відповідно коефіцієнти для визначення допустимого тиску з умови 

витривалості пластини ланцюга і в залежності від його кроку; 

б) для випадку, коли t >25,4 мм 

54104,25//5,32 69
1

12
1  tпл

пл kYtnzp
б

 МПа,    (Д.3.14) 

OПcmцЗH FtnzkkkF  69
1

12
1.. 4,25// ;     (Д.3.15) 

де pY , pk  − відповідно коефіцієнти для визначення допустимого тиску з умови 

витривалості роликів та втулок ланцюга і в залежності від його кроку; 

    ОПcmцЗН FtnnzkkkF  6 93
111.. 4,25/100//118000 .  (Д.3.16) 

Розрахунок несучої здатності за витривалістю ланцюга необхідно 

виконувати тільки для швидкохідних передач [69]. Якщо необхідно 

забезпечити тривалість роботи ПРВЛ C <1000 годин або 30000....15000C годин, 

розрахунковий базовий тиск в шарнірах потрібно визначати за даним терміном 

служби за допомогою рівнянь: 

 а) для пластин при 4,25t мм 

54/13500/4,25/5,32 4249
1

12
1  Сtnzpпл

б
МПа,    (Д.3.17) 

ОПcтцЗН FCtnzkkkF  4249
1

12
1.. /13500/4,25/5,32 ;  (Д.3.18) 

б) для пластин при t >25,4 мм 

54/13500/4,25/5,32 469
1

12
1  Сtnzpпл

б
МПа,   (Д.3.19) 

ОПcтцЗН FCtnzkkkF  469
1

12
1.. /13500/4,25/5,32 ;  (Д.3.20) 

в) для роликів і втулок при 1n > maxn  

54/13500)/4,25(//10118 86 9
111

6  Сtnznpв

б
 МПа,   (Д.3.21)  

OПcmцЗH FСtnznkkkF  86 9
111

6
.. /13500)/4,25(//10118 .  (Д.3.22)  

В таблицях 4-7 [117] подані значення необхідних коефіцієнтів, 

використаних у формулах (Д.3.11- Д.3.22). 

У німецькому стандарті DIN 8195 значення розрахункового базового 

тиску бp  вибирається в залежності від заданих значень V  і 1z . Для параметрів та 
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умов, що відрізняються від заданих, значення допустимого в шарнірах ПРВЛ 

тиску -  0p  повинно коректуватись за допомогою коефіцієнтів 1λ , NK , γk , 

значення яких подані в DIN 8195. Так, коефіцієнт питомого зношування 

враховує зміну міжцентрової віддалі в діапазоні 160...20tA мм в залежності від 

передавального числа 7....1u  і характеру навантаження γk , а також значення 

коефіцієнта потужності NK , яке залежить від u  і z . Із збільшенням значень 

параметрів 1z , u , tA  допустимий тиск  0p  підвищується в степеневій залежності. 

Останній забезпечує довговічність ланцюга, яка регламентована DIN 8195. 

Допустимий тиск можна визначити із залежності: 

  γ100 /λ kKkpp Nc   .      (Д.3.23) 

Несуча здатність при цьому визначиться за формулою: 

ОПNcЗН FkKkpF  γ10.. /λ .      (Д.3.24) 

Німецький вчений Рахнер подає формулу для визначення допустимого 

тиску в шарнірі із врахуванням поправочних коефіцієнтів за DIN 8195 

  γ00 kckpp rc  ,       (Д.3.25) 

де 0p  − вихідний допустимий тиск за DIN 8195;  

rc  − коефіцієнт шляху тертя,  3 75,41/226  ucAc tr . 

При цьому вираз для несучої здатності набуде вигляду: 

  ОПtcЗН FucAkkpF  75,41/226γ0.. .    (Д.3.26) 

Розрахунок несучої здатності ланцюга можна виконувати і за допомогою 

навантажувальних номограм, поданих у [124], які являють собою залежність 

максимальної, виходячи з умови міцності і довговічності елементів ланцюга, 

потужності, яка передається, від швидкості обертання ведучої зірочки. Типова 

номограма несучої здатності роликових ланцюгів показана на рис. Д.3.2. Задана 

довговічність роботи передачі забезпечується для потужностей, що лежать в 

межах заштрихованого контура ОАВС. Ділянка ОА контура визначає несучу 

здатність ланцюга з умови міцності пластин на втому, ділянка АВ − з умови 

ударної стійкості роликів, і ділянка ВС − з умови зношування валиків і втулок. 

У цій праці показана залежність величини потужності ланцюгової передачі від 

числа зубів ведучої зірочки 1z . Із збільшенням 1z  несуча здатність ланцюга 

зростає, що вказує на один із найпростіших способів підвищення потужності, 

яку передає ПРВЛ. 

 
Рис. Д.3.2. Типова номограма несучої здатності ПРВЛ за [124] 



 406 

Однак найбільший вплив на несучу здатність ланцюга мають точність 

його виготовлення і монтаж передачі [124]. Зменшення перекосів осей шарнірів 

може значною мірою збільшити навантаження, що передається. Збільшення 

терміну експлуатації ланцюга за міцністю роликів вимагає зменшення 

граничних навантажень. 

Для побудови кривої, яка обмежує можливість використання ланцюга за 

умовою його спрацювання, використовується формула К.П.Жукова [117], що 

визначає коефіцієнт працездатності 0M  при заданій нормі спрацювання 

0
0100/  Ht : 

3/2
10 ω)2(  TppkkkkkM iyTupхД ,    (Д.3.27) 

де   − середнє значення збільшення контактного кроку; 

yTupхД kkkkk ,,,,  − коефіцієнти, що враховують експлуатаційні, конструктивні, 

технологічні параметри передачі; 

p , ip  − умовні питомі тиски, створювані  відповідно корисним навантаженням   

та інерційними силами; 

T  − заданий термін придатності ПРВЛ; 

1ω  − частота обертання ведучої зірочки. 

При цьому потужність, яку може передавати ПРВЛ, визначають за 

формулою: 
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1 ,     (Д.3.28) 

де дR1  − радіус ділильного кола ведучої зірочки; 

81,9g  − прискорення вільного падіння, м/с2; 

yTupхc kkkkkk Σ  − узагальнений коефіцієнт, значення якого коливаються в 

межах 1…2; 

3,1......0,1 yTs kkk . 

Залежність (Д.3.28) зображена на рис. Д.3.3 кривою ОЕС. Як видно із 

цього рисунку гранична потужність N спочатку збільшується до певної 

величини, а потім швидко спадає до нуля. При граничній побудові ділянки ОА 

діаграми необхідно задаватись часом роботи передачі і деяким максимальним 

коефіцієнтом динамічності дk . Чим вищий рівень динамічності передачі, тим 

більше відхиляється від прямої ОЕ крива ОА. 

Слід також відзначити, що гранична потужність залежить і від умов 

експлуатації передачі. Залежно від них крива 1ωN  перетинає вісь абсцис при 

різних значеннях 1ω . Кращим умовам експлуатації відповідають більш 

допустимі значення потужності й кутові швидкості ведучої зірочки. Сукупність 

всіх кривих для даного типорозміру ланцюга вказує на шляхи і методи 

подальшого поліпшення його якості. Під час проектування ланцюга слід 

забезпечити комплекс таких властивостей, за яких, по можливості, рівномірно 

задовольнялись би всі критерії працездатності. Графічно ця умова виражається 

тим, що площа minS , заштрихована на рисунку 3, повинна бути мінімальною 
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Рис. Д.3.3. Діаграма несучої здатності за потужністю в залежності від 

кутової швидкості ведучої зірочки [297]: 1, 2 і 3 – криві, що характеризують 

)ω( 1fN   з умов забезпечення міцності пластин, стійкості і зношування шарнірів, 

відповідно 

 

Розглянуті у [297] номограми несучої здатності ланцюга дозволяють по 

новому висвітлити проектування ланцюгових передач із врахуванням їх 

початкової точності, монтажу передачі, умов роботи і тривалості експлуатації. 

Побудова подібних номограм для кожного типу ПРВЛ і ряду чисел зубців 

ведучої зірочки або ж створення відповідних таблиць, які входили б до 

стандартів на ланцюги,як це подано у [297] безперечно спростить і 

вдосконалить задачу раціонального вибору ланцюгів за заданими 

експлуатаційними й конструкторськими параметрами ланцюгового приводу. 

Значна робота з проведення розрахунку навантажувальної здатності 

роликових передач здійснена Краснодарською науковою школою під 

керівництвом д.т.н., проф. Глущенко І. П. та д.т.н. проф. Петрика А.О [297]. 

Згідно із [297] навантажувальна здатність – це оптимальна потужність, яку 

може передати ланцюгова передача із заданими геометричними і 

кінематичними параметрами при необхіднім ресурсі роботи її у конкретних 

експериментальних умовах. Навантажувальну здатність визначають за: 

граничною потужністю, яка передається ланцюговою передачею з умови 

втомної міцності пластин ланцюга; границею втомної міцності деталей шарніра 

ланцюга; за зносостійкістю; за критерієм заїдання в шарнірі. Для визначення 

навантажувальної здатності використовують метод блокувального контура. 

Один із варіантів як приклад поданий на рис. Д.3.4., де криві 1, 2, 3 побудовані, 

виходячи із певних умов:  

1 − з умови збереження втомної міцності пластин;  

2 – з умови забезпечення втомної міцності деталей шарніра ланцюга; 

3 – з умови забезпечення зносостійкості шарнірів. 

Розглянуто питання вибору основних параметрів ланцюгових передач з 

умови забезпечення потрібного терміну служби роликів. Отримані формули 

дозволяють визначити робочий діапазон чисел обертів ведучої зірочки, 

швидкість руху ланцюга та її несучу здатність, що зумовлена працездатністю 

роликів. Наведена формула для визначення потужності, яка передається 

ланцюгом, в залежності від кроку ланцюга, числа зубів та кутової швидкості 
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ведучої зірочки. Характер зміни цієї залежності при зміні її визначальних 

параметрів відповідає результатам досліджень, наведених у [366]. Аналітично 

встановлена обернено пропорційна залежність терміну служби роликів 

ланцюгів, які використовуються у швидкохідних і тихохідних передачах, від 

потужності, що передається, в степені відповідно 0,6 і 4. Для середньохідних 

передач цей показник змінюється в інтервалі від 4 до 0,6. Усереднене його 

значення 2,67 отримане експериментально в роботі [42], результати якої  

покладені в основу американського стандарту на ПРВЛ. 

 

 
Рис. Д.3.4. Блокувальний контур граничних потужностей для роликової 

ланцюгової передачі з параметрами: ланцюг ПР-25,4-600; міжосьова віддаль 

Ta =400мм; передавальне число u =1; число зубців ведучої зірочки 1z  =21; 

навантаження рівномірне – vK =1; середній ресурс ланцюга T =5000 годин [130]: 

1 − з умови збереження втомної міцності пластин; 2 – з умови забезпечення 

втомної міцності деталей шарніра ланцюга; 3 – з умови забезпечення 

зносостійкості шарнірів, за [297]. 

 

В загальному вигляді несучу здатність ланцюга  можна записати як 

функцію багатьох змінних 

 .11.. ;;;δ;;;;;;;; ОПttтcцЗН FAuCtznVkkkfF  .    (Д.3.29)  

3. Деякі особливості визначення несучої здатності багаторядних і 

баготоконтурних ланцюгових передач. Вище наведений огляд розрахунку 

несучої  здатності  в основному висвітлює роботу однорядної і частково 

багаторядної ланцюгових передач. Для багаторядних ПРВЛ несуча здатність 

визначається добутком потужності N , яку передає однорядний ланцюг, на так 

званий, коефіцієнт рядності тK  [117]. Проте цілий ряд авторів [130, 163-164 

297] наводять різні значення коефіцієнта тK  для одних і тих же багаторядних 

ПРВЛ. Ці дані подані у таблиці. Як бачимо із таблиці 1 значення тK  мають 

розбіжності. Крім того, вони представлені як постійні величини. Проте, 

величина тK  має ймовірностний характер [109, 162]. 

Разом з тим проблема розрахунку несучої здатності паралельно-рядних 

ланцюгових передач, оснащених двома і більше ланцюгами, практично не 

вирішена. Частково питання несучої здатності приводних ланцюгів, які 
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використовуються  в паралельно-рядних передачах, розглянуте в [109, 162]. У 

працях [109, 162-165] вперше зроблено спробу розглянути несучу здатність 

приводного ланцюга у ймовірностному аспекті через стохостичність 

коефіцієнта нерівномірності навантаження НK  або коефіцієнта рядності тK . 

В роботі [364] подані значення minтK  як квантилів випадкової величини 

тK , для якої функція розподілу   KPKF m  < тK =0,95 при рівні ризику 0,05 

дворядного втулкового ланцюга. При постійній деформації ведучої вітки 

837 мкм і середньоквадратичних відхиленнях контактного кроку σ(t) - 30; 40; 

50 мкм значення minтK  відповідно дорівнюють 1,81; 1,75; 1,69. При постійному 

значенні  constσ(t)   і  змінних значеннях  837  мкм; 1038 мкм; 1554 мкм 

відповідно значення minтK дорівнювали : 1,84; 1,76; 1,69. Отримані результати 

[164] підтверджують, що нерівномірність навантаження деталей ланцюга на 

рядах, що оцінюються відносним показником тK , залежать від  точності 

контактних кроків, жорсткості ланцюга та довжини робочої вітки. 

В роботі [107] доведено, що кутова орієнтація втулок, яка виключає 

можливість контакту валика із швом втулки, підвищує точність розмірних 

параметрів дворядних втулкових приводних ланцюгів, з кроком 9,525 мм і 

зокрема, середнє значення тK  підвищується з 1,7 до 1,82. Підвищення 

коефіцієнта рядності і відповідно рівномірності навантаження рядів ланцюга 

позитивно впливає на його несучу здатність. 

В дослідженнях Хавасової Н.І. [364] запропоновано, враховуючи важкі 

режими експлуатації приводних ланцюгів підвищеної міцності і точності 

ПЛМТ (наприклад, для бурових установок), здійснити заміну ланцюгових 

передач, оснащених трирядними ПРВЛ, на триконтурну ланцюгову передачу, 

оснащену трьома однорядними ланцюгами. Така реконструкція дала 

можливість підвищити довговічність ланцюгових передач у три рази, зменшити 

ударні навантаження на 20%, а нерівномірність навантажень по контурах - у 

два рази за умови використання зірочки з пружними елементами . 
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Таблиця.Д.3.1 Значення тK  в залежності від кількості рядів багаторядних 

ланцюгів для ПРВЛ і приводних ланцюгів підвищеної міцності і точності 

ПЛМТ, запропоновані різними авторами. 

 

Типи ланцюгів КІЛЬКІСТЬ РЯДІВ, m Автори,  

країна,  

рік 1 2 3 4 6 8 

ПЛМТ 1,0 1,8 2,5 3,2 4,5 5,8 Баграмов Р.А. 

Росія, 1988  

 

 

 

 

 

 

ПРВЛ 

1,0 1,8 2,7 3,6 5,4 - Кунтцман П.Франц

ія, 1961 

1,0 1,7 2,5 3,0 - - Решетов Д. М. 

Росія, 1974[317] 

1,0 1,7 2,5 3,0 - - Глущенко И. П. 

Петрик А. А. 

Росія, 1973[69] 

1,0 1,8 2,5 3,3 4,5 - Столбін Г. Б. 

Готовцев А. А  

Котьонок  І. П.  

Росія, 1973 

1,0 1,8 2,55 3,2 4,5 5,6 Готовцев А. А  

Котьонок  І. П.  

Росія, 1982[75] 

4. Несуча здатність тягових пластинчастих ланцюгів. Найповніше 

питання несучої здатності тягових пластинчастих ланцюгів (ТПЛ) висвітлено у 

працях І.І. Івашкова [131], в яких визначено, що при роботі такого ланцюга 

можливі три види його граничних станів за критерієм міцності: 

− втомне руйнування деталей; 

− поява в деталях ланцюга недопустимих пластиних деформацій; 

− повне руйнування деталей під дією короткотермінового 

перевантаження. 

Несучу здатність ТПЛ пропонують визначати руйнівними 

навантаженнями відповідно ..врQ , ..дрQ  і ..врQ , при яких можуть виникнути ці 

граничні стани. 

Руйнівне навантаження (кН) за границею витривалості матеріалу пластин 

згідно з [129] пропонують визначати за формулою: 
 

    ψ11α1

βσ22,0

σ
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нpp
пвр ,                                                      (Д.3.30) 

де m  − число пластин у ланці ланцюга; 

b , 1r , s  − параметри пластини: ширина, радіус (ширина) отвору і товщина 

пластини, відповідно; 

вp σ3,0σ 1   (МПа) – границя витривалості при розтягу (тут в  - границя міцності 

матеріалу пластини МПа); 
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β  − коефіцієнт, що враховує стан поверхні, змащування і спосіб з’єднання 

пластин з валиками і втулками; 

..нрК  − коефіцієнт режиму навантаження; 

q  − коефіцієнт чутливості металу до концентраторів напружень; 

σα  − теоретичний коефіцієнт концентрації напружень; 

ψ  − коефіцієнт, який характеризує форму діаграми граничних напружень. 

Руйнівне навантаження (кН) за границею витривалості матеріалу валика 

на згин по його середині пропонують визначати за формулою [131]: 
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 , (Д.3.31) 

де 1σ  − границя витривалості при симетричному циклі згину; 

d , l  і l   − розмірні параметри: діаметр валика, ширина ланцюга по внутрішніх 

пластинах і ширина ланки по серединах зовнішніх пластин, відповідно; 

ε  − масштабний фактор; 

..нрК  − коефіцієнт режиму навантаження; 

ψ  − коефіцієнт, який характеризує форму діаграми граничних напружень; 

σK  − ефективний коефіцієнт концентрації напружень при згині; 

β  − коефіцієнт, який враховує якість обробки поверхні валика; 

..нрК  − коефіцієнт режиму навантаження. 

Руйнівне навантаження (кН) за границею витривалості матеріалу втулок 

[131]: 

 ψ1

βσ157,0

σ..

..11
...








KKKK

Kdl
Q

рпц

нp
втвр
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де 1σ , β  і ..нрК  визначаються так як і для валів; 

l   і 1d  − ширина ланки по внутрішніх пластинах, яка дорівнює висоті втулки, і 

зовнішній діаметр втулки, відповідно; 

цK  − коефіцієнт, який враховує зниження розрахункового приведеного 

напруження при наявності цементації; 

K  − коефіцієнт, що враховує вплив числа зубів z  і їх форму на зусилля 

сплющування втулки на зірочці; 

..рпK  − коефіцієнт приведених напружень, який враховує сумісний вплив 

напружень від згину і сплющування втулки під дією навантаження від зубця 

зірочки; 

σK  − ефективний коефіцієнт концентрації напружень для втулок. 

Руйнівне навантаження (кН) за границею міцності матеріалу пластин: 

  ввнвпвр srbККтQ σ21,0 1.....  ,       (Д.3.33) 

де вK  − коефіцієнт, який враховує вплив розмірів, форми отвору і 

термообробку; 

..внK  − коефіцієнт, який враховує нерівномірність розподілу навантаження між 

пластинами при розриві. 
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Руйнівне навантаження (кН) за границею міцності матеріалу валиків при 

згині у перерізі, що проходить по середині довжини валика перпендикулярно 

до його поздовжньої осі [129]: 
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... ,  (Д.3.34) 

де d  − діаметр валика; 

pK  − коефіцієнт, що враховує вплив співвідношень валика і втулки. 

Руйнівне навантаження (кН) за границею міцності матеріалу втулок [131]: 
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Руйнівне навантаження за границею текучості матеріалу пластин можна 

приблизно визначити із співвідношення вsпвpsp QQ σσ.....  . Визначати руйнівні 

навантаження за границею текучості матеріалів інших деталей (валів, втулок) 

немає необхідності, так як їх пластична деформація не лімітує їх несучу 

здатність. 

Руйнівне навантаження в
пврQ ...  за несучою здатністю пластин при 

випробуванні ланцюгів на роботоздатність необхідно визначати із виразу 

(Д.3.26), тобто прийняти в
пвpпвp QQ ......  , так як характер навантаження пластин в 

процесі роботи і при випробуваннях ідентичні. 

На відміну від пластин на валики при випробуваннях ТПЛ на розтяг 

навантаження діє по іншому, і тоді несуча здатність валиків вища, ніж при їх 

експлуатації і визначається формулою [131]: 
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де pK   − коефіцієнт, що залежить діаметра валика і висоти втулки; 

2c  − розмірний параметр, що визначається віддаллю між внутрішніми 

плоскими поверхнями зовнішніх пластин ТПЛ; 

a  − довжина площадки дотику здеформованого вала і втулки. 

5. Ймовірнісний аспект несучої здатності ПРВЛ і ТПЛ. Умови 

навантаження деталей ПРВЛ і ТПЛ та характеристики міцності мають певне 

розсіювання, що є наслідком змінності умов експлуатації, розсіюванням 

геометричних розмірів деталей ланцюгів, відхилень фізико-механічних 

властивостей матеріалів  і технологій виготовлення. Значення запасу міцності 

можна визначити за середніми значеннями діючих зусиль і несучої здатності 

або за експериментальними (найбільшим за зусиллям і найменшим за несучою 

здатністю). 

У тому чи іншому випадках необхідна величина запасу міцності 

визначається вимогами надійності при певних умовах роботи. Надійність 

оцінюється ймовірністю появи руйнувань окремих елементів конструкції із 

загального числа працюючих деталей в ланцюгах. Аналіз літературних даних 

[162, 165] показує, що стосовно ПРВЛ і ТПЛ ще недостатньо розроблені 

методи імовірнісної оцінки несучої здатності цих виробів. 
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Додаток Ж 

Додаток Ж.1 

 

Методика проведення експериментальних досліджень гвинтових транспортно-

технологічних механізмів та їх елементів 

 

Оскільки, під час проведення експериментів змінні незалежні фактори 

неоднорідні та мають різні одиниці вимірювання, а числа, що виражають 

значення цих факторів – різні порядки, то їх приводили до єдиної системи 

обрахунків шляхом переходу від дійсних значень до кодованих. 

Зв’язок між кодованими ix  та натуральними iX  змінними факторами 

встановлювали за залежністю [3]: 

i

ii
i

X

XX
x


0

 ,                                            (Ж.1.1) 

де 0iX  - натуральне значення і-го фактору на нульовому рівні; iX  - інтервал 

варіювання і-го фактору.  

Повнофакторний експеримент (ПФЕ) проводили на трьох рівнях 

варіювання факторами. Нульовий рівень, або середнє значення кожного 

вхідного фактору, визначали за формулою [3, 305]: 

2
0

minmax XX
X


 ,                                              (Ж.1.2) 

де 0X  -  числове значення нульового рівня вхідного фактору;  

maxX  -  числове значення верхнього рівня вхідного фактору;  

minX  -  числове значення нижнього рівня вхідного фактору.  

Визначали інтервали варіювання факторами [3]: 

2

minmax
i

XX
X


 .                                          (Ж.1.3) 

Вводили умовні позначення верхнього, нижнього та нульового рівнів 

варіювання факторів, відповідно +1, -1, 0 для побудови план-матриці 

планування експериментів [3, 305]. Після кодування вхідних факторів складали 
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план-матриці повного факторного експерименту типу ПФЕ 33 для загального 

числа дослідів 
kPN  , де Р – кількість рівнів варіювання, к – кількість 

діючих вхідних факторів у експерименті, наведені відповідно у табл. 5.1. З 

метою достовірної оцінки ГТТМ під час проведення експериментальних 

лабораторних досліджень, необхідну кількість вимірів показників, що 

контролюються (повторність дослідів), визначали за методикою, викладеною у 

[3, 110, 339], при цьому досліди проводили у трикратній повторності. 

Статистичну значимість коефіцієнтів рівняння регресії ib  проводили за 

t - критерієм Ст’юдента та визначали у такій послідовності [110]: 

- визначали дисперсію похибок дослідів у рядках плану ПФЕ: 
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де n  - кількість паралельних дослідів (повторюваностей одного експерименту);  

 j  =1, 2,..., n ; 

- визначали дисперсію відтворення досліду: 
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- визначали похибку відтворення: 

,2

yy SS                                                       (Ж.1.6) 

- визначали умову значимості коефіцієнтів ib  рівняння регресії:  
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jki                                                   (Ж.1.7) 

де Tt  - табличне значення коефіцієнта Ст’юдента, яке вибирається з таблиці 

залежно від ступеня відповідності f  та рівня значимості   [110]. 

Ступінь відповідності дорівнює: 

Nnf )1(  .                                              (Ж.1.8) 

 Якщо умова значимості (Ж.4) не виконується, то такий коефіцієнт ib  

рівняння регресії приймали рівним нулю, а відповідний член ix  рівняння 
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регресії виключали. 

 Перевірку адекватності вибраної математичної моделі 

експериментальним даним, тобто відповідність математичної моделі реальному 

процесу, здійснювали за F - критерієм Фішера наступним чином [110]: 

- визначали дисперсію адекватності: 








N

u

uuag yy
gN

n
S

1

22 )~( ,                                 (Ж.1.9) 

де gN   - число степеней вільності дисперсії адекватності; g  - число 

значимих коефіцієнтів в рівнянні регресії; uy  - середнє значення відгуку в u -

му досліді; uy~  - значення відгуку в u -й точці плану, обчислене за рівнянням 

регресії; 

- визначали розрахунковий критерій відповідності Фішера pF : 
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                                                    (Ж.1.10) 

де 2
yS  - дисперсія відтворення досліду; 

- визначали табличне значення критерію Фішера TF  за заданим рівнем 

значимості   і двома степенями відповідності [2, 110,]: gNfag   та 

)n(Nf y 1 . 

 Умову адекватності вибраної математичної моделі перевіряли згідно 

нерівності [110]: 

pF < TF .                                                 (Ж.1.11) 

Отримане значення pF  порівнювали з табличним TF . Якщо умова 

 yagTp f,f,,FF 050  виконувалась, тобто розрахункове значення pF - критерію 

Фішера менше табличного TF  при 5 % - му рівні значущості, числі степені 

вільності дисперсії адекватності gNfag   та числі степені вільності 

дисперсії відтворюваності )n(Nf y 1 , то рівняння регресії ПФЕ адекватне 

експериментальним даним. 
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Додаток 3 
Технічна характеристика універсального обкатного верстату 5А725: 

Найбільший діаметр веденого зубчастого колеса   500 мм 

Кути між осями шпинделів: 

    найменший      45° 

    найбільший     180° 

Найбільша міжосьова відстань:      175 мм 

Найбільша довжина твірної ділильного конуса веденого 

конічного колеса         не менше 

250 мм 

Модуль зубчастих коліс: 

    найменший      2,5 

    найбільший     10 

Число швидкостей ведучого шпинделя:     2 

Частота обертання ведучого шпинделя     625; 1250 об/хв 

Електродвигун трьохфазного струму      АО2-42-8/4СПУ3 

Потужність          2,3; 3,9 кВт 

Частота обертання        720; 1420 об/хв. 

Бабка ведучого шпинделя: 

Відстань від торця шпинделя до центра станка  

    найменша      120 мм 

    найбільша      380 мм 

Вертикальне зміщення шпинделя 

    вверх       175 мм 

    вниз       125 мм 

Конус отвору шпинделя       метричний 100 

Діаметр наскрізного отвору шпинделя     80 мм 

Бабка веденого шпинделя: 

Відстань від торця шпинделя до центра станка  

    найменша      0 мм 

    найбільша      180 мм 

Відстань від осі ведучого шпинделя до торця веденого 

(при куті між осями 90°)       -190-300 мм 

Конус отвору шпинделя       метричний 100 

Діаметр наскрізного отвору шпинделя     80 мм. 

Неортогональні конічні передачі можливо встановлювати за трьома схемами 

(рис. З.1.1-З.1.2) [105, 357]: 
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Рис. З.1.1 Схема І розміщення 

неортогональних зубчастих конічних 

формоутворюючих інструментів 

 
Рис. З.1.2 Схема ІІ розміщення 

неортогональних зубчастих конічних 

формоутворюючих інструментів 

 
Рис. З.1.3 Схема ІІІ розміщення 

неортогональних зубчастих конічних 

формоутворюючих інструментів 

 
Рис. З.1.4. Графік зон зачеплення 

зубчастих конічних формоутворюючих 

інструментів діаметром до 500 мм 

Експериментальними дослідженнями встановлено, що для формоутворення ГГЗ 

доцільно використовувати схему ІІІ . 

Для ведених зубчастих коліс і їх оправ, які мають розмір А1, менший або рівний 

180 мм, обкатування проводили в положенні осі ведучого шпинделя на центрі каретки. 

Тоді розміри А і А1 встановлюються безпосередньо. Якщо А1 більше 180 мм, слід ведену 

бабку встановити на розмір 180°, а розміщення каретки і ведучої бабки розраховувати за 

формулами: 

cos)180( 1  AAX ,    (З.1.1) 

де Х – відстань від центра каретки до торця ведучого шпинделя; 

А=Б+В – відстань від вершини конуса до торця ведучої шестерні з врахуванням 

вильоту оправи. 

Відстань від центра каретки до осі ведучого шпинделя визначали за залежністю: 

sin)180( 11  AX ,    (З.1.2) 

де Х1 – відстань від центра каретки до осі ведучого шпинделя; 

А1=Б1+В1 – відстань від вершини конуса до торця веденої шестерні з врахуванням 

вильоту оправи. 
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Додаток Л. 

 
Графоаналітичне оброблення результатів експериментальних досліджень якості 

змішування сипких матеріалів гвинтовим змішувачем з використанням «Mathcad 

2000 Professional» 

 

CreateMesh M1 6 16 0.3 0.5 30 30( )

 
а) CreateMesh M1 6 16 0.3 0.5 30 30( )

 
б) 

 

Рис. Л.1.1. Поверхня відгуку (а) та двомірний переріз поверхні відгуку (б) залежності 

величини неоднорідності змішування Vc від коефіцієнта завантаження Кз та величини 

зазору S між валом та витком (n = 142 об/хв.) 

 

CreateMesh M1 56.8 227.2 6 16 30 30( )

 
а) 

CreateMesh M1 56.8 227.2 6 16 30 30( )

 
б) 

 

Рис. Л.1.2. Поверхня відгуку (а) та двомірний переріз поверхні відгуку (б) залежності 

величини неоднорідності змішування Vc від частоти обертання робочого органу n та 

величини зазору S між валом та витком (К3 = 0,4) 

 

Vc, % 

S, мм 
 K3 

 K3 

S, мм 

Vc, % 

S, мм 

S, мм 

n, об/хв. 

n, об/хв. 



 419 

CreateMesh M1 56.8 227.2 0.3 0.5 30 30( )

 
а) 

CreateMesh M1 56.8 227.2 0.3 0.5 30 30( )

 
 

б) 

 

 

Рис. Л.1.3. Поверхня відгуку (а) та двомірний переріз поверхні відгуку (б) залежності 

величини неоднорідності змішування Vc від частоти обертання робочого органу n та 

коефіцієнта завантаження К3 (S = 11 мм) 

 

Vc, % 

n, об/хв. 
n, об/хв. 

 K3 

 K3 
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Додаток М 

Методика розрахунку контактних ланок приводу гнучкого канатного 

конвеєра 

Розроблена конструкція гнучкого 

канатного конвеєра представлено на 

(рис.М.1). 

Для розрахунку зусиль, які діють на 

ланку приводу гнучкого канатного конвеєра 

використаємо розрахункову схему зображену 

на рисунку 2. Оскільки Г-подібні штовхачі 

привода кріпляться до привідного диска 

мінімум у двох локалізованих точках (див 

рис.М.2) то внаслідок зусилля Q, яке 

уособлює дію маси вантажу і сил тертя 

транспортуючих дисків до поверхні U-

подібної траси конвеєра, Г-подібний штовхач 

функціонує як типовий важіль і основні 

зусилля сконцентровані у відповідних точках 

його взаємодії із транспортуючим диском і 

місць кріплення до привідного диска, тобто 

точки 1, 2, 3. 

Відповідно для визначення співвідношення 

між зусиллям Q і силою W, яка діє на крайню 

точку кріплення Г-подібного штовхача до 

привідного диска, розглянемо їх сумарну дію на 

прямий важіль роль якого в даному випадку 

виконує Г-подібний штовхач. Тобто зусилля Q, 

яке уособлює дію маси вантажу і сил тертя 

транспортуючих дисків до поверхні U-подібної 

траси конвеєра, діє на один кінець Г-подібного 

штовхача на деякій відстані l1, числове значення 

якої є конструктивною величиною, від так званої 

осі коливання, яка знаходиться в точці 2. 

Відповідно коли транспортуючий диск контактує 

із поверхнею Г-подібного штовхача зусилля Q 

дещо зміщує штовхач навколо осі в точці 2, а на 

протилежному боці штовхача, в місці його 

фіксації, виникає сила W, яка діє на місце 

фіксації Г-подібного штовхача до привідного 

диска і може спричинити руйнування кріплення. Попередньо можна 

припустити, що внаслідок різниці між значеннями плечей l1 і l2, а також з 

врахуванням втрат на тертя, що значення сил Q і W будуть різними. Для 

визначення співвідношення даних сил використаємо принцип обертання 

важеля, тобто точкою обертання у нашому випадку буде т.2. Відповідно 

4 

3 

2 

1 

5 

Рис.М.1 Конструкція гнучкого 

канатного конвеєра [282]: 1- 

механізм транспортування 

вантажу; 2- канат; 3- робочий 

орган; 4-привідна зірочка; 5- 

бункер 

Рис. М.2 – Розрахункова 

схема для визначення 

зусиль, які діють на ланку 

приводу гнучкого 

канатного конвеєра 
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позначимо реакцію на осі даного важеля через N від якої виникає сила тертя Nf, 

яка перешкоджає провертанню. 

Для визначення сили N запишемо умову рівноваги Г-подібного штовхача 

відносно точки 3 розрахункової схеми, але без врахування сили тертя. 

Відповідно 

 2123 llQNlM  ,     (М.1.1) 

але  

 

2

21

l

llQ
N


 ,     (М.1.2) 

тобто 

WQN  .      (М.1.3) 

 

Для визначення співвідношення між зусиллям Q, яке уособлює дію маси 

вантажу і сил тертя транспортуючих дисків до поверхні U-подібної траси 

конвеєра та силою W, яка діє на місце фіксації Г-подібного штовхача до 

привідного диска, знайдемо рівняння рівноваги штовхача відносно т.2 з 

урахуванням тертя від сили N. 

0212  WlrfNQlM ,     (М.1.4) 

де r – радіус поперечного перерізу заклепки; f – коефіцієнт тертя.  

Відповідно 
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 .    (М.1.5) 

Підставивши у формулу (Д.5) значення сили N згідно рівності (М.1.3) 

отримаємо 
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WfrQfrQlWl  12 ;     (М.1.7) 

QfrQlWfrWl  12 ,     (М.1.8) 

відповідно 
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Проте для забезпечення функціональної здатності конвеєра необхідно, 

розрахувати міцність кріплення Г-подібного штовхача, а саме у небезпечній 

зоні т.3. Це можна зробити за аналогією відомої методики розрахунку [270]. 

Так для нашого випадку перевірку міцності з’єднання на зріз можна за 

формулою 
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де z – кількість заклепок; d – діаметр заклепки. 

Перевірка міцності на зминання 
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де  – найменша товщина з’єднуваних елементів. 
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1 ,   (М.1.14) 

де L – ширина штовхача небезпечному перерізі. 
Згідно даних, отриманих шляхом підстановки різних варіантів даних конструктивних 

параметрів з’єднуючих елементів, отримані наступні графічні залежності зміни 

навантаження, яке здатне сприймати з’єднання без порушення його цілісності (рис.М.3, М.4, 

М.5). 
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Рис. М.1.3 – Графічні залежності зміни 

зусилля зрізу від діаметра заклепок для 

різних матеріалів 

Рис. М.1.4 – Графічні залежності зміни 

зусилля зминання від діаметра заклепок 

для різних матеріалів 
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Рис. М.1.5 – Графічні залежності зміни зусилля відривання головок 

(розриву) з’єднання від кількості площин розриву (кількості заклепок) для 

різних типорозмірів заклепок 
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Додаток М.2. 

Розрахунок трубчастого скребкового транспортера з просторовою трасою 

 

Для визначення необхідної потужності двигуна на приводі канатного 

гнучкого конвеєра для переміщення сипкого вантажу на похилених і 

криволінійних ділянках розглянемо розрахункову схему на рис. М.2.1 

 
Рис. М.2.1. Розрахункова схема для визначення силових характеристик 

канатного гнучкого конвеєра 

 

Необхідну потужність двигуна для переміщення вантажу по трьох 

ділянках труби канатного конвеєра згідно розрахункової схеми на рис. М.2.1 

визначаємо за формулою: 

n

1 oi k

i 1

k P v

N
1000





, (М.2.1) 

де k1 - коефіцієнт запасу потужності, Poi - сила опору на і-тій ділянці, Н; n - 

кількість характерних ділянок конвеєра; vk - швидкість переміщення робочого 

органу конвеєра, м/с; η - коефіцієнт корисної дії приводу. 

На представленій розрахунковій схемі рис. М.2.1 можна виділити три 

характерні ділянки: дві нахилені під кутами α1 і α2 та одну радіусну ділянку з 

кутом обхвату dβ. 

Визначимо силу опору на першій ділянці: 

   01 0 1 1 0 1 1 2 1 1P m m sin m f m f cos gL        ,   (М.2.2) 
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де m0 - маса одного погонного метра каната із скребками, кг/м; m1 - маса одного 

погонного метра вантажу, що переміщується конвеєром, кг/м; f1 - коефіцієнт 

тертя між скребком конвеєра та внутрішньою поверхнею труби; f2 - коефіцієнт 

тертя між вантажем та внутрішньою поверхнею труби; α1 - кут нахилу конвеєра 

на першій ділянці, град; g - прискорення вільного падіння м/с; L1 - довжина 

першої ділянки, м. 

Аналогічно знаходимо силу опору на третій ділянці: 

   03 0 1 2 0 1 1 2 2 2P m m sin m f m f cos gL        ,   (М.2.3) 

 

де α2 - кут нахилу конвеєра на третій ділянці, град; L2 - довжина третьої 

ділянки, м. 

На радіусній ділянці 2 конвеєра появляються додаткові сили опору 

внаслідок переміщення скребків конвеєра по криволінійній внутрішній 

поверхні труби радіусом R. 

Розглянемо радіусну частину конвеєра як елементарну ділянку обмежену 

кутом dβ. Визначаємо нормальну силу реакції труби на скребок: 

d
dN 2Psin

2


 ,   (М.2.4) 

де  Р – сила натягу каната, Н;  dβ – елементарний кут радіусної ділянки, рад. 

Для малих кутів на елементарних ділянках 
d d

sin
2 2

 
 , тоді 

dN Pd  .      (М.2.5) 

Приріст натягу каната на елементарній ділянці dl визначаємо як приріст 

на переміщення ваги вантажу і елементів конвеєра та зростання опору 

переміщення на радіусній поверхні конвеєра: 

  1 2 1 2
0 1 1 2 3dP m m sin m f cos gdl f dN

2 2

    
    
 

,  (М.2.6) 

де f3 - коефіцієнт тертя між скребком та внутрішньою радіусною поверхнею 

труби. 

Довжину елементарної ділянки визначаємо за формулою: 

dl Rd  .    (М.2.7) 

Підставляючи формули (М.2.5) і (М.2.7) у формулу (М.2.6) одержимо: 

  1 2 1 2
0 1 1 2 3dP m m sin m f cos gRd f Pd

2 2

    
      
 

.  (М.2.8) 

Проводимо розв’язок диференціального рівняння (М.2.8): 
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1 2 1 2P 0
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  .  (М.2.9) 

де Р1 – натяг канату до радіусної поверхні, Н; Р2 – натяг канату після радіусної 

поверхні, Н. 
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Після інтегрування рівняння (М.2.9) одержимо: 
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  (М.2.10) 

Після спрощення рівняння (М.2.10) одержимо: 

   3 3f f1 2 1 2
2 1 0 1 1 2
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gR
P P e m m sin m f cos e 1

2 2 f

     
     

 
. (М.2.11) 

Тоді силу опору на другій радіусній ділянці конвеєра визначаємо за 

формулою: 

o2 2 1P P P  ;     (М.2.12) 

   3f1 2 1 2
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. (М.2.13) 

Масу погонного метра вантажу визначаємо за формулою: 

1

k

Q
m

3,6v
 ,     (М.2.14) 

де Q  - продуктивність конвеєра, т/год. 

Швидкість переміщення конвеєра: 

k 2

4Q
v

3600 D


 
,    (М.2.15) 

де D – внутрішній діаметр труби, м; γ - питома густина вантажу т/м3; ψ - 

коефіцієнт заповнення конвеєра. 

Загальну продуктивність гнучкого гвинтового конвеєра визначають за 

формулою [80]: 

   
3

1
з 1 3 3 3 1 4

D
Q 1 1 sin cos sin k k

16

 
         , (М.2.16) 

де 1  - коефіцієнт, що враховує відхилення швидкості переміщення 

матеріалу від середньої швидкості;  - коефіцієнт заповнення міжвиткового 

об’єму гвинтового робочого органу; 3  - кут нахилу витка шнека, град;   - 

коефіцієнт тертя між матеріалом і шнеком; k1 - коефіцієнт, який враховує зміну 

продуктивності транспортування від просипання через проміжки та 

перекидання матеріалу через гвинт для нахилених транспортерів; k4 – 

коефіцієнт, що враховує кут нахилу гвинтового конвеєра;  - кутова швидкість 

гвинтового робочого органу, рад/с; D1 – зовнішній діаметр гвинтового робочого 

органу, м; 

Потужність транспортування матеріалу на основі попередніх досліджень 

[122]: 

 пр в d 3 5k k k Q H k L
N

367


 ,    (М.2.17) 



 426 

де 
прk  - коефіцієнт, що враховує витрати на переміщення матеріалу по 

гвинтовій лінії; вk  - коефіцієнт, що враховує неточність виготовлення шнека; 

dk  - коефіцієнт, що враховує конструктивні особливості гвинтового конвеєра; g 

– прискорення вільного падіння, м/с2; Н – висота піднімання вантажу, м; k5 – 

коефіцієнт, що враховує втрати на тертя по довжині транспортера; L – довжина 

шляху переміщення вантажу, м. 

Коефіцієнти у рівняннях (М.2.16) та (М.2.17) визначаємо на основі 

експериментальних досліджень. 

Довжину шляху переміщення вантажу визначаємо за формулою: 

1 2

D
L L L R

2

 
     

 
.     (М.2.18) 

Висота піднімання вантажу:  

1 1 2 2H L sin L sin    .    (М.2.19) 

На основі формул (М.2.1) та (М.2.17) будуємо графічні залежності 

необхідної потужності для транспортування матеріалів від продуктивності 

канатного гнучкого конвеєра і гвинтового гнучкого  конвеєра. 
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Рис. М.2.2 – Залежність потужності 

конвеєрів від продуктивності: 1 – для 

гнучкого канатного конвеєра, 2 – для 

гнучкого гвинтового конвеєра 

Рис. М.2.3 – Залежність потужності 

гнучкого канатного конвеєра від 

продуктивності: 1.  α1=10˚, α2=70˚; 2.  

α1=20˚, α2=80˚; 3.  α1=30˚, α2=90˚ 
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Додаток И 

Таблиця И.1 

Технологічний процес виготовлення привідної зірочки трубчатого 

конвеєра 

 
Назва операції найменування устаткування 

 

Число зубів – 12 

Крок – 67,73 

Діаметр ролика – 15,88 

Профіль зуба – ГОСТ 591-69 

Допуск різниці профілів – 0,2 

Матеріал – Сталь 40Х-2 ГОСТ 

543-71 

1. Допускається наскрізне 

гартування зубів. 

2. * Розмір для довідок. 

005 Токарно-гвинторізна з ЧПК 16А20Ф3 

 

1. Розточити отвір в розмір 1. S = 

0.2 мм/об 

L = 10 мм, і = 3, t = 1,5 мм, n = 

350 об/хв, V = 65,9 м/хв, To = 

0,43, Ty = 0,88. 

2. Розточити 2 фаски в розмір 2. 

L = 3 мм, і = 2, t = 1,5 мм, n = 350 

об/хв, V = 65,9 м/хв, To = 0,2, Ty = 

0,34. 

Патрон трохкулачковий, 

Різець розточний, 

Калібр-пробка 60Н9 ПР-НЕ. 

010 Токарно-гвинторізна з ЧПК 16А20Ф3 

 

Тп.з = 28 хв, 

Тшт = 6,62 хв. 

1. Точити зовнішню поверхню в 

розмір 1.  

L = 10 мм, і = 2, t = 2 мм, S = 0.2, 

n = 80 об/хв, V = 71,8 м/хв, To = 

1,25, Ty = 0,44. 

2. Точити послідовно 2 радіусні 

поверхні в розмір 2. 

L = 16 мм, і = 4, t = 2 мм, S = 0.2,n 

= 80 об/хв, V = 71,8 м/хв, To = 4,0, 

Ty = 0,44. 

Патрон трохкулачковий, 

Різець розточний, 

Різець підрізний спеціальний, 

Штангельциркуль ШЦ ІІ-320-0,1 

ГОСТ 166-80. 
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продовження таблиці И.1. 
015 Фрезерна 53А50 

 

 

Тшт = 7,8 хв. 

1. Врезерувати впадини зубів 

пакетом зірочок (5 шт) в розмір 

1, 2, 3.  

L = 80 мм, і = 1, t = 0,2, nфр = 80 

об/хв, V = 30 м/хв, To = 31,0/5, Ty 

= 2,3/5. 

2. Зачистити заусениці (вручну) 

Оправка, 

Фреза чер’ячна спеціальна. 

Штангельциркуль ШЦ-І-125-0,05 

ГОСТ 166-80. 

Z = 12 – 2, 

Z = 67.73 – 3. 

– розміри для перевірки 

(довідкові). 

020 Вертикально-свердлильна 2Н150 

 

Тп.з = 28 хв, 

Тшт = 0,8 хв. 

1. Свердлити 4 отвори в розмір 1, 

2.  

L = 14, і = 1, t = 6,25, S = 0,12 

мм/об, n = 500 об/хв, V = 19,6 

м/хв, To = 0,25, 

 Ty = 0,48. 

Кондуктор, Головка 

чотирьохшпиндельна, 

Калібр на розміщення отворів, 

Штангельциркуль ШЦ-І-125-0,05 

ГОСТ 166-80. 

025 Вертикально-свердлильна 2Н135 

 

Тп.з = 12 хв, 

Тшт = 1,56 хв. 

1. Свердлити фаску в 4 отвори Ø 

12,5 з двох мторін в розмір 1.  

L = 1,5, і = 8, t = 1,0, S = ручна, n 

= 500 об/хв, V = 20 м/хв, To = 0,8, 

Ty = 0,64. 

Підставка для свердління,  

Свердло Ø 16 ГОСТ 10903-78 

030 Пресова, Прес кривошипний 500 тон 

 

1. Штампувати 4 трапецеїдні 

пази в розмір 1, 2, 3. 

To = 0,2, Ty = 0,54. 

 

Штамп вирубний, 

Шаблон на паз, 

Окуляри захисні 

035 Чеканочна Прес чеканочний 800 тон. 

 

Тп.з = 32 хв, Тшт = 1,5 хв. 

1. Чеканити деталь, витримавши 

площинність деталі, 0,1 мм. 
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закінчення таблиці И.1. 

040 Промивочна М2А  

045 Гартування, Прес гартувальний 

 

Тп.з = 40 хв, 

Тшт = 6,8 хв. 

Гартувати деталь з відпуском за 

прогдамою преса HRCэ 41...52. 

Тп.з = 8 хв, 

Тшт = 1,2 хв 

050 Дробеструйна, Стенд дробеструйний 

 

1. Дробеструвати деталь з двох 

сторін. 

055 Промивочна  

060 Приймальний контроль  
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Додаток Н 

 
Програмне забезпечення для визначення собівартості виготовлення робочих органів 

 

З допомогою розробленої програми в автоматичному режимі можна вибирати найдешевший 

спосіб виготовлення робочих органів при заданій програмі випуску і конструктивних 

параметрах. Програма включає такі вікна: характеристика варіантів технологічного процесу, 

склад технологічного обладнання, зведена відомість складу працюючих, капітальні витрати 

по основних фондах, зведена відомість річного фонду зарплати, відомість витрат на 

матеріали, кошторис цехових витрат, кошторис витрат на виробництво продукції, 

калькуляція собівартості одиниці продукції, основні техніко-економічні показники. 
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Додаток К 

ОБРОБКА БАЗИ ДАНИХ. 

 
unit Conveyors; 

 

interface 

 

uses 

  Winapi.Windows, Winapi.Messages, System.SysUtils, System.Variants, System.Classes, 

Vcl.Graphics, 

  Vcl.Controls, Vcl.Forms, Vcl.Dialogs, Vcl.Grids, Vcl.DBGrids, Data.DB, 

  Data.Win.ADODB, Vcl.StdCtrls, Vcl.ExtCtrls; 

 

type 

  TfrmConveyors = class(TForm) 

    DBGrid1: TDBGrid; 

    Panel1: TPanel; 

    btNew: TButton; 

    btEdit: TButton; 

    btDelete: TButton; 

    procedure btNewClick(Sender: TObject); 

    procedure btEditClick(Sender: TObject); 

    procedure btDeleteClick(Sender: TObject); 

  private 

    { Private declarations } 

  public 

    { Public declarations } 

  end; 

 

var 

  frmConveyors: TfrmConveyors; 

 

implementation 

 

{$R *.dfm} 

 

uses dmDB, ConveyorEdit, Lib; 

 

procedure TfrmConveyors.btDeleteClick(Sender: TObject); 

begin 

  DeleteGrid(DB.taConveyors); 

end; 

 

procedure TfrmConveyors.btEditClick(Sender: TObject); 

begin 

  EditGrid(DB.taConveyors,frmConveyorEdit); 

end; 

 

procedure TfrmConveyors.btNewClick(Sender: TObject); 

begin 

  InsertGrid(DB.taConveyors,frmConveyorEdit); 

end; 
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end. 

unit dmDB; 

 

interface 

 

uses 

  System.SysUtils, System.Classes, Data.DB, Data.Win.ADODB; 

 

type 

  TDataSetHelper = class 

  public 

    KeyField:string; 

    ForeignKeyField:string; 

    TableName:string; 

    ParentDataSet:TDataSet; 

  end; 

 

  TDB = class(TDataModule) 

    ADOConnection1: TADOConnection; 

    dsConveyors: TDataSource; 

    quGenerator: TADOQuery; 

    taConveyors: TADOQuery; 

    taConveyorsGk3_u: TFloatField; 

    taConveyorsGk3_Kpr: TFloatField; 

    taConveyorsGk3_Kpdv: TFloatField; 

    taConveyorsGk3_Kps: TFloatField; 

    taConveyorsGk3_x: TIntegerField; 

    taConveyorsid_conveyor: TIntegerField; 

    taConveyorsGk2_Kvyk: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_Kzm: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_Kpot: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_Pvst: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_Cel: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_Fefo: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_c4: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_Nop: TIntegerField; 

    taConveyorsGk2_Kdopl: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_Kdod: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_Knar: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_Fefr: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_Pposhk: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_Mvant: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_Cen: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_Nskl: TIntegerField; 

    taConveyorsGk2_c5: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_Nm: TIntegerField; 

    taConveyorsGk2_Tb: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_Nq: TIntegerField; 

    taConveyorsGk2_Td: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_u: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_x: TIntegerField; 

    taElements: TADOQuery; 
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    dsElements: TDataSource; 

    taElementType: TADOQuery; 

    dsElementType: TDataSource; 

    taMaterial: TADOQuery; 

    dsMaterial: TDataSource; 

    taСomplexity: TADOQuery; 

    dsСomplexity: TDataSource; 

    taAccessory: TADOQuery; 

    dsAccessory: TDataSource; 

    taMaterialid_element: TIntegerField; 

    taMaterialid_Material: TIntegerField; 

    taMaterialM: TFloatField; 

    taMaterialC: TFloatField; 

    taMaterialMv: TFloatField; 

    taMaterialCv: TFloatField; 

    taMaterialshortname: TStringField; 

    taСomplexityid_element: TIntegerField; 

    taСomplexityid_Сomplexity: TIntegerField; 

    taСomplexityT: TFloatField; 

    taСomplexityshortname: TStringField; 

    taAccessoryid_element: TIntegerField; 

    taAccessoryid_Accessory: TIntegerField; 

    taAccessoryN: TIntegerField; 

    taAccessoryC: TFloatField; 

    taAccessoryshortname: TStringField; 

    taConveyorsGk1_Ktrz: TFloatField; 

    taConveyorsGk1_Kdopl: TFloatField; 

    taConveyorsGk1_Kdod: TFloatField; 

    taConveyorsGk1_Knar: TFloatField; 

    taConveyorsGk1_c3: TFloatField; 

    taConveyorsGk1_Th: TFloatField; 

    taElementsid_type: TIntegerField; 

    taElementsid_element: TIntegerField; 

    taElementsid_conveyor: TIntegerField; 

    taElementsPrice: TFloatField; 

    taElementsisParams: TIntegerField; 

    taElementsC34_Kser: TFloatField; 

    taElementsC34_Kskl: TFloatField; 

    taElementsC34_Ktrz: TFloatField; 

    taElementsC34_Kdm: TFloatField; 

    taElementsC34_Kdopl: TFloatField; 

    taElementsC34_Kdod: TFloatField; 

    taElementsC34_Knar: TFloatField; 

    taElementsC34_Kzv: TFloatField; 

    taElementsC34_c1: TFloatField; 

    taElementsC34_c2: TFloatField; 

    taElementsC34_Tr: TFloatField; 

    taElementsC34_Kven: TFloatField; 

    taElementsC34_Pser: TFloatField; 

    taElementsC34_Cel: TFloatField; 

    taElementsC567_Kser: TFloatField; 

    taElementsC567_Kvv: TFloatField; 
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    taElementsC567_Ktrz: TFloatField; 

    taElementsC567_mm: TFloatField; 

    taElementsC567_Cm: TFloatField; 

    taElementsC567_mv: TFloatField; 

    taElementsC567_Cv: TFloatField; 

    taElementsshortname: TStringField; 

    taConveyorsGk1_summ: TFloatField; 

    taConveyorsGk2_summ: TFloatField; 

    taConveyorsGk3_summ: TFloatField; 

    taConveyorsSumm: TFloatField; 

    taElementsSumm: TFloatField; 

    taConveyorsname: TWideStringField; 

    taElementsname: TWideStringField; 

    taMaterialname: TWideStringField; 

    taСomplexityname: TWideStringField; 

    taAccessoryname: TWideStringField; 

 

    procedure DataModuleCreate(Sender: TObject); 

    procedure BeforePost(DataSet: TDataSet); 

    procedure AfterPost(DataSet: TDataSet); 

    procedure AfterInsert(DataSet: TDataSet); 

    procedure taConveyorsAfterScroll(DataSet: TDataSet); 

    procedure taElementsAfterScroll(DataSet: TDataSet); 

  private 

    procedure ReadParams; 

 

  public 

    { Public declarations } 

    procedure WriteParams; 

  end; 

 

var 

  DB: TDB; 

 

implementation 

 

{%CLASSGROUP 'Vcl.Controls.TControl'} 

 

{$R *.dfm} 

 

uses Vcl.Dialogs, Lib,inifiles,Vcl.Forms; 

 

procedure TDB.ReadParams; 

Var IniFile:TIniFile; 

    ConnectionString:string; 

begin 

  try 

    IniFile:=TIniFile.Create(ExtractFilePath(Application.ExeName) + 'Kandidat.ini'); 

    ADOConnection1.ConnectionString:=IniFile.ReadString('DB','ConnectionString',''); 

  finally 

    IniFile.Free; 

  end; 
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end; 

 

procedure TDB.WriteParams; 

Var IniFile:TIniFile; 

    ConnectionString:string; 

begin 

  try 

    IniFile:=TIniFile.Create(ExtractFilePath(Application.ExeName) + 'KandidatOld.ini'); 

    IniFile.WriteString('DB','ConnectionString',ADOConnection1.ConnectionString); 

  finally 

    IniFile.Free; 

  end; 

end; 

 

function H(DataSet:TDataSet):TDataSetHelper; 

begin 

  Result:=TDataSetHelper((DataSet.Tag)); 

end; 

 

function 

AddHelper(KeyField,ForeignKeyField,TableName:string;ParentDataSet:TDataSet):integer; 

var hlp:TDataSetHelper; 

begin 

  hlp:=TDataSetHelper.Create; 

  hlp.KeyField:=KeyField; 

  hlp.ForeignKeyField:=ForeignKeyField; 

  hlp.TableName:=TableName; 

  hlp.ParentDataSet:=ParentDataSet; 

  Result:=integer(hlp); 

end; 

 

procedure TDB.DataModuleCreate(Sender: TObject); 

begin 

  //taConveyors.FieldByName('ShortName').ReadOnly:=False; 

  taConveyors.Tag:=AddHelper('id_conveyor','','Conveyors',nil); 

 

  taElements.FieldByName('ShortName').ReadOnly:=False; 

  taElements.Tag:=AddHelper('id_element','id_conveyor','Elements',taConveyors); 

 

  taMaterial.FieldByName('ShortName').ReadOnly:=False; 

  taMaterial.Tag:=AddHelper('id_Material','id_element','Material',taElements); 

 

  taСomplexity.FieldByName('ShortName').ReadOnly:=False; 

  taСomplexity.Tag:=AddHelper('id_Сomplexity','id_element','Сomplexity',taElements); 

 

  taAccessory.FieldByName('ShortName').ReadOnly:=False; 

  taAccessory.Tag:=AddHelper('id_Accessory','id_element','Accessory',taElements); 

 

  try 

    WriteParams; 

    ReadParams; 

    ADOConnection1.Connected:=True; 
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    taElementType.Active:=True; 

    SmartRefresh(H(taConveyors).KeyField,taConveyors); 

    taConveyorsAfterScroll(nil); 

  except 

    on e:exception do begin 

      Raise Exception.Create('Помилка читання даних з БД' + chr(10) + chr(13)+ e.Message); 

    end; 

  end; 

end; 

 

procedure TDB.AfterPost(DataSet: TDataSet); 

begin 

  SmartRefresh(H(DataSet).KeyField,DataSet); 

end; 

 

procedure TDB.taConveyorsAfterScroll(DataSet: TDataSet); 

var KeyField:integer; 

begin 

  KeyField:=-1; 

  if CanGetData(taConveyors) then 

    KeyField:=taConveyors.FieldByName('id_conveyor').AsInteger; 

  taElements.Parameters.ParamByName('id_conveyor').Value:=KeyField; 

  SmartRefresh(H(taElements).KeyField,taElements); 

  taElementsAfterScroll(nil); 

end; 

 

procedure TDB.taElementsAfterScroll(DataSet: TDataSet); 

var KeyField:integer; 

begin 

  KeyField:=-1; 

  if CanGetData(taElements) then 

    KeyField:=taElements.FieldByName('id_element').AsInteger; 

  taMaterial.Parameters.ParamByName('id_element').Value:=KeyField; 

  SmartRefresh(H(taMaterial).KeyField,taMaterial); 

  taСomplexity.Parameters.ParamByName('id_element').Value:=KeyField; 

  SmartRefresh(H(taСomplexity).KeyField,taСomplexity); 

  taAccessory.Parameters.ParamByName('id_element').Value:=KeyField; 

  SmartRefresh(H(taAccessory).KeyField,taAccessory); 

end; 

 

procedure TDB.BeforePost(DataSet: TDataSet); 

begin 

  //Обхід того що ADODB прокидає тільки (Memo) замість String полів 

  //DataSet.FieldByName('name').AsString:=DataSet.FieldByName('shortname').AsString; 

end; 

 

procedure TDB.AfterInsert(DataSet: TDataSet); 

var 

  dh:TDataSetHelper; 

begin 

  dh:=H(DataSet); 
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DataSet.FieldByName(dh.KeyField).AsInteger:=GetNextId(dh.TableName,dh.KeyField,quGenerat

or); 

  if assigned(dh.ParentDataSet) then begin 

    if dh.ParentDataSet.State=dsInsert then begin 

      try 

        dh.ParentDataSet.Post; 

      except 

        on E:Exception do begin 

          ShowMessage('Помилка збереження '+ chr(10)+chr(13)+E.Message); 

        end; 

      end; 

    end; 

    

DataSet.FieldByName(dh.ForeignKeyField).AsInteger:=dh.ParentDataSet.FieldByName(dh.Foreig

nKeyField).AsInteger; 

  end; 

end; 

 

end. 
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unit Lib; 

 

interface 

  uses DB,Data.Win.ADODB,System.SysUtils,Forms; 

 

  function CanGetData(DataSet:TDataSet):boolean; 

  procedure SmartRefresh(KeyField:string;DataSet:TDataSet); 

  function GetNextId(TableName,KeyField:string;quGenerator:TADOQuery):integer; 

  procedure EditGrid(DataSet:TDataSet;Form:TForm); 

  procedure InsertGrid(DataSet:TDataSet;Form:TForm); 

  procedure DeleteGrid(DataSet:TDataSet); 

  function SaveTable(Save:boolean;DataSet:TDataSet;strErrorMessage:string):boolean; 

  function WrireData(DataSet:TDataSet;FieldName:string;Value:variant):boolean; 

implementation 

  uses Vcl.Dialogs,System.UITypes; 

 

function CanGetData(DataSet:TDataSet):boolean; 

begin 

  result:=False; 

  if DataSet.Active and (DataSet.RecordCount>0) then result:=True; 

end; 

 

procedure SmartRefresh(KeyField:string;DataSet:TDataSet); 

var KeyFieldValue:integer; 

    OnAfterScroll:TDataSetNotifyEvent; 

begin 

  KeyFieldValue:=-1; 

  if CanGetData(DataSet) then KeyFieldValue:=DataSet.FieldByName(KeyField).AsInteger; 

  DataSet.DisableControls; 

  OnAfterScroll:=DataSet.AfterScroll; 

  DataSet.AfterScroll:=nil; 

  try 

    DataSet.Active:=False; 

    DataSet.Open; 

    if KeyFieldValue<>-1 then begin 

      DataSet.Locate(KeyField,KeyFieldValue,[]); 

    end; 

  finally 

    DataSet.EnableControls; 

    DataSet.AfterScroll:= OnAfterScroll; 

  end; 

end; 

 

function SaveTable(Save:boolean;DataSet:TDataSet;strErrorMessage:string):boolean; 

begin 

  result:=true; 

  if DataSet.State in [dsBrowse] then exit; 

  try 

    if Save then 

      DataSet.Post 

    else 

      DataSet.Cancel; 
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  except 

    on e:exception do begin 

      result:=false; 

      ShowMessage(strErrorMessage + chr(10) + chr(13)+ e.Message); 

    end; 

  end; 

end; 

 

function GetNextId(TableName,KeyField:string;quGenerator:TADOQuery):integer; 

var sSQL:string; 

begin 

  result:=0; 

  sSQL:='select max('+KeyField+') as nextID from ' + TableName; 

  quGenerator.SQL.Text:=sSQL; 

  try 

    quGenerator.Open; 

    result:=quGenerator.FieldByName('nextID').AsInteger + 1; 

    quGenerator.Close; 

  except 

    on e:exception do begin 

      Raise Exception.Create('Помилка створення системного номера' + chr(10) + chr(13)+ 

e.Message); 

    end; 

  end; 

end; 

 

procedure EditGrid(DataSet:TDataSet;Form:TForm); 

begin 

  if not CanGetData(DataSet) then begin 

    ShowMessage('Немає даних для редагування'); 

    exit; 

  end; 

  Form.ShowModal; 

end; 

 

procedure InsertGrid(DataSet:TDataSet;Form:TForm); 

begin 

  try 

    DataSet.Insert; 

  except 

    on e:Exception do begin 

      ShowMessage('Помилка вставки' + chr(10) + chr(13)+ e.Message); 

    end; 

  end; 

  if assigned(Form) then Form.ShowModal; 

end; 

 

procedure DeleteGrid(DataSet:TDataSet); 

begin 

  if not CanGetData(DataSet) then begin 

    ShowMessage('Немає даних для вилучення'); 

    exit; 
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  end; 

  if MessageDlg('Ви справді хочете вилучити?',mtConfirmation,mbOKCancel,0) = mrOK then 

begin 

    try 

      DataSet.Delete; 

    except 

      on e:Exception do begin 

        ShowMessage('Помилка збереження' + chr(10) + chr(13)+ e.Message); 

      end; 

    end; 

  end; 

end; 

 

function WrireData(DataSet:TDataSet;FieldName:string;Value:variant):boolean; 

var isBrowse:boolean; 

begin 

  result:=false; 

  if not CanGetData(DataSet) then 

     Raise Exception.Create('Помилка збереження. Запис пустий.'); 

  isBrowse:= DataSet.State = dsBrowse; 

  try 

    if isBrowse then DataSet.Edit; 

    DataSet[FieldName]:=Value; 

    if isBrowse then DataSet.Post; 

    result:=true; 

  except 

    on e:Exception do begin 

      Raise Exception.Create('Помилка збереження.' + chr(10) + chr(13)+ e.Message); 

    end; 

  end; 

end; 

 

end. 
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Додаток П 
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