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АНОТАЦІЯ 

 

Рудик Я.А. Розроблення та дослідження високошвидкісного токарного 

патрона плунжерного типу з компенсацією відцентрових сил. 133 – Галузеве 

машинобудування; Тернопільський національний технічний університет імені 

Івана Пулюя; м. Тернопіль, 2025 р. 

 

У кваліфікаційній роботі вирішено важливу науково-прикладну задачу 

розроблення високошвидкісного токарного патрона плунжерного типу із 

компенсаторами відцентрових сил у вигляді важелів із вантажами, що 

взаємодіють із плунжерами, та дослідження його динамічних силових 

характеристик. Проведено автоматизований розрахунок параметрів зубчатої 

пасової передачі. Розроблено конструкцію шпиндельного вузла на опорах 

кочення із радіально-упорних підшипників. Проведено розрахунок радіальної 

жорсткості переднього кінця шпинделя швидкохідного шпиндельного вузла. 

Запропоновано конструкцію плунжерного токарного патрона з 

компенсаторами відцентрових сил у вигляді важелів з контрвантажами, які 

створюють додаткові осьові сили на плунжерах. Розроблено математичні 

моделі для визначення статичної та динамічної радіальної сили затиску 

заготовки, що враховує конструктивні параметри затискного патрона, осьову 

силу приводу затиску, коефіцієнт тертя в стиках, відцентрові сили затискних 

кулачків з плунжерами, а також додаткову радіальну силу затиску, створену 

контрвантажами. Приведені результати моделювання сумарної динамічної 

радіальної силу затиску заготовки плунжерним токарним патроном з 

компенсацією відцентрових сил контрвантажами. 

 

Ключові слова: токарний верстат з ЧПК, токарний патрон плунжерного 

типу, компенсація відцентрових сил, динамічна сила затиску, математична 

модель, привід головного руху. 

 



ANNOTATION 

 

Rudyk Y.A. Development and study of a high-speed plunger-type lathe chuck 

with centrifugal force compensation. 133 – Industrial machinery engineering; 

Ternopil Ivan Pul'uj National Technical University; Ternopil, 2025. 

 

In the qualification work, an important scientific and applied problem of 

developing a high-speed plunger-type lathe chuck with centrifugal force 

compensators in the form of levers with loads interacting with the plungers, and a 

study of its dynamic power characteristics was solved. An automated calculation of 

the parameters of the toothed belt transmission was carried out. A design of a spindle 

assembly on rolling bearings from radial thrust bearings was developed. A 

calculation of the radial stiffness of the front end of the spindle of a high-speed 

spindle assembly was carried out. 

A design of a plunger lathe chuck with centrifugal force compensators in the 

form of levers with counterweights that create additional axial forces on the plungers 

was proposed. Mathematical models have been developed to determine the static and 

dynamic radial force of clamping the workpiece, which takes into account the design 

parameters of the clamping chuck, the axial force of the clamping drive, the 

coefficient of friction in the joints, the centrifugal forces of the clamping jaws with 

plungers, as well as the additional radial clamping force created by counterweights. 

The results of modeling the total dynamic radial force of clamping the workpiece by 

a plunger lathe chuck with compensation of centrifugal forces by counterweights are 

presented. 

 

Key words: CNC lathe, plunger-type lathe chuck, centrifugal force 

compensation, dynamic clamping force, mathematical model, main motion drive. 
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ВСТУП 

 

Завдяки своїм перевагам, таким як висока продуктивність, низьке зусилля 

різання та хороша якість поверхні, високошвидкісне різання зараз широко 

застосовується в літакобудуванні, автомобілебудуванні та інших галузях 

промисловості. Поступовий розвиток технології високошвидкісного різання 

(HSC) ставить більші вимоги до конструкції токарних верстатів та їх 

компонентів. 

Для задоволення цих вимог в останні роки було розроблено нові 

концепції та компоненти токарних верстатів, такі як високочастотні 

моторшпинделі, лінійні приводні двигуни, а також технології захисних 

пристроїв та теплової компенсації похибок. Пов'язана з цим постійно зростаюча 

продуктивність обробки та швидкість різання призводять до дедалі вищих 

вимог до затискних пристроїв. 

Використання кулакових патронів із зовнішнім затисканням обмежене 

при вищих швидкостях шпинделя, оскільки відцентрові сили, що діють на 

кулачки, зменшують початкове зусилля затискання. Для безпечної і 

продуктивної токарної обробки на високих швидкостях, окрім розробки 

відповідних систем затискання заготовок, необхідний також точний розрахунок 

динамічної сили затиску. 

Тому розроблення та дослідження високошвидкісних токарних затискних 

патронів плунжерного типу з компенсацією відцентрових сил затискних 

елементів для оснащення сучасних високошвидкісних токарних верстатів з 

ЧПК, є актуальною науково-практичною задачею. 
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РОЗДІЛ 1. АНАЛІЗ СТАНУ ДОСЛІДЖЕНЬ ВИСОКОШВИДКІСНИХ 

ТОКАРНИХ ПАТРОНІВ 

 

1.1. Вимоги до шпиндельних вузлів із механізмами затиску токарних 

верстатів для високошвидкісної обробки 

 

Для високошвидкісної обробки сьогодні використовуються комерційно 

доступні токарні верстати, конструкція та продуктивність яких забезпечують 

відповідно високі швидкості різання. Порівняно зі звичайними токарними 

центрами для комплексної обробки, вони оснащені, зокрема, спеціально 

розробленими головними шпинделями [1, 2]. 

Використання сучасних інструментальних матеріалів дозволяє 

забезпечувати високі швидкості різання  

Наприклад, при обробці сталі найнижча швидкість різання для 

високошвидкісної обробки становить близько 500 м/хв, тоді як для обробки 

алюмінієвих сплавів потрібна швидкість різання щонайменше 2000 м/хв [1]. 

При токарній обробці швидкість різання визначається частотою обертання 

заготовки. Тому центральною технічною вимогою до верстата є те, щоб можна 

було досягти необхідних частот обертання шпинделя і що на цих швидкостях 

була доступна достатня потужність для забезпечення процесу обробки [1]. 

Шпиндель токарного верстата із механізмом затиску, який придатний для 

високошвидкісної токарної обробки, повинен забезпечувати необхідну 

швидкість різання та крутний момент, необхідний для обробки. На рис. 1.1. 

показано залежності частоти обертання головного шпинделя від діаметра 

обробки для швидкостей різання від 500 до 10000 м/хв [1]. Із рис. 1.1 видно, що 

швидкість різання 500 м/хв (нижня межа для високошвидкісної обробки сталі) 

досяжна з наявними головними шпинделями для обробки діаметру обробки 

приблизно від 30 мм [1]. Швидкість різання 2000 м/хв (нижня межа для 

високошвидкісної обробки легких металів) досяжна лише з сучасними 

головними шпинделями для діаметру обробки приблизно 100 мм і більше. 
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Рисунок 1.1 – Залежності частоти обертання головного шпинделя від 

діаметра обробки 

 

Сіра зона позначає діапазони швидкостей шпинделів токарних верстатів 

різних розмірів, що використовуються для відповідних діаметрів заготовок [1]. 

Це значне збільшення частоти обертання вимагає комплексної розробки 

головного шпинделя із механізмом затиску, що потенційно може призвести до 

абсолютно нових концепцій. 

 

1.2. Вплив частоти обертання затискного патрона на силу затиску 

 

При токарній обробці затискний патрон повинен бути здатним 

передавати потужність приводу на оброблювану заготовку. Під час 

високошвидкісної токарної обробки заготовка, що обертається, та її система 

затиску накопичують величезну кількість кінетичної енергії, і тому є джерелом 

небезпеки та слабкою ланкою високошвидкісних токарних верстатів. 

Відцентрова сила токарного затискного патрона збільшується пропорційно 
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квадрату швидкості обертання, що призводить до значного зменшення 

ефективної сили затискання при високій швидкості обертання [2, 3]. Коли 

ефективна динамічна сила затискання менша за необхідну силу затискання для 

передачі сил різання та крутного моменту, заготовка може бути вирвана з 

патрона та може пошкодити як верстат, так і оператора. 

При обертанні заготовки на неврівноважені елементи затискного патрона 

діє відцентрова сила Fwk=mω2Rk , де m – маса неврівноважених елементів 

затискного патрона; ω – кутова швидкість затискного патрона; Rk – радіус 

розташування центра мас неврівноважених елементів. Ця сила призводить до 

зменшення радіальної сили затиску на величину ΔTω = T – Tω (рис.1.2) [4]. 

 

Рисунок 1.2 –Графік зміни радіальної сили затиску з урахуванням 

відцентрових сил 

 

Тому однією з силових характеристик токарного патрона, є гранична сила 

затиску [Tω] при максимально допустимій частоті обертання [n] ([ω]), яка за 

умовами експлуатації з погляду техніки безпеки має бути не менше 2/3Т [3, 4]. 

Для порівняння різних конструкцій токарних патронів в умовах 

високошвидкісної обробки використовується такий показник, як коефіцієнт 

втрати радіальної сили затиску Т одним затискним елементом за однакової 
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частоти обертання шпиндельного вузла (або сумарної сили затиску ТS = zT, де 

z– кількість затискних елементів). 




 
TT

T

T

T

TT

T

T

T

T
K −=


−=

−
===



 11 ,   (1.1) 

де 


=


=
T

T

T

T
T


  - показник рівня падіння вихідної силової 

характеристики.  

При певній частоті обертання токарний патрон повністю втрачає 

працездатність, коли коефіцієнт втрати радіальної сили затиску стає рівним 

нулю, що відповідає показнику рівня падіння λTω=0. 

На рис. 1.3 приведені залежності зміни радіальної сили затиску Т від 

частоти обертання n з точки зору впливу різних факторів [4]. 

Якщо в токарному патроні закріплюється тонкостінна заготовка, то 

оптимальна початкова сила затиску визначається допустимою деформацією 

заготовки і допустимою похибкою її форми після обробки. У цьому випадку 

приймається сила Т1=Tmin, тоді робота затискного патрона без компенсації 

відцентрових сил за умови падіння радіальної сили до 2/3Tmin (через Fωk) згідно 

для зовнішнього діаметра Dmax обмежується частотою n1max (точка А1) [4]. Для 

підвищення продуктивності обробки при умові збереження вимог щодо 

точності необхідне використання компенсації відцентрових сил. Тоді при Dmax 

частота обертання підвищується до n1kmax (точка В1) [4]. 

Якщо у токарному патроні закріплюються жорсткі (суцільні) заготовки 

максимального діаметра Dmax, то за відсутності компенсації відцентрових сил 

можна збільшувати початкову радіальну силу затиску до Т2=Tmax [4]. У цьому 

допустима частота обертання збільшується до n2max (точка А2), а при 

компенсації відцентрових сил – до n2
k
max (точка В2) [4]. 

Заштриховані зони a і b показують різні можливості токарних патронів 

залежно від початкової сили затиску з компенсацією і компенсації 

відцентрових сил [4]. 
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Рисунок 1.3 – Залежності зміни радіальної сили затиску Т від частоти 

обертання n з точки зору впливу різних факторів 

 

Затискне зусилля, яке розвиває токарний патрон в площині затиску, в 

процесі обертання в загальному випадку є функцією великої кількості факторів: 

частоти обертання; коефіцієнта тертя, передавального відношення 

передавальних ланок, маси затискних елементів, виду та положення затискних 

елементів, жорсткості елементів патрона та ін.  

На рис. 1.4. показані залежності втрати сили затиску від частоти 

обертання для п’яти типорозмірів кулачкових токарних патронів і двох різних 

значень радіусів розташування центра мас кулачків. Із рис.1.4 видно, що для 

одного із стандартних токарних кулачкових патронів з діаметром корпусу 250 

мм з малим радіусом розміщення центра мас (діаметр затиску 90 мм) втрата 1/3 
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сумарної сили затиску ( T ) відбувається при частоті обертання 3400 об/хв., 

втрата 1/2 T   – при 4100 об/хв, а втрата 2/3 T   – при 4800 об/хв. 
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Рисунок 1.4 – Втрата сили затиску в залежності від частоти обертання різних 

типорозмірів токарних кулачкових патроні. 

 

1.3. Способи компенсації відцентрових сил у токарних патронах 

 

Конструктивне виконання підсистеми зниження впливу відцентрових сил, 

що виникають в процесі обертання токарних патронів, залежить від 

використовуваного принципу, який використовується. Існує ряд способів 

компенсації або зниження впливу відцентрових сил (рис. 1.5) [3, 5]. 

Одним із способів є збільшення сили приводу затиску S , але це в свою 

чергу пов’язано із ростом маси затискного механізму, а також із необхідністю 

підвищення міцності елементів токарного патрона. 

Відцентрову силу 
2mRFц =  (де m  – маса затискних елементів; R  – 

радіус кола, на якому розташовані центри їх мас;   – кутова швидкість 

патрона) можна знизити, зменшивши масу m  і радіус R . Зменшення маси 

затискних елементів здійснюється за рахунок заміни значної частини накладних 
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кулачків більш легкими матеріалами, наприклад, вуглепластиками [6], 

алюмінієвими сплавами. Радіус R  можна зменшити шляхом перерозподілу мас 

ступеней кулачків, зміни розмірів патрона та кулачків і т.д. 

 

Рисунок 1.5 – Основні способи компенсації відцентрової сили в токарних 

затискних патронах 

 

У зв’язку із достатньою простотою конструкції та надійністю широке 

розповсюдження отримали механізми компенсації відцентрових сил у вигляді 

контрвантажів з важелями. Завдяки таким механізмам можна досягнути частоти 

обертання затискного патрона до 8000 об/хв. Міцність елементів токарного 

патрона також обмежує його допустиму частоту обертання. 
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Величина сили затиску в першому наближенні в результаті дії 

відцентрових сил визначається за залежністю [7]: 

ц

п.к

з.к

ст
F

C

C
TTT =−= ,      (1.2) 

де зкC .  і пкC .  – жорсткість стиків кулачок-заготовка і кулачок-патрон 

відповідно. 

Із цієї залежності зрозуміло, що для збільшення допустимої частоти 

обертання токарного патрона необхідно створювати більш жорсткі їх 

конструкції. За даними фірми Heinbuch (Німеччина), підвищення жорсткості 

токарного патрона на 35% приводить до зростання сумарної радіальної сили 

затиску на 50%. Одним із способів збільшення жорсткості токарного патрона є 

створення натягу у силовому контурі затискного патрона. 

Однією із найбільш прийнятних схем компенсації відцентрових сил є 

схема їх компенсації самими кулачками (так звані відцентрові затискні 

кулачки). Вона найбільш вигідна з точки зору зниження енергетичних затрат і 

габаритних розмірів токарного патрона. 

 

1.4. Аналіз конструкції токарних патронів із компенсацією 

відцентрових сил контрвантажами 

 

1.4.1. Способи розміщення контрвантажів для компенсації 

відцентрових сил 

 

Токарні патрони із врівноваженням відцентрових сил контрвантажами 

залежно від передавально-підсилювальної ланки бувають клиновими, 

важільними, плунжерними, спіральними, клино-важільними, клино-рейковими, 

мембранними. 

Значний вплив на конструкцію та швидкохідність токарного патрона 

надає розташування контрвантажів та їх зв'язку із затискними елементами 

(рис.1.6). На основі аналізу конструкцій токарних патронів із компенсацією 
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відцентрових сил контрвантажами можна виділити наступні варіанти 

розташування контрвантажів:  

- у площині осі обертання затискного патрона позаду затискного елемента 

(рис. 1.6, а);  

- у площині перпендикулярній осі обертання затискного патрона збоку 

затискного елемента (рис. 1.6, б);  

- симетрично до затискного елемента відносно осі обертання затискного 

патрона (рис. 1.6, в). 

  контрвантаж 

ЗЕ 

а) 

 

ЗЕ 

контрвантаж 

б) 

  

ЗЕ 

контрвантаж 

 

в) 

Рисунок 1.6 – Можливі варіанти розташування контрвантажів токарних 

патронів із компенсацією відцентрових сил 

 

1.4.2. Клинові токарні патрони із компенсацією відцентрових сил 

контрвантажами 

 

Клинові токарні патрони із компенсацією відцентрових сил 

контрвантажами, розташованими у площині осі обертання затискного патрона 

позаду затискного елемента, виготовляються провідними зарубіжними фірмами 

Forkardt, Schunk, SMW Autoblok, Berg Spanntechnik і ін., мають однакову 

конструктивну схему. 
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Клиновий токарний патрон мод. QLC фірми Forkardt з компенсацією 

відцентрових сил контрвантажами (рис.1.7) [8] складається з корпусу 1, фланця 

2 для приєднання патрона до шпинделя, привідного плунжера, що переміщає 

основні затискні кулачки 4 в радіальних пазах корпусу. По зубчатих поверхнях 

основних кулачків за допомогою гвинтів кріпляться накладні кулачки 5. З 

основними кулачками через важелі 6 зв'язані контрвантажі 7. Затиск заготовки 

здійснюється накладними кулачками 5 при осьовому переміщенні привідного 

плунжера 3 з клиновими виступами. 

 

 

1 

2 

3 

7 
6 

5 

4 

  
Рисунок 1.7 – Клиновий токарний патрон мод. QLC фірми Forkardt з 

компенсацією відцентрових сил контрвантажами 

 

При обертанні патрона виникають відцентрові сили контрвантажів 7, які 

рухаючись радіально в пазах корпусу патрона створюють момент протидії, 

який виникає відносно осі повороту важелів. Цей момент врівноважує момент 

відцентрових сил основних і накладних кулачків. Недоліком такого токарного 

патрона є використання важеля з постійною довжиною плечей та 

контрвантажів з постійною масою. Така конструкція не дозволяє повністю 

врівноважувати масу різних типів накладних кулачків. 

Клиновий токарний патрон із розташуванням контрвантажів у площині 

перпендикулярній осі обертання затискного патрона запатентований фірмою 
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Schunk (рис.14.9) [9], складається з корпусу 1, по радіальних напрямних якого 

переміщаються кулачки 3 за допомогою аксіально-рухомої клинової втулки 4. 

До корпусу 3 за допомогою гвинтів приєднаний передній фланець 2. З кожним 

кулачком 3 через два двоплечі важелі 5 з’єднані два контрвантажі 6, що 

знаходяться в вікнах 7. При обертанні патрона контрвантажі 6 через два важелі 

5 передають зусилля, викликане відцентровою силою на кулачки 3, викликаючи 

тим самим додаткове зусилля затиску. Перевагою конструкції такого 

затискного патрона в порівнянні з попередньою конструкцією є симетричне 

прикладання зусиль, що виникають від відцентрових контрвантажів, на 

кулачок. 
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Рисунок 1.8 –Клиновий токарний патрон із розташуванням контрвантажів у 

площині, перпендикулярній осі обертання затискного патрона, запатентований 

фірмою Schunk 

 

Фірмою Goss&DeLeeuw запатентований клиновий токарний патрон із 

розташуванням контрвантажів симетрично кулачкам відносно осі обертання 

патрона [10], конструкція якого приведена на рис.1.9. Патрон складається з 

корпусу 1, у радіальних пазах якого розміщені основні кулачки 4 і 5, які з’єднані 

між собою за допомогою тяги 6, та приєднувального фланця 2 і затискних 

кулачків 7, приєднаних до тяги 6. Оппозитно до кожного затискного кулачка 7 

на тязі 6 розміщений контрвантаж 8. Приведення в дію основних кулачків 4 і 5 

здійснюється від привідної втулки 3, яка взаємодіє з ними через три пари 

клинових поверхонь.  
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Рисунок 1.9 – Клиновий токарний патрон із розташуванням контрвантажів 

симетрично кулачкам відносно осі обертання патрона, запатентований фірмою 

Goss&DeLeeuw  

 

При обертанні патрона дія відцентрової сили накладного кулачка 7 

компенсується протилежно направленою відцентровою силою контрвантажу 8, 

запобігаючи втраті сили затиску. 

 

1.4.3. Важільні та клино-важільні токарні патрони із компенсацією 

відцентрових сил контрвантажами 

 

Важільні токарні патрони із компенсацією відцентрових сил 

контрвантажами, розміщеними на важільних передавально-підсилювальних 

ланках серійно випускаються фірмами Hardinge, Gamet Precision, Powerhold і ін.  

Важільний токарний патрон фірми Hardinge (рис. 1.10) [11] складається з 

корпусу 1, в радіальних напрямних якого переміщаються основні кулачки 3 із 

приєднаними до них накладними кулачками 4. Для переміщення основних 

кулачків служать важелі 5, встановлені на осях 6. Важелі 5 одним кінцем 

взаємодіють з основними кулачками 3, а іншим – з привідною втулкою 2, при 

осьовому переміщенні якої вони повертаються навколо осі 6, приводячи в рух 

основні кулачки 3. Контрвантаж 7 встановлений на задньому кінці важелів 5. 

При обертанні затискного патрона виникають відцентрові сили контрвантажів 
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7, що створюють момент протидії відносно осей 6 важелів 5. Цей момент 

врівноважує момент відцентрових сил основних 3 і накладних 4 кулачків.  

1 

2 

3 

7 
6 

5 

4 

1 

2 

3 
4 

5 6 

7 

    
Рисунок 1.10 – Важільний токарний патрон мод. Sure-Grip фірми Hardinge з 

компенсацією відцентрових сил контрвантажами  

 

У клино-важільному токарному патроні з компенсацією відцентрових сил 

контрвантажами (рис. 1.11) [12], запатентованому фірмою Sandvik Tobler, 

використана важільна передача на одному кінці якої знаходиться кулачок, а на 

іншому – контрвантаж. 

 2 1 3 5 4 6 7 8 

 

Рисунок 1.11 – Клино-важільний токарний патрон з компенсацією 

відцентрових сил контрвантажами, запатентований фірмою Sandvik Tobler  
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Патрон складається з корпусу 1, приєднувального фланця 2, привідної 

втулки 4 з клиновими компенсаторами 5, що взаємодіють через зрізані 

сферичні опори 6 з важелями 3. Важелі 3 із приєднаними до них кулачками 

встановлені у сферичних опорах 7 корпуса 1 патрона. До задніх кінців важелів 

3 за допомогою гвинтів приєднані контрвантажі 8. При переміщенні привідної 

втулки 4 через клинові поверхні і сферичні опори 6 важелі 3 із приєднаними 

кулачками повертаються і затискають деталь. При обертанні патрона 

відцентрові сили контрвантажів 8 врівноважують відцентрові сили кулачків, 

приєднаних до важелів 3.  

Аналогічну конструкцію мають клино-важільні ВШЗП фірм Forkardt, 

Schunk, SMW Autoblok, Howa Machinery і ін. 

 

1.4.4. Спірально-рейкові та клино-рейкові токарні патрони із 

компенсацією відцентрових сил контрвантажами 

 

Спірально-рейковий токарний патрона з компенсацією відцентрових сил 

контрвантажами (рис.1.12) [3] складається із корпуса 1, в якому в у двох 

паралельних радіальних пазах із напрямними встановлені кулачки 3 і противаги 

4 На кулачках 3 і противагах 4 виконані зуби 6 і 7 із скошеними профілями, що 

взаємодіють з різнонаправленими спіральними нарізками на обох торцях 

спірального диска 2. Спіральний диск 2 має можливість переміщуватися в 

осьовому напрямку. Кут 1  більше кута 2 . Відцентрові сили противаг, які 

виникають при обертанні патрона, передаються на спіральний диск 2 завдяки 

скошеному профілю і далі через скошений профіль на кулачки 3. При цьому на 

кулачках 3 створюється додаткова сила, направлена проти відцентрових сил 

кулачків. Таким чином здійснюється компенсація втрати зусилля затиску.  

У клино-рейковому затискному патроні (рис. 1.13) контрвантажі виконані 

у вигляді підпружинених важелів 1 [3]. Під дією відцентрових сил важіль 1 

повертається відносно рейки 2, передаючи їй зусилля, яке компенсує 

відцентрову силу, що діє на основні і накладні кулачки 3 і 4. 
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Рисунок 1.11 – Спірально-рейковий 

токарний патрон з компенсацією 

відцентрових сил 

Рисунок 1.12 – Клино-рейковий 

токарний патрон з противагами у 

вигляді підпружинених важелів 

 

1.4.5. Плунжерні токарні патрони із компенсацією відцентрових сил 

контрвантажами 

 

Конструкція плунжерного токарного патрона із компенсацією 

відцентрових сил контрвантажами приведена на рис. 1.13. [13]. Він складається 

із корпусу 1 та фланця 2, між якими встановлений диск 3. В корпусі 1 виконані 

під кутом 15º до осі обертання патрона отвори, в яких розміщені плунжери 4. У 

диску 3 навпроти отворів, в яких розміщені плунжери 4, також виконані під 

кутом 15º наскрізні отвори. В цих отворах знаходяться противаги 6, які 

виконують роль компенсаторів. Вони з’єднується з плунжерами за допомогою 

Т – подібних пазів, що дозволяє здійснювати рух противагам 6 тільки вверх чи 

вниз по відношенню до плунжерів 4. У фланці 2, який приєднаний за 

допомогою гвинтів до корпуса патрона, виконаний приєднувальний отвір для 

закріплення патрона на шпинделі верстата. Плунжери 4 і компенсатори 6 в рух 

приводяться за допомогою привідного штока 5. В плунжерах 4 виконані 

поперечні пази, в які входять виступи привідного штока 5. Затиск і розтиск 

заготовки здійснюється затискними кулачками 7, які закріплюються на 
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плунжерах двома гвинтами 8. Змінюючи кулачки 7 можна змінювати діапазон 

діаметрів закріплювальних заготовок.  

 

Рисунок 1.13 – Плунжерний токарний патрона із компенсацією відцентрових 

сил контрвантажами 

 

1.5. Огляд існуючих досліджень високошвидкісних токарних 

патронів 

 

Дослідженню впливу на силові характеристики затискних патронів в 

процесі обертового руху різного роду факторів присвячено ряд робіт 

вітчизняних і зарубіжних вчених, таких як Кузнєцов Ю.М., Литвин О.О., 

Волошин В.Н., Schulz H., Wagner H.-D., Steinberger J., Spur G., Stelzer C., Doll 

S., Ulrich R., Mette U., Uhlmann E., Feng P., Rahman M., Tsutsumi M., Zhou C., 

Yang H.Y., El-Dahabi F. та ін. 

В роботах [3, 4] Кузнєцова Ю.М. та El-Dahabi F. запропоновані принципи 

проектування високошвидкісних затискних патронів та розроблена методика їх 

проектування та розрахунку, що включає вибір принципу затиску, структурний, 

схемний та параметричний синтез. Розроблені конструктивні рекомендації 

щодо підвищення жорсткості стиків, що дозволяють підвищити максимально 

допустимі частоти обертання затискних патронів. Також запропоновано з низку 
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схемних рішень нових високошвидкісних затискних патронів, синтезованих 

методом морфологічного аналізу. 

Дослідженню пружно-силових характеристик високошвидкісних патронів 

для токарної обробки клиново-важільного типу в процесі обертання та 

визначенню критичних частот обертання токарних патронів присвячені роботи 

Ю.М. Кузнєцова, В.Н. Волошина, Ф.В. Ель-Дахаби [14-16]. У цих роботах 

виведені аналітичні залежності для визначення динамічної радіальної сили 

затиску патрона та її розподілу на поверхнях затискних елементів. Визначено з 

використанням методу скінченних елементів граничні частоти обертання 

клиново-важільних токарних патронів залежно від міцності корпусу. Показані 

шляхи підвищення частот обертання патрона для токарної роботи, що 

досягається завдяки підвищенню жорсткості патрона. 

У роботі [17] наведено результати моделювання динамічних силових 

характеристик плунжерних токарних патронів з багатопрофільними 

позиційними затискними елементами з використанням пакету прикладних 

програм, що дозволяє виконувати сумісний динамічний та скінченно-

елементний аналіз. Встановлено вплив конструктивних та експлуатаційних 

параметрів, а також положення багатопрофільних затискних елементів на 

залежність сумарної радіальної сили затиску від частоти обертання. Визначено 

допустимі частоти обертання спроектованого затискного патрона плунжерного 

типу з діаметром корпусу 200 мм, при яких забезпечується надійний затиск 

заготовки в процесі обробки. 

У роботі Литвина О.В. [18] приведені дослідження з використанням 

методу скінченних елементів, який реалізується за допомогою CAD/CAE-

системи, впливу частоти обертання на величину сили затиску деталі 

шестикулачковим плунжерним токарним патроном, яким оснащений верстат 

мод. ПАБ-350. На основі імітаційного моделювання побудовано епюри 

еквівалентних напружень під впливом сили затиску і відцентрових сил, а також 

встановлені місця найбільшої концентрації напружень та допустима частота 

обертання затискного патрона. 
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Питання впливу жорсткості елементів системи «затискний патрон» на 

втрату сили затиску розглядається у роботах Steinberger J [19], Schulz H., 

Wagner H.-D. [20, 21]. 

В роботах [19] та [20] відмічено, що не вся відцентрова сила виступає як 

втрата сили затиску. Встановлено що при рівних моментах інерції жорсткий 

патрон має меншу втрату сили затиску. В цих роботах також звертається увага 

на те, що втрата сили затиску залежить також від жорсткості деталі. У деталі, 

виготовленої зі сталі, без отвору жорсткість найвища і залежить тільки від 

довжини затиску, а не від діаметра. Деталі, що мають отвори, із 

співвідношенням зовнішнього та внутрішнього діаметрів більше 0,7 рахуються 

нежорсткими, із-за чого втрата сили затиску значно менша. У роботі [21] 

приведені результати теоретичного визначення жорсткості системи. Для 

розрахунку розподілу сил затиску консольно закріпленої деталі показано 

застосування методу скінченних елементів. Приведена методика визначення 

динамічної сили затиску із використанням датчиків сили затиску. 

У роботі [22] приведено конструкцію оптимізованого по масі 

високошвидкісного плунжерного затискного патрона з компонентами з 

вуглецевих волокнистих матеріалів. Показано, що за рахунок застосування 

компонентів патрона з вуглеволокна і топологічної оптимізації, можна 

досягнути зменшення маси патрона на 38% і моменту інерції на 46% За 

результатами досліджень це дозволило зменшити час розгону і час гальмування 

шпинделя на 18%. Запропоновано збільшити жорсткість високошвидкісного 

плунжерного затискного патрона шляхом замикання силового контуру патрона 

за допомогою трьох бандажів з вуглецевого волокнистого матеріалу. 

Результати дослідження впливу частоти обертання клинового затискного 

трикулачкового патрону на зусилля затиску приведено у роботі [23]. 

Експериментально встановлено, що зусилля затиску зменшується зі 

збільшенням частоти обертання, а також було виявлено, що падіння зусилля 

затиску стає більшим зі збільшенням маси затискних кулачків. У роботі 
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приведений теоретичний аналіз, який обґрунтовує експериментальні 

результати. 

У роботі P.F. Fenga та E. Uhlmann [24] запропоновано математичну 

модель для визначення динамічної сили затиску кулачкових токарних патронів 

під час високошвидкісного точіння, яка враховує вплив жорсткості патрона та 

заготовки. Приведено результати перевірки цієї моделі за допомогою методу 

скінченних елементів та експериментальних досліджень. Запропонована 

теоретична модель має високу точність обчислень для клинових токарних 

патронів без компенсації відцентрових сил та з компенсацією відцентрової 

сили. Це забезпечує точне обчислення динамічної сили затиску та дозволяє 

повною мірою використовувати потенціал клинових кулачкових патронів при 

високих швидкостях обертання шпинделя. Приведені у роботі результати 

дослідження забезпечують надійну теоретичну та технічну підтримку для 

оптимізації конструкції та застосування клинових токарних кулачкових 

патронів. 

Математична ступенева модель, що враховує різницю радіальної 

деформації клинової передавально-підсилювальної ланки токарного патрона 

між низькошвидкісним та середньовисокошвидкісним ступенями, сили тертя в 

стиках патрона та стискання масла в обертових гідроциліндрах пропонується у 

статті Zhou C., Yang H.Y., Yang L. [24]. У цій роботі також встановлено 

скориговану модель втрати сили затиску для клинових токарних патронів з 

асиметричною жорсткістю. Приведені також результати експериментів для 

перевірки моделі. Дана модель використана для пояснення такого 

експериментального явища, коли загальний коефіцієнт втрат сили затиску 

збільшується зі збільшенням частоти обертання на середніх та високих 

частотах обертання. Також у роботі аналізуються коефіцієнти втрат сили 

затиску на кожному етапі під час прискорення та критична частота обертання 

між двома сусідніми етапами. 
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1.5. Висновки по розділу 1, постановка мети та задач дослідження 

 

В рамках розгляду даного розділу можна зробити такі висновки:  

1. Проведений аналіз швидкостей різання сучасними інструментальними 

матеріалами показав, що для забезпечення високошвидкісної токарної обробки 

вимагається комплексна розробка головного шпинделя із механізмом затиску 

для забезпечення необхідної частоти обертання та потужності різання, що 

потенційно може призвести до абсолютно нових їх концепцій. 

2. На основі аналізу проведених досліджень встановлено, що затискне 

зусилля, яке розвиває токарний патрон в площині затиску, в процесі обертання 

в загальному випадку є функцією великої кількості факторів: частоти 

обертання; коефіцієнта тертя в стиках, передавального відношення 

передавальних ланок, маси затискних елементів, виду та положення затискних 

елементів, жорсткості елементів токарного патрона. 

3. Встановлено, що однією із характеристик токарного патрона, є 

динамічна силова характеристика по якій визначається гранично допустима 

затиску при максимально допустимій частоті обертання, яка за умовами 

експлуатації з погляду техніки безпеки має бути не менше 2/3 сумарної 

статичної радіальної сили затиску. Для порівняння різних конструкцій 

токарних патронів в умовах високошвидкісної обробки доцільно 

використовувати такий показник, як коефіцієнт втрати радіальної сили затиску 

за однакової частоти обертання затискного патрона. 

4. На основі огляду конструкцій токарних патронів виділено способи 

компенсації або зниження впливу відцентрових сил: врівноваження 

відцентрових сил затискних елементів контрвантажами; збільшення жорсткості 

токарного патрона; зменшення маси затискних елементів та радіусу 

розташування їх центра мас; збільшення осьових зусиль приводу затиску; 

використання відцентрових затискних елементів; зменшення маси корпусу 

затискного патрона; комбінація приведених вище способів. 

5. На основі аналізу конструкцій токарних патронів із компенсацією 
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відцентрових сил контрвантажами виділено наступні варіанти їх розташування: 

у площині осі обертання затискного патрона позаду затискного елемента; у 

площині перпендикулярній осі обертання затискного патрона збоку затискного 

елемента; симетрично до затискного елемента відносно осі обертання 

затискного патрона. 

6. Аналіз показав, що конструктивні виконання токарних патронів із 

контвантажами залежно від типу передавально-підсилювальної ланки бувають 

клиновими, важільними, плунжерними, клино-важільними, клино-рейковими 

спірально-рейковими. В основному на ринку затискного оснащення 

переважають конструкції клинових, важільних та клино-важільних кулачкових 

затискних патронів.  

Плунжерні затискні патрони мають великий потенціал для їх 

використання при високошвидкісній обробці, оскільки можуть поєднувати для 

зменшення впливу відцентрових сил їх компенсацію за рахунок введених у 

конструкцію компенсаторів та закриття силового контуру. 

7. Огляд багатьох робіт в області розроблення і дослідження 

високошвидкісних токарних затискних патронів показав наступне. 

7.1. У ряді робіт для створення та розроблення перспективних 

конструкцій високошвидкісних токарних патронів пропонується 

використовувати морфологічний, генетико-морфологічний та інші методи 

структурно-схемного синтезу, а також оптимізації конструкції. В ряді робіт для 

зменшення маси корпусу та затискних елементів пропонується 

використовувати компоненти з легких матеріалів, зокрема, вуглецевих 

волокнистих матеріалів. 

7.2. У проаналізованих роботах велика увага приділяється дослідженням 

впливу жорсткості елементів системи «затискний патрон» на втрату сили 

затиску при обертанні затискного патрона. В ряді робіт запропоновані 

математичні моделі для визначення динамічної сили затиску кулачкових 

токарних патронів під час високошвидкісного точіння, які враховують вплив 

жорсткості затискного патрона та заготовки. 
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7.3. Для оцінки впливу частоти обертання на величину сили затиску 

деталі у ряді робіт використовується метод скінченних елементів, який 

реалізується за допомогою CAD/CAE-системи. Використання імітаційного 

моделювання дозволяє встановити найбільш навантажені елементи конструкції 

при дії сили затиску і відцентрових сил, а також встановлені місця найбільшої 

концентрації напружень та допустиму частота обертання затискного патрона. 

На основі проведеного аналізу, можна здійснити постановку мети даного 

дослідження та сформулювати основні задачі дослідження. 

Метою даного дослідження є розроблення високошвидкісного токарного 

патрона плунжерного типу із компенсаторами відцентрових сил у вигляді 

важелів із вантажами, що взаємодіють із плунжерами, та дослідження його 

динамічних силових характеристик. 

Об’єкт дослідження – високошвидкісний токарний патрон плунжерного 

типу із компенсаторами відцентрових сил у вигляді важелів із контрвантажами, 

що взаємодіють із плунжерами для оснащення верстатів для високошвидкісної 

токарної обробки. 

Предмет дослідження – динамічні силові характеристики в залежності 

від частоти обертання, геометричних і інерційних параметрів елементів 

затискного патрона, що приймають участь у передачі силового потоку, та 

важелів із контрвантажами, а також стану поверхонь тертя. 

Для досягнення поставленої мети в кваліфікаційній роботі сформульовані 

для реалізації такі задачі:  

1. Провести аналіз вимоги до шпиндельних вузлів із механізмами затиску 

токарних верстатів для високошвидкісної обробки, а також впливу частоти 

обертання затискного патрона на силу затиску. 

2. Провести аналіз способів компенсації відцентрових сил у токарних 

патронах. 

3. Провести аналіз відомих конструкцій високошвидкісних затискних 

патронів із компенсаторами відцентрових сил  
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3. Провести аналіз відомих конструкцій затискних патронів для токарної 

обробки з інтегрованими приводами затиску (клинових, важільних, 

плунжерних, клино-важільних, клино-рейкових та спірально-рейкових). 

4. Провести огляд існуючих досліджень високошвидкісних токарних 

патронів для оснащення верстатів для токарної високошвидкісної обробки. 

5. Розробити конструкцію швидкохідного шпиндельного вузла приводу 

головного руху токарного верстата з ЧПК для високошвидкісної токарної 

обробки. 

6. Провести розрахунок радіальної жорсткості опор щвидкохідного 

шпиндельного вузла та визначити жорсткість його переднього кінця. 

7. Розробити конструкцію високошвидкісного токарного патрона 

плунжерного типу із компенсаторами відцентрових сил у вигляді важелів із 

контрвантажами, що взаємодіють із плунжерами. 

8. Розробити математичні моделі передачі сил у високошвидкісному 

токарному патроні плунжерного типу із компенсаторами відцентрових сил в 

статиці та в процесі усталеного обертання. 

10. Дослідити за допомогою розроблених математичних моделей вплив 

частоти обертання, геометричних і інерційних параметрів елементів затискного 

патрона, що приймають участь у передачі силового потоку, та важелів із 

контрвантажами, а також стану поверхонь тертя на статичні і динамічні силові 

характеристики. 
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2. ПРОЄКТНИЙ РОЗДІЛ 

 

2.1. Структура модернізованого приводу головного руху токарно-

револьверного багатоопераційного автомата з ЧПК 

 

Токарно-револьверний багатоопераційний автомат з ЧПК моделі 

11Б40ПФ4 призначений для комплексної високопродуктивної обробки деталей 

в автоматичному режимі із каліброваного прутка в напівавтоматичному режимі. 

Максимальний діаметр обробки прутка – 40 мм та штучних заготовок – 125 мм. 

Клас точності верстата – П. 

До модернізації привод головного руху (рис.2.1) включав електродвигун 

постійного струму 2ПФ-180МГ потужністю, 15,0 кВт і максимальною частотою 

обертання 3500 об/хв, який через з’єднувальну муфту передавав рух на 

двоступеневу коробку швидкостей із двома електромагнітними муфтами. Рух із 

вихідного валу коробки швидкостей через зубчату пасову передачу передавався 

на шпиндель, що розташований у рухомій шпиндельній бабці. 

  

 

 

Рисунок 2.1 – Привод головного руху токарно-револьверного 

багатоопераційного автомата з ЧПК мод. 11Б40ПФ4 до модернізації 

 

З метою підвищення швидкохідності шпиндельного вузла, зменшення 

габаритів приводу головного руху запропоновано модернізований привід 

головного руху, який включає частотно-регульований асинхронний 
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електродвигун, планетарну коробку швидкостей, що приєднується до валу 

електродвигуна та зубчату пасову передачу. Зубчата пасова передача передає 

рух від вихідного валу планетарної коробки швидкостей на шпиндель, що 

розташований у рухомій шпиндельній бабці. 

 

Планетарна коробка 
швидкостей 

Двигун з повітряним 
охолодженням 

Зубчата 
пасова 
передача 

Шпиндельний 
вузол Привід затиску 

Тяга приводу затиску  

Рисунок 2.2 – Модернізований привод головного руху токарно-револьверного 

багатоопераційного автомата з ЧПК мод. 11Б40ПФ4  

 

Швидкісні та силові характеристики такого приводу визначаються 

параметрами частотно-регульованого асинхронного електродвигуна та 

планетарної коробки швидкостей. 

 

2.2. Вибір привідного двигуна та планетарної коробки швидкостей 

модернізованого приводу головного руху 

 

Асинхронний привідний електродвигун вибираємо виходячи із 

потужності двигуна постійного струму, який був встановлений у приводі 

головного руху до модернізації, що становила 15 кВт. 
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В якості електродвигуна вибираємо асинхронний електродвигун з 

короткозамкненим ротором фірми Siemens із серії 1PH7, який призначений для 

роботи у складі частотно-регульованого електроприводу та мають високу 

надійність [25]. Електромагнітна система електродвигуна забезпечує 

постійність моменту у всьому діапазоні швидкостей. Він оснащений системою 

повітряного охолодження, інкрементальним енкодером, електромагнітним 

гальмом, датчиками контролю температури [25]. 

Виходячи із потужності привідного двигуна постійного струму 15 кВт 

вибираємо асинхронний електродвигун з короткозамкненим ротором мод. 

1PH7133-NF фірми Siemens [25] з наступними технічними характеристиками: 

потужність 15 кВт, номінальна частота обертання – 1500 об/хв; максимальна 

частота обертання – 8000 об/хв; крутний момент – 95 Нм.  

Габаритні і приєднувальні розміри цього двигуна приведені на рис. 2.3, а 

діаграми залежності потужності та крутного моменту від частоти обертання 

валу – на рис. 2.4. 

 

Рисунок 2.3 – Габаритні і приєднувальні розміри двигуна мод. 1PH7133-NF 

фірми Siemens 

 

Виходячи із потужності електродвигуна мод. 1PH7133-NF фірми Siemens 

та його максимальної частоти обертання вибираємо двоступеневу планетарну 
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коробку швидкостей фірми ZF Friedrichshafen AG моделі 2К121 [26], 

конструкція якої приведена на рис. 2.5. Коробка швидкостей має наступні 

технічні характеристики [26]: максимальна потужність – 19 кВт; передавальне 

число першої ступені – і=1, другої – і=4; максимальний крутний момент при і=1 

– 140 Нм, при і=4 – 560 Нм. Максимальна частота обертання вихідного валу 

при і=1 – 8000 об/хв. 

 а) 

 б) 

Рисунок 2.4 –Діаграми залежності потужності (а) та крутного моменту (б) від 

частоти обертання валу для двигуна мод. 1PH7133-NF фірми Siemens 
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Рисунок 2.5 – Конструкція планетарної коробки швидкостей мод. 2К121 фірми 

ZF Friedrichshafen AG  

 

2.3. Розрахунок кінематичних та силових характеристик 

модернізованого приводу головного руху 

 

Діапазон регулювання частот обертання електродвигуна при постійній 

потужності визначається за формулою [27]: 

eн

emax

Ne
n

n
R = ,                                              (2.1) 

де  
ен

n  – номінальна частота обертання електродвигуна; 

      
maxе

n  – максимальна частота обертання електродвигуна:  

Для електродвигуна мод. 1PH7133-NF фірми Siemens при роботі в режимі 

S1 
ен

n  = 1500 об/хв; 
maxе

n  = 6800 об/хв. 

Підставивши значення у формулу (2.1) отримаємо: 

534
1500

6800
,R

Ne
== . 

Діапазон регулювання двошвидкісної планетарної коробки швидкостей 

моделі 2К121 фірми ZF Friedrichshafen AG: 
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4
1

4
===

min

max

пл
u

u
R ,                                               (2.2) 

де 
max

u  – максимальне передавальне число планетарної коробки 

швидкостей; 4=
max

u ; 

де 
min

u  – мінімальне передавальне число планетарної коробки 

швидкостей; 1=
min

u . 

Діапазон регулювання приводу із постійною потужністю [27]: 

18454 === ,RRR
плeNпN

                                       (2.3) 

Діапазон регулювання частот обертання шпинделя визначається за 

формулою [27]: 

min

max

n
n

n
R = ,                                                 (2.4) 

де 
max

n  – максимальна частота обертання шпинделя; 

     
min

n  – мінімальна частота обертання шпинделя. 

За паспортними даними мінімальна частота обертання для верстату мод. 

11Б40ПФ4 становить 40=
min

n  об/хв. У відповідності до діаграми (рис.1.1, 

розділ 1) при швидкостях різання для чистової обробки V=1000 м/хв і 

максимальному діаметрі обробки D=125 мм максимальна частота обертання 

шпинделя 5000=
max

n  об/хв. 

Підставивши значення у формулу (2.4) отримаємо: 

125
40

5000
==

n
R . 

Передавальне число зубчатої пасової передачі для забезпечення 

максимальної частоти обертання на шпинделі при 1=
min

u : 

361
5000

6800
,

n

n
u

maxe

max

зп
=== .                                      (2.5) 

Мінімальна частота обертання шпинделя при постійній потужності, яка 

забезпечується приводом головного руху: 
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275
4361

1500
=


=


=

,uu

n
n

maxзп

ен

minN
 об/хв.                     (2.6) 

Мінімальний крутний момент на ведучому шківу зубчато-пасової 

передачі [27]: 

КШminДminЗП
uMM = .                                 (2.7) 

де 98=
Д

M  Нм – крутний момент на валу електродвигуна; 

     960,
КШ

  - коефіцієнт корисної дії планетарної коробки швидкостей. 

Підставивши значення у формулу (2.7) отримаємо: 

94960198 == ,M
minЗП

 Нм. 

Максимальний крутний момент на ведучому шківу зубчато-пасової 

передачі [27]: 

376960498 === ,uMM
КШmaxДmaxЗП

  Нм.                       (2.8) 

Мінімальний крутний момент на шпинделі [27]: 

ЗПзпminЗПminШП
uMM = ,                                     (2.9) 

де 970,
ЗП

  - коефіцієнт корисної дії зубчатої пасової передачі. 

Підставивши значення у формулу (2.9) отримаємо: 

12497036194 == ,,M
minШП

 Нм. 

Максимальний крутний момент на шпинделі [27]: 

496970361376 === ,,uMM
ЗПзпmaxЗПmaxШП

  Нм.               (2.10) 

 

2.4. Автоматизований розрахунок параметрів зубчатої пасової 

передачі 

 

Автоматизований розрахунок параметрів зубчатої пасової передачі 

проводимо за допомогою пакету прикладних програм CAP 6.0 фірми Optibelt 

GmbH [28], провідного європейського виробника пасових передач. Вихідні дані 

для розрахунку, які внесені у вікно програми (рис. 2.6): потужність, яка 

передається зубчатою пасовою передачею N = 15 кВт; номінальна частота 

обертання ведучого шківа при передавальному числу планетарної коробки 
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швидкостей 1=
min

u  – nшnom = 1500 об/хв; передавальне число зубчатої пасової 

передачі uзп = 1,36; попередня міжосьова віддаль між шківами – а = 1000 мм. 

 
Рисунок 2.6 – Вікно із введеними вихідними даними у пакеті прикладних 

програм CAP 6.0 

 

Варіанти трьох розрахованих у пакеті прикладних програм CAP 6.0 

зубчатих пасових передач, які задовольняють вихідним даним, приведені на 

рис. 2.7.  

 

Рисунок 2.7 – Вікно із варіантами розрахованих у пакеті прикладних програм 

CAP 6.0 зубчатих пасових передач 
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Вибираємо із цього списку варіант 3 зубчатої пасової передачі. 

Результати розрахунку силових та геометричних параметрів цієї передачі 

приведені на рис. 2.8 та 2.9. та у додатку 1. 

 
Рисунок 2.8 – Вікно із результатами автоматизованого розрахунку силових 

параметрів у пакеті прикладних програм CAP 6.0 

 

За результатами розрахунку пакетом прикладних програм CAP 6.0 по 

третьому варіанту вибрано зубчатий пас OMEGA 14M 85 фірми Optibelt 

довжиною 2450 мм. 

Решта розрахованих основних параметрів зубчатої пасової передачі: 

- крок пасу – t=14 мм; 

- ширина пасу – b=85 мм; 

- міжосьова віддаль між шківами – а = 1000 мм; 

- число зубів ведучого і веденого шківів – Z1=29, Z2=40; 

- ширина шківів – В=102 мм; 

- діаметри ведучого і веденого шківів – D1=129 мм; D2=178 мм; 

- швидкість паса – V=10,15 м/с. 
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Рисунок 2.9 – Вікно із результатами автоматизованого розрахунку 

геометричних параметрів у пакеті прикладних програм CAP 6.0 

 

2.5. Конструкція та розрахунок швидкохідного шпиндельного вузла 

приводу головного руху  

 

2.5.1. Компонувальна схема шпиндельного вузла та вибір опор 

 

Для базування і закріплення токарного патрона вибираємо передній 

кінець шпинделя із розмірами, приведеними на рис.2.10. 

Виходячи із максимальної частоти обертання 5000=
max

n  об/хв та 

потужності на шпинделі вибрано компонувальну схему шпиндельного вузла 

(рис. 2.11), для якої параметр dnmax·105 = 4,0-6,0 мм/хв [29]. 

Радіальне навантаження сприймається передньою опорою із трьох 

радіально-упорних підшипників, встановлених по схемі триплекс тандем «О», 
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та задньою опорою із двох радіально-упорних підшипників, встановлених по 

схемі дуплекс «О» [29]. Передня і задня опори можуть працювати з легким, 

середнім та важким попереднім натягом, який забезпечується при виготовленні 

комплекту радіально-упорних підшипників [29]. 

 
Рисунок 2.10 – Приєднувальні розміри переднього кінця шпинделя  

 

 

 

Рисунок 2.11 – Компонувальна схема швидкохідного шпиндельного вузла 

 

Підшипник передньої опори марки 36118К вибраний по діаметру шийки 

шпинделя під передню опору, який рівний 90 мм. Підшипник задньої опори 

опори марки 36115К вибраний по діаметру шийки шпинделя під задню опору, 

який рівний 75 мм. Характеристики підшипників передньої та задньої опор 

приведені в табл.2.1 [27].  

Для шпинделя, встановленого на опорах кочення, максимально 

допустима частота обертання: 

  rn fnn maxmax =       (2.11) 
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де maxnn  – максимальна частота обертання підшипника, об/хв; 

               rf  – коефіцієнт, який враховує компонувальну схему шпинделя. 

Таблиця 2.1 – Характеристики підшипників опор шпинделя 
 

№
п

/п
 

Назва параметру 
Значення параметру 

36118К 36115К 

1. Внутрішній діаметр d, мм 90 75 

2. Зовнішній діаметр D, мм 140 115 

3. Ширина підшипника В, мм 24 20 

4. Динамічна вантажопідйомність Cdyn, кН 56 37,5 

5. Статична вантажопідйомність C0, кН 55 34,5 

6. Максимальна частота обертання nnmax, об/хв 7500 10000 

8. Кут контакту α, град 15 15 

 

При легкому натягу в підшипниках для прийнятої компонувальної схеми 

передньої опори шпинделя (рис.2.10) 680,f
r
= . 

Максимально допустима частота обертання шпинделя: 

  51006807500 == ,n
max

 хв-1 > maxn =5000 хв-1. 

Звідси можна зробити висновок, що по допустимій частоті обертання 

підшипники опор шпиндельного вузла вибрані правильно. 

 

2.5.2. Розрахунок жорсткості шпиндельного вузла, як статично 

невизначеної системи 

 

У відповідності до графічної залежності [29] при діаметрі внутрішнього 

кільця кулькового радіально-упорного підшипника передньої опори 90 мм його 

радіальна жорсткість становить ср1 = 270 Н/мкм. Тоді радіальна податливість 

підшипника передньої опори kр1 = 1/ ср1 = 0,0037 мкм/Н. 

Сумарна радіальна жорсткість двох підшипників передньої опори, 

встановлених по схемі тандем: 
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cB= 2·ср1 = 2·270 = 540 Н/мкм. 

Відповідно радіальна податливість двох підшипників передньої опори, 

встановлених по схемі тандем: 

kB = 1/540 = 0,00185 мкм/Н. 

При діаметрі внутрішнього кільця кулькового радіально-упорного 

підшипника задньої опори 75 мм згідно графічної залежності [29] його 

радіальна жорсткість становить ср2 = 220 Н/мкм.  

Сумарна радіальна жорсткість двох підшипників задньої опори, 

встановлених по схемі «О»: 

сС= 2·ср2 = 2·220 = 440 Н/мкм. 

Відповідно радіальна податливість двох підшипників передньої опори, 

встановлених по схемі «О»: 

kС = 1/440 = 0,00227 мкм/Н. 

У відповідності компонувальної схеми шпиндельного вузла він являє 

собою один раз статично невизначену систему. Його розрахункова схема, як 

статично невизначеної системи приведена на рис. 2.12. Вихідні дані для 

розрахунку приведені у табл. 2.2. 

 

с l 
а 

cB 
cC сD 

АBDC I1I2

с l 

АBC I2 I1
P=1 

M1M2

ω1ω2

 

Рисунок 2.12 - Розрахункова схема шпиндельного вузла, як статично 

невизначеної системи 

 

Коефіцієнт впливу податливості переднього кінця шпинделя: 

DDD

AD

AAA
k+

−=





2

,                                        (2.12) 

де 
АА

  - зміщення в точці А від одиничної сили, прикладеної в точці А; 
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АD

  - зміщення в точці А від одиничної сили, прикладеної в точці D; 

….
DD

  - зміщення в точці D від одиничної сили, прикладеної в точці D  

Таблиця 2.2 - Вихідні дані для розрахунку жорсткості 
 

№
п

/п
  Назва величини, позначення, одиниці вимірювання Числове 

значення 

1. 
Момент інерції перерізу в міжопорній частині шпинделя 

I2, мм4 
1,545·106 

2. 
Момент інерції перерізу переднього кінця шпинделя  

I1, мм4 
2,612·106 

3. Модуль пружності матеріалу шпинделя E, Н/мм2 2,1·105 

4. Радіальна податливість опори В   kВ, мм/Н 1,85·10-6 

5. Радіальна податливість опори С   задньої опори kС, мм/Н 2,27·10-6 

6. Радіальна податливість опори D   kD, мм/Н 3,7·10-6 

7 Міжопорна віддаль l, мм 360 

9. Виліт переднього кінця шпинделя  с, мм 70 

10. Відстань до опори D від опори В,  а, мм 60 

 

Кожен коефіцієнт впливу податливості складається з двох частин: 

AAAAAA
 += ,   

ADADAD
 += ,   

DDDDDD
 += ,               (2.13) 

де 
АА

  , 
АD

  , 
DD

  - коефіцієнти впливу податливості пружної балки на 

жорстких опорах; 

     
АА

  , 
АD

  , 
DD

   - коефіцієнти впливу податливості жорсткої балки на 

пружних опорах. 

Для визначення коефіцієнтів впливу податливості пружної балки на 

жорстких опорах використаємо метод Верещагіна [30]: 

ii

n

i i

M
EI

 
=

=
1

1
,                                         (2.14) 

де 
i

M  - площа і-ї ділянки епюри згинального моменту; 

     
i

  - координата центру ваги ділянки першої епюри, взята на другій 



46 
 

 

епюрі згинального моменту. 

Визначаємо коефіцієнт впливу податливості 
АА

  . Розрахункова схема для 

його визначення якого приведена на рис. 2.13. 

 

 

Рисунок 2.13 - Розрахункова схема для визначення коефіцієнту впливу  

податливості 
АА

   

 

Використовуючи метод Верещагіна  

22

2

11

1

11
 M

EI
M

EI
АА

+= ,                                 (2.15) 

де 
2

1
2

1
cM = ; c

3

2
1
= ; clM

2

1
2
= ; c

3

2
2
= . 

Підставивши залежності та значення величин у (2.15) отримаємо: 

6

65

2

65

3

2

2

1

3

100142
10545110123

70360

10612210123

70

33

−
=




+


=+= ,

,,,,EI

lc

EI

c
АА

 мм/Н. 

Визначаємо коефіцієнт впливу податливості 
АА

   за формулою: 

( )
CBАА

k
l

c
k

l

cl
2

2

2

2

+
+

= .                                 (2.16) 

Підставивши значення у (2.16) отримаємо: 
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( ) 66

2

2

6

2

2

1073210272
360

70
10851

360

70360 −−−
=+

+
= ,,,

АА
  мм/Н. 

Коефіцієнт впливу податливості у відповідності до (2.13) 

666
10744410732100142

−−−
=+= ,,,

AA
  мм/Н. 

Визначаємо коефіцієнт впливу податливості 
DА

  . Розрахункова схема для 

його визначення якого приведена на рис. 2.13. 

 

 

Рисунок 2.14 - Розрахункова схема для визначення коефіцієнту впливу  

податливості 
DAАD

 =  

 

Використовуючи метод Верещагіна  

22

2

11

2

11
 M

EI
M

EI
АD

−−= .                                (2.17) 

Необхідні для розрахунку площі фігур, реакції опор і координати центра 

ваги: 
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Підставивши залежності у (2.17) отримаємо: 

( ) ( ) ( ) ( )

lEI

acal

lEI

caal
c

l

aal

EI
c

l

aal

EI
АD



−
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

−
−=

−
−

−
−=

2

2

2

22

2

2

2
432

1

2

1

3

2

2

1
 .     (2.18) 

Підставивши значення  у (2.18) отримаємо: 

( ) ( ) 6

65

2

65

2

100261
36010545110124

706060360

36010545110123

706060360 −
−=


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−



−
−= ,

,,,,
АD

  мм/Н. 

Визначаємо коефіцієнт впливу податливості 
АD

   за формулою: 

( )( )
CBАА

k
l

ca
k

l

alcl
22

−
−+

= .                                 (2.19) 

Підставивши значення у (2.16) отримаємо: 

( )( ) 66

2
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2
1076110272
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6036070360 −−−
=


−

−+
= ,,,

АD
  мм/Н. 

Коефіцієнт впливу податливості у відповідності до (2.13): 

666
10734010761100261

−−−
=+−= ,,,

AD
  мм/Н. 

Визначаємо коефіцієнт впливу податливості 
DD

  . Розрахункова схема для 

його визначення якого приведена на рис. 2.15. 

 

 

Рисунок 2.15 - Розрахункова схема для визначення коефіцієнту впливу  

податливості 
DD

   
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Використовуючи метод Верещагіна  

22
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+= .                                 (2.20) 

Необхідні для розрахунку площі фігур, реакції опор і координати центра 

ваги: 
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Підставивши залежності та значення величин у (2.20) отримаємо: 
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Визначаємо коефіцієнт впливу податливості 
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   за формулою: 
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Підставивши значення у (2.21) отримаємо: 
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Підставивши значення у (2.12) отримаємо коефіцієнт впливу податливості 

переднього кінця шпинделя: 

( ) 6

66

26

6
10833

107310242

107340
10744

−

−−

−

−
=

+


−= ,

,,

,
,

A
  мм/Н. 

Жорсткість переднього кінця шпинделя: 
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2.6. Висновки по розділу 2 

 

В рамках розгляду даного розділу можна зробити такі висновки:  

1. Проведено модернізацію приводу головного руху токарно-

револьверного багатоопераційного автомата з ЧПК з метою підвищення 

швидкохідності шпиндельного вузла. Модернізований привід головного руху 

включає частотно-регульований асинхронний електродвигун, планетарну 

коробку швидкостей та зубчату пасову передачу і забезпечує потужність на 

шпинделі 15 кВт та безступеневе регулювання частот обертання в діапазоні 

40...5000 об/хв. 

2. Для модернізованого приводу головного руху вибрано асинхронний 

електродвигун з короткозамкненим ротором фірми Siemens мод. 1PH7133-NF 

та двоступеневу планетарну коробку швидкостей фірми ZF Friedrichshafen AG 

мод. 2К121, яка має передавальне число першої ступені рівне одиниці, а другої 

– чотири. Проведено кінематичний та силовий розрахунок модернізованого 

приводу головного руху. 

4. За допомогою пакету прикладних програм CAP 6.0 фірми Optibelt 

GmbH проведено автоматизований розрахунок параметрів зубчатої пасової 

передачі. За результатами розрахунку вибрано зубчатий пас OMEGA 14M 85 

фірми Optibelt довжиною 2450 мм та наступні параметри зубчатої пасової 

передачі: міжосьова віддаль між шківами а = 1000 мм; число зубів ведучого і 

веденого шківів Z1=29, Z2=40; діаметри ведучого і веденого шківів D1=129 мм; 

D2=178 мм. 

5. Виходячи із максимальної частоти обертання вибрано компонувальну 

схему шпиндельного вузла на опорах кочення, що складаються із радіально-

упорних підшипників та розроблено його конструкцію. Передню опору 

сконструйовано з трьох радіально-упорних підшипників 36118К, встановлених 

по схемі триплекс тандем «О», а задню – із двох радіально-упорних 

підшипників 36115К, встановлених по схемі дуплекс «О». Проведено 
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розрахунок максимальної частоти обертання шпиндельного вузла та радіальної 

жорсткості його опор. 

6. Розроблено розрахункову схему шпиндельного вузла, як один раз 

статично невизначену систему. Розроблено математичну модель радіальної 

жорсткості переднього кінця шпинделя шпиндельного вузла з використанням 

канонічних рівнянь методу сил. Проведено розрахунок коефіцієнтів впливу 

податливості шпиндельного вузла, як пружної балки на жорстких опорах та 

жорсткої балки на пружних опорах. Радіальна жорсткість переднього кінця 

шпиндельного вузла за результатами розрахунку становить 261 Н/мкм. 
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3. НАУКОВО-ДОСЛІДНИЙ РОЗДІЛ 

 

3.1. Розробка конструкції високошвидкісного плунжерного токарного 

патрона із компенсацією відцентрових сил контрвантажами. 

 

Плунжерні токарні патрони забезпечують точну, стабільну та високоточну 

обробку, яка ідеально підходить для затиску нестандартних деталей або токарної 

обробки з високою швидкістю. Їх перевагами є одночасне радіальне затискання 

та аксіальне притягуванням деталі, висока точність, універсальність та 

підвищена продуктивність. Тому їх застосовують для оснащення токарних 

верстатів з ЧПК для виконання операцій, що вимагають високої 

концентричності та повторюваності, а також для високошвидкісної токарної 

обробки коротких штучних заготовок. 

На основі аналізу схем встановлення вантажів [3] розроблено конструкцію 

плунжерного затискного патрона з компенсаторами відцентрових сил у вигляді 

важелів з контрвантажами (рис. 3.1) [31]. 
 

1 2 3 

4 

6 7 5 8 10 

9 

 

Рисунок 3.1 – Розроблений плунжерний затискний патрон з компенсаторами 

відцентрових сил у вигляді важелів з контрвантажами  
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Патрон складається із корпусу 1, у якому його задня торцева поверхня 

закрита фланцем 2. По осі обертання патрона розташований приводна втулка 5, 

який базується у центральному отворі корпусу 1. Центральний отвір корпусу 1 

спереду патрона закритий кришкою 9. У корпусі 1 з рівними інтервалами в 

коловому напрямку та під кутом до осі обертання патрона сформовано отвори 

під плунжери 3. Плунжери 3 вставлені в кожен нахилений отвір, розміщений під 

кутом до осі обертання патрона, а затискні кулачки 4 прикріплені до кожного 

плунжера за допомогою гвинтів 8. Виступи приводної втулки 5 входять в 

зачеплення із пазами на задніх кінцях плунжерів 3. Крім того на плунжерах 3 

передбачені пази для запобігання їх провертанню, в які входять підпружинені 

кульки (на рис. 3.1. не показано). Таким чином, коли приводна втулка 5 

рухається вперед і назад у напрямку осі обертання патрона, кожен плунжер 3 

рухається вздовж напрямного отвору, змушуючи затискні кулачки 4 рухатися 

радіально. Патрон оснащений контрвантажами 6, щоб запобігти радіальному 

переміщенню затискних кулачків 4 назовні в патроні в процесі обертання 

затискного патрона. Важіль із контрвантажем 6 виконаний за одне ціле, на 

одному кінці якого сформований контвантаж, а інший кінець якого має частину, 

яка входить в зачеплення із верхнім пазом плунжера 3. Важіль із контрвантажем 

6 розташований у внутрішньому просторі патрона на осі 7, яка встановлена 

нерухомо у корпусі патрона. Таким чином, важіль із контрвантажем 6 

коливається навколо осі 7, коли плунжер 3 рухається вздовж напрямного отвору 

приводною втулкою 5. Патрон закріплений на передньому кінці шпинделя 

токарного верстата за допомогою монтажних гвинтів 10, розташованих в корпусі 

патрона.  

При переміщенні приводної втулки 5 вліво від приводу затиску токарного 

верстата плунжери 3 втягуються і затискні кулачки 4, які рухаються радіально 

до центра обертання патрона, затискають заготовку. При переміщенні приводної 

втулки 5 вправо від приводу затиску затискні кулачки 4, які рухаються радіально 

від центра обертання патрона, розтискають заготовку. 
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Коли патрон обертається із закріпленою заготовкою, відцентрова сила, що 

діє на кожен затискний кулачок 4, створює силу, яка переміщує переміщує 

затискні кулачки 4 радіально назовні, зменшуючи силу затиску затискних 

кулачків 4 на заготовці. При обертанні патрона на контрвантажі важеля 6, який 

з’єднаний із плунжером 3, виникає відцентрова сила, яка через важіль 

передається плунжеру 3, та тягне його до задньої частини корпусу патрона 1 

зачіпною частиною важеля 6. Ця сила може компенсувати відцентрову силу 

кулачків 4, що дозволяє запобігти зменшенню сили затиску заготовки.  

 

3.2. Модель передачі сил у плунжерному токарному патроні із 

компенсацією відцентрових сил в статиці 

 

На основі конструкції плунжерного затискного патрона з компенсаторами 

відцентрових сил розроблено розрахункову схему дії сил в статиці на плунжер із 

затискним кулачком для визначення статичної сили затиску (рис. 3.2).  

l1

l2

dп

h

b

c

 

Рисунок 3.2 – Розрахункова схема дії сил в статиці на плунжер із затискним 

кулачком  

 

Згідно із цією схемою на плунжер із затискним кулачком діють наступні 

сили: 
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1) S – сила приводу, що припадає на один плунжер із затискним кулачком; 

2) Т – радіальна сила затиску деталі одним затискним кулачком; 

3) 1R , 2R  – реакції, що виникають в стику плунжера з корпусом патрона; 

4) f 1R , f 2R  – сили тертя між плунжером та корпусом патрона в зонах 

контакту; f – коефіцієнт тертя, прийнятий однаковим у всіх стиках. 

На розрахунковій схемі дії сил в статиці на плунжер із затискним 

кулачком (рис.3.1) також приведені наступні величини: 

  - кут нахилу плунжера;  

nd  - діаметр плунжера; 

h – віддаль між силами реакцій плунжера; 

b, c, 1l , 2l  - віддалі від активних сил до сил реакцій плунжера. 

Розглянемо рівновагу плунжера із затискним кулачком, навантаженого 

відповідними силами. Для цього складемо рівняння рівноваги плунжера із 

затискним кулачком: 
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З першого рівняння системи (3.1)  
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Прийнявши  ( )cd,cosbcosfsinbk
n
−−+= 50

1
  отримаємо: 

n
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З другого рівняння системи (3.1)  

( ) ( ) ( )( ) ( ) 050
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=−−++++++ lTfdhRcd,cosbhcosfbhsinS

nn
   (3.5) 

визначаємо 
1

R : 
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Прийнявши  ( ) ( ) ( )cd,cosbhcosfbhsink
n
+++++= 50

2
  отримаємо: 
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Підставивши отримані значення 1R  і 2R  в третє рівняння системи (3.1) 

отримаємо: 
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Залежність (3.8) запишемо у вигляді: 
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Із залежності (3.9) знаходимо радіальну силу затиску деталі одним 

затискним кулачком: 
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Сумарна радіальна сила затиску деталі трьома затискними кулачками 

патрона в статиці: 

TT =


3 .      (3.10) 

 

3.3. Модель передачі сил у плунжерному токарному патроні з 

компенсацією відцентрових сил контрвантажами в процесі обертання 

 

При усталеному обертанні плунжерного затискного патрона разом із 

затиснутою деталлю сумарна динамічна сила затиску буде залежати від сумарної 

радіальної сили затиску деталі кулачками в статиці T , втрати сили затиску від 

відцентрових сил затискних кулачків з плунжерами 
K

T  та сили затиску, яка 
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компенсується контрвантажами comp
T : 

compKdyn
TTTT −−=


33  .    (3.11.) 

Відцентрова сила затискного кулачка з плунжером визначиться за 

залежністю: 
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n
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


,         (3.12) 

де 
K

m  - маса затискного кулачка з плунжером; 

     n  - частота обертання плунжерного затискного патрона; 

     r  - радіус центра мас затискного кулачка з плунжером. 

Для визначення сили затиску, яка компенсується контрвантажами comp
T , 

розроблено розрахункову схему дії сил у важільній передачі (рис. 3.3).   

e1
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Fω 
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Рисунок 3.3 – Розрахункова схема дії сил у важільній передачі  

 

На лівий кінець важеля діє відцентрова сила контрвантажу Fω, яка створює 

додаткову осьову силу на плунжер ΔSx.  

Відцентрова сила контрвантажу Fω визначиться за залежністю: 
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де 
V

m  - маса контрвантажу; 

     n  - частота обертання плунжерного затискного патрона; 
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     R - радіус розташування центра мас контрвантажу. 

Рівняння рівноваги важеля під дією цих сил при нехтуванні тертям в опорі 

важеля та зоні контакту важеля з плунжером буде мати вигляд: 

0
21
=− eSeF

x
.               (3.14) 

Звідки додаткова осьова сила, що діє на плунжер ΔSx 
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
=  ,            (3.15) 

де е1 – віддаль від осі повороту важеля до лінії дії сили Fω; 

     е2 – віддаль від осі повороту важеля до лінії дії сили ΔSx. 

Тоді додаткова осьова сила приводу затиску, що виникає внаслідок дії 

відцентрових сил контрвантажу: 
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Підставивши значення (3.13) у (3.16) отримаємо: 
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Динамічна радіальна сила затиску одним кулачком при дії сили приводу та 

додаткової осьової сили приводу, що виникає внаслідок дії відцентрових сил 

контрвантажу визначиться за залежністю: 
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Динамічна радіальна сила затиску одним кулачком при обертанні 

затискного патрона визначиться за залежністю: 
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Підставивши у (3.18) залежності (3.12) та (3.17) отримаємо: 
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Сумарна динамічна сила затиску деталі затискним патроном при його 

обертанні: 

dyndyn
TT =


3 .     (3.19) 

 

3.4. Моделювання динамічних силових характеристик плунжерного 

токарного патрона з компенсацією відцентрових сил контрвантажами  

 

Дослідження впливу коефіцієнтів тертя в стиках плунжерного токарного 

патрона з компенсацією відцентрових сил контрвантажами, кута нахилу 

плунжера затискного патрона  , осьової сили приводу S  та частоти обертання 

затискного патрона n  на сумарну динамічну радіальну силу затиску заготовки 

dynT  проводилося за допомогою ПЕОМ з використанням пакету прикладних 

програм MatCAD. 

Вихідні дані для моделювання:  

- маса затискного кулачка з плунжером 
K

m = 3,9 кг; 

- радіус центра мас затискного кулачка з плунжером 68=r  мм; 

- маса контр вантажу 
V

m  = 0,85 кг; 

- радіус розташування центра мас контрвантажу =R 80 мм; 

- діаметр плунжера 40=
n

d  мм; 

- кут нахилу плунжера =15 ; 

- віддаль між силами реакцій плунжера 55=h мм; 

- віддалі від активних сил до сил реакцій плунжера 8=b  мм; 9=c  мм; 

42
1
=l  мм; 85

1
=l  мм; 

- віддаль від лінії дії сили Fω до осі повороту важеля е1 = 30 мм; 

- віддаль від лінії дії сили ΔSx до осі повороту важеля е2 =15 мм. 
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Моделювання проводилося при зміні сумарної сили приводу 


S  від 12 до 

21 кН при зміні частоти обертання n  від 0 до 5000 об/хв для коефіцієнтів тертя, 

прийнятих однаковими у всіх стиках 130,f =  та 150,f = . 

На рис. 3.4 та рис. 3.5 приведені графічні залежності динамічної радіальної 

сили затиску 
dyn

T


 від сумарної осьової сили приводу S  при коефіцієнті тертя в 

усіх стиках затискного патрона 130,f =  та 150,f =  відповідно, отримані за 

результатами моделювання.  

Ці графічні залежності, побудовані на основі (3.18) та (3.19) дозволяють 

оцінити також статичні силові характеристики плунжерного токарного патрона з 

компенсацією відцентрових сил контрвантажами при 0=n . Із графічних 

залежностей видно, що при максимальній осьовій силі приводу 21=


S  кН 

максимальна радіальна статична сила затиску буде 741,T =


 кН при коефіцієнті 

тертя у стиках 130,f = , та 539 ,T =


 кН при коефіцієнті тертя у стиках 150,f = .  
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Рисунок 3.4 – Графічні залежності динамічної радіальної сили затиску dyn

T
  

від сумарної осьової сили приводу S  та частоти обертання затискного 

патрона n  для  130,f =  
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Вплив стану поверхонь тертя у стиках затискного патрона впливає на 

статичну радіальну силу затиску. Навіть незначне збільшення коефіцієнта тертя 

на 0,02 (від 0,13 до 0,15) приводить до зменшення максимальної статичної 

радіальної сили затиску на 2,2 кН. Графічні залежності показують лінійний 

характер залежності сумарної статичної радіальної сили затиску T  від сумарної 

осьової сили приводу S . При збільшенні сумарної осьової сили приводу S  від 

12 до 21 кН сумарна статична радіальна сила затиску T  збільшується у 1,75 раз 

(від 23,9 до 41,7 кН) при 130,f =  та у 1,6 раз (від 22,1 до 39,5 кН) при 150,f = . 
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Рисунок 3.5 – Графічні залежності динамічної радіальної сили затиску dyn
T
  

від сумарної осьової сили приводу S  та частоти обертання затискного 

патрона n  для 150,f =  

 

Важливою статичною характеристикою є коефіцієнт підсилення 

затискного патрона, який визначається за залежністю: 


= STk .      (3.20) 
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Отримані значення коефіцієнта підсилення будуть рівні: 

- при 130,f =     221741 == ,K
П

; 

- при 150,f =     88121539 ,,K
П

== ; 

Графічні залежності (рис. 3.4 та 3.5) сумарної динамічної радіальної силу 

затиску заготовки dynT  від частоти обертання n  плунжерного токарного 

патрона з компенсацією відцентрових сил контрвантажами є квадратичними для 

різних значень осьової сили приводу S . 

Збільшення частоти обертання n  плунжерного токарного патрона з 

компенсацією відцентрових сил контрвантажами від 0 до 5000 об/хв призводить 

до зменшення сумарної максимальної динамічної радіальної сили затиску 

заготовки dyn
T
  у 1,09 раз (з 41,7 кН до 38,4 кН) при 130,f =  та у 1,6 раз (від 39,5 

до 24,7 кН) при 150,f = . Звідси можна зробити висновок, що при коефіцієнті 

тертя в стиках затискного патрона 130,f =  втрати радіальної сили затиску 

майже не відбувається завдяки компенсації відцентрової сили кулачків з 

плунжерами контрвантажами. У цьому випадку гранична частота обертання 

плунжерного токарного патрона з компенсацією відцентрових сил 

контрвантажами буде визначатися міцністю його компонентів.  

При збільшенні коефіцієнта тертя в стиках затискного патрона до 150,f =  

плунжерний токарний патрон завдяки компенсації відцентрових сил 

контрвантажами буде працювати у допустимих межах сумарної радіальної сили 

затиску, оскільки вона становить 24,7 кН при 5000=n  об/хв. Такий висновок 

випливає із того, що для забезпечення безпечної роботи допустима динамічна 

сумарна радіальна сила затиску за рекомендаціями [3, 14] повинна становити 

[ dynT ]= T /3. У нашому випадку вона рівна [ dynT ]=39,5/3 = 13,2 кН, що менше 

від dyn
T
 =24,7 кН при 5000=n  об/хв. 

Використовуючи отриману математичну модель (3.18) для відповідних 

умов роботи та маси використовуваних затискних кулачків можна правильно 
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підібрати масу контрвантажу для забезпечення безпечної роботи затискного 

патрона при максимальних частотах його обертання. 

 

3.5. Висновки по розділу 3 

 

В рамках розгляду даного розділу можна зробити такі висновки:  

1. На основі аналізу схем встановлення вантажів у токарних патронах з 

компенсацією відцентрових сил розроблено конструкцію плунжерного 

токарного патрона з компенсаторами відцентрових сил у вигляді важелів з 

контрвантажами, які створюють додаткові осьові сили на плунжерах. 

2. На основі розробленої розрахункової схеми дії сил в статиці на плунжер 

із затискним кулачком та з використанням рівнянь статики отримано 

математичні модель статичної радіальної сили затиску заготовки, що враховує 

осьову силу приводу затиску, конструктивні параметри затискного патрона та 

коефіцієнта тертя в його стиках. 

3. На основі математичні моделі статичної радіальної сили затиску 

заготовки отримано математичну модель динамічної радіальної сили затиску 

заготовки, яка враховує втрати радіальної сили затиску, спричинені 

відцентровими силами затискних кулачків з плунжерами, а також додаткову 

радіальну силу затиску, створену контрвантажами. 

4. За отриманими результатами теоретичних досліджень впливу 

коефіцієнта тертя в стиках плунжерного токарного патрона з компенсаторами 

відцентрових сил та осьової сили приводу на радіальну силу затиску заготовки в 

статиці можна зробити наступні висновки: 

- стан поверхонь тертя між плунжерами та корпусом затискного патрона та 

із виступами привідної втулки впливає на сумарну радіальну силу затиску; 

навіть незначне збільшення коефіцієнта тертя на 0,02 (від 0,13 до 0,15) 

приводить до зменшення максимальної статичної радіальної сили затиску на 2,2 

кН. 

- коефіцієнт підсилення плунжерного токарного патрона з компенсаторами 
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відцентрових сил при 130,f =   становить 2=
П

K , а при 150,f =  881,K
П
= . 

5. За результатами моделювання сумарної динамічної радіальної силу 

затиску заготовки dynT  встановлено, що її залежність від частоти обертання n  

плунжерного токарного патрона з компенсацією відцентрових сил 

контрвантажами є квадратичною для різних значень осьової сили приводу S . 

6. Результатами моделювання показали, що при коефіцієнті тертя в стиках 

130,f =  для розробленої конструкції затискного патрона втрати радіальної сили 

затиску при зміні частоти обертання від 0 до 5000 об/хв. майже не відбувається 

завдяки компенсації відцентрової сили кулачків з плунжерами контрвантажами. 

У цьому випадку гранична частота обертання плунжерного токарного патрона з 

компенсацією відцентрових сил контрвантажами буде визначатися міцністю 

його компонентів. 

7. При збільшенні коефіцієнта тертя в стиках затискного патрона до 

150,f =  плунжерний токарний патрон завдяки компенсації відцентрових сил 

контрвантажами буде працювати у допустимих межах максимальної сумарної 

радіальної сили затиску, яка становить 24,7 кН при 5000=n  об/хв., що більше 

допустимої динамічної сумарної радіальної сили затиску [ dynT ] = 13,2 кН. 
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4. ОХОРОНА ПРАЦІ І БЕЗПЕКА У НАДЗВИЧАЙНИХ СИТУАЦІЯХ 

 

4.1. Характеристика токарно-револьверного багатоопераційного 

автомата з ЧПК з точки зору охорони праці 

 

Для забезпечення безпечної роботи верстата повинні бути передбачені 

наступні технічні засоби: захисні огорожі; запобіжні та блокуючі пристрої; 

засоби сигналізації та індикації. 

Для закриття травмонебезпечних зон на верстаті повинні бути 

передбачені захисні огорожі. В першу чергу це огорожа, виконана у вигляді 

захисного екрану, яка захищає оператора від стружки, змащувально-

охолоджувальних рідин та уламків зруйнованого інструменту або вириву 

заготовки із затискного патрона. Крім цього повинні бути передбачені огорожі, 

виконані у вигляді захисних щитків пасових передач приводу револьверних 

супортів та щитків електрошаф [36, 37]. 

Блокувальні пристрої повинні забезпечити блокування огородження 

електрошаф, переміщень револьверних супортів в зони обмеження та аварійні 

зони [37]. Крім того повинно передбачатись неможливість включення 

електродвигуна при відсутності тиску в системах гідроприводу верстата та 

централізованій системі змащення. Також повинна передбачатись аварійна 

зупинка верстата при падінні тиску в гідросистемі, неможливість розтиску 

заготовки при шпинделі, що обертається та неможливість запуску шпинделя 

при розтиснутому патроні, а також автоматичне відключення верстата від 

мережі при відкриванні дверей електрошаф і зупинку верстата при закінченні 

прутка. 

Повинне бути також передбачене заземлення всіх струмопровідних 

частин: електрошаф, пульта, пристрою ЧПК, станції гідроприводу, 

електродвигунів і панелей, станції охолодження електрошпинделя. 

Засоби сигналізації та індикації передбачені на верстаті для сповіщення 

обслуговуючого персоналу про подачу напруги на верстат, його пуск, 
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несправності відповідальних вузлів та порушення режимів роботи, виникнення 

аварійних ситуацій [36, 37]. Засоби індикації повинні бути виконані у вигляді 

світлодіодів, що винесені на пульт оператора. На верстаті передбачаються 

наступні типи сигналізації: сигналізація про включення верстата в мережу; 

сигналізація включення гідравліки; сигналізація включення головного приводу 

та приводів подач; сигналізація обмежень переміщень по координатах; 

сигналізація про вихідні положення супортів; сигналізація про перевантаження 

приводів подач та приводу головного руху. 

На верстаті передбачається пристрій для забезпечення автоматичної 

подачі пруткового матеріалу, зміни інструменту, лотки для відрізаних із прутка 

деталей, автоматична система затиску заготовки та контролю розмірів за 

допомогою вимірювальної головки із щупом контакту. 

 

4.2. Вимоги ергономіки до організації робочого місця оператора 

токарно-револьверного верстата з ЧПК 

 

Робоче місце оператора – це місце в системі «людина-техніка», оснащене 

засобами відображення інформації, органами керування і допоміжним 

обладнанням, на якому здійснюється його трудова діяльність. Правильна 

організація робочого місця передбачає розв’язання таких основних завдань [36, 

37]: 

– вибір раціональної робочої пози; 

– раціональне розміщення індикаторів і органів керування у 

відповідності з їх важливістю і частотою користування в межах поля зору і зон 

досягання; 

– забезпечення оптимального огляду робочого місця; 

– відповідність конструкції технічних пристроїв і робочих меблів 

антропометричним, фізіологічним і психологічним характеристикам людини; 

– відповідність інформаційних потоків можливостям людини щодо 

сприймання і переробки інформації; 
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– забезпечення сприятливих санітарно-гігієнічних умов праці; 

– забезпечення умов для відпочинку оператора в процесі роботи. 

Безпосередній вплив на функціональний стан і працездатність оператора, 

а також надійність, швидкість і точність його роботи має виробниче 

середовище. Воно може бути комфортним, відносно дискомфортним, 

екстремальним та надекстремальним. 

З метою зменшення несприятливого впливу елементів виробничого 

середовища на оператора при проектуванні токарно-револьверного верстата з 

ЧПК необхідно враховувати такі вимоги [36, 37]: 

- нормовані виробничі елементи при їх комплексній взаємодії не повинні 

негативно впливати на здоров’я оператора протягом тривалого часу (роки); 

- допустимі параметри несприятливих факторів за тривалістю та 

інтенсивністю впливу не повинні викликати протягом робочого дня зниження 

надійності і ефективності діяльності оператора. 

Інформація про стан керованого об’єкта поступає від засобів 

відображення інформації, якими є різні прилади і які формують сенсорне поле 

на робочому місці. За функціями інформації засоби відображення інформації 

поділяються на командні (цільові) і ситуаційні. Перші дають відомості про 

необхідні дії для досягнення мети, другі - інформацію щодо протікання 

технологічного процесу та описують наявну ситуацію. 

За способом використання показників засоби відображення інформації на 

токарно-револьверному верстаті з ЧПК поділяються на три групи [36, 37]: 

- для контрольного читання; оператор встановлює наявність чи 

відсутність умов роботи, норму чи відхилення від неї якихось параметрів; 

- для кількісного читання; ці індикатори передають інформацію у вигляді 

числових значень; 

- для якісного читання; інформація вказує на напрямок зміни керованого 

параметра. 

Засоби відображення інформації є технічною основою для побудови 

інформаційної моделі процесу керування. 
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Інформаційна модель процесу керування токарно-револьверним 

верстатом з ЧПК повинна відповідати таким вимогам [36, 37]: 

- за змістом адекватно відображати об’єкти керування і навколишнє 

середовище; 

- за кількістю інформації забезпечувати оптимальний інформаційний 

баланс і запобігати як дефіциту, так і перевантаженню інформацією оператора; 

- за формою і композицією відповідати завданням оператора щодо 

управління і його психофізіологічним можливостям щодо сприймання і 

переробки інформації. 

Системи відображення інформації на токарно-револьверному верстаті з 

ЧПК виконана у вигляді дисплею промислового комп’ютера та приладових 

панелей . 

Основні принципи компонування засобів відображення інформації на 

токарно-револьверному верстаті з ЧПК такі [36, 37]: 

- принцип лаконічності; засіб відображення інформації містить лише ті 

елементи, які необхідні для забезпечення оператора інформацією про стан 

верстата і вибір оптимального способу впливу; 

- принцип узагальнення і уніфікації означає; 

- принцип акценту на елементах контролю і керування; це значить, що 

незалежно від розмірів цих елементів їх символи повинні виділятися дуже чітко 

на засобах відображення інформації на токарно-револьверному верстаті з ЧПК; 

- принцип просторового співвідношення елементів контролю і керування; 

розміщення індикаторів на токарно-револьверному верстаті з ЧПК має бути 

погоджено з розміщенням відповідних їм органів керування; 

- принцип використання звичних асоціацій; доцільно застосувати 

символи, які асоціюються з об’єктами і явищами, які вони позначають. 

Рухи оператора характеризуються швидкістю, темпом, силою, точністю. 

Встановлено, що максимальний темп кругових рухів становить 4,0…4,8 с–1; 

ударних рухів – від 5 до 14 ударів/с [36, 37]. При збільшенні зусиль темп 

зменшується. До просторових характеристик рухів оператора відносяться 
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розміри моторного поля (зони досягання) і траєкторії рухів. Розміри моторного 

поля для оператора визначаються довжиною витягнутої руки. В моторному 

полі розрізняють три зони – максимального, допустимого і оптимального 

досягання. У зонах оптимального і допустимого досягання можливі найбільш 

точні і швидкі рухи. У зоні максимального досягання точність і швидкість рухів 

зменшуються, а втома наступає швидше. 

 

4.3. Заходи по забезпеченню безпечної роботи токарно-револьверного 

багатоопераційного автомата з ЧПК 

 

При підготовці токарно-револьверного верстата з ЧПК до роботи 

потрібно [36, 37]: 

– перевірити наявність і справність кожухів та кришок; 

– особливу увагу звертати на надійність кріплення кожухів та 

кришок, що закривають пасові передачі приводів револьверного супорта та 

зону різання; 

– перевіряти надійність заземлення верстату і його складових частин, 

правильність роботи блокувальних пристроїв верстату. 

При першопочатковому пуску перевірити дію кнопки «аварійний стоп» з 

грибовидним штовхачем червоного кольору, розташованою на пульті 

керування верстатом, що забезпечує відключення всього електрообладнання 

верстата незалежно від циклу його роботи. 

В процесі роботи токарно-револьверного верстата з ЧПК необхідно 

дотримуватись загальних вимог безпеки при роботі на металорізальних 

верстатах. При цьому необхідно: 

– періодично перевіряти надійність заземлення верстата і його 

складових частин; 

– слідкувати за попереджувальною сигналізацією пульта керування і 

за нормальною освітленістю верстата; 
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– не включати верстат, якщо який-небудь щит огородження або екран 

зняті; 

– під час роботи верстата забороняється проводити регулювання або 

налагодження його механізмів; 

– не працювати на верстаті без екрана, що закриває зону різання, та 

кожухів і кришок, що закривають пасові передачі приводів поперечного та 

поздовжнього переміщень револьверного супорта; 

– не працювати при відкритих дверцях електрошаф; 

– заміняти деталь потрібно тільки при повністю зупиненому 

шпинделі верстата; 

– чищення та витирання верстату проводити тільки після його 

зупинки і відключення від електромережі; 

– слідкувати за тим, щоб робоче місце біля верстата не було 

загромадженим. 

 

4.4.  Оцінка стійкості системи управління промислового об'єкта 

 

Принципами стійкості роботи промислових підприємств (об'єктів) в 

надзвичайних ситуаціях є єдина нормативна і директивна база, яка включає: - 

Конституцію України, Закон України «Про цивільний захист», нормативні 

документи по стійкості роботи об'єктів. 

Основним керівним документом, відповідно до якого повинні 

плануватися та здійснюватися інженерно-технічні заходи цивільної оборони є 

«Будівельні норми і правила», що зберігають свою чинність на всій території 

України. Інженерно-технічні заходи цивільної оборони – це комплекс заходів, 

спрямованих на: захист населення та зниження можливих втрат і збитків від 

наслідків великих виробничих аварій, катастроф та стихійних лих, а також 

застосування засобів збройної боротьби під час конфліктних ситуацій; 

підготовку галузей промисловості та об'єктів господарювання до стабільної 

роботи при загрозі і виникненні великих виробничих аварій, катастроф, 
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стихійних лих та під час розгортання конфліктних ситуацій; створення умов 

для проведення рятувальних та інших невідкладних робіт та ліквідації наслідків 

виробничих аварій, катастроф, стихійних лих [38]. 

Норми інженерно-технічного забезпечення цивільного захисту 

розповсюджуються: на категорійні міста по цивільному захисту і окремо 

розташовані об'єкти особливої важливості і першої категорії; на об'єкти які 

розташовані в категорійних містах, на території, де можливі руйнування і 

ураження людей; на всю територію України і стосуються захисту населення від 

радіоактивного зараження місцевості, отруйних речовин і біологічних засобів. 

Норми проектування інженерно-технічного забезпечення цивільного 

захисту повинні здійснюватись [38]: 

- при плануванні і забудові нових житлових і промислових районів і міст, 

будівель і споруд, промислових підприємств, систем і об'єктів електро-, газо-, 

водопостачання і зв'язку, транспорту, захисних споруд і ін.; 

при реконструкції міст, підприємств, комунально-енергетичних систем, 

засобів зв’язку, транспорту. 

При проектуванні та здійсненні інженерно-технічного забезпечення 

цивільного захисту використовується диференційований метод. Великі 

адміністративні та промислові центри (міста) відносять до груп з цивільного 

захисту за такою класифікацією: міста «особливої групи», 1-ї, 2-ї та 3-ї груп з 

цивільного захисту [38]. 

Великі промислові та інші господарські об'єкти відносять до об'єктів 

«особливої важливості», 1-ї та 2-ї категорій з цивільного захисту, при цьому 

об'єкти атомної енергетики виділяють в окрему групу [38]. 

Надалі міста та об'єкти господарювання, що відносяться до груп та 

категорій з цивільного захисту будуть існувати як «категорійні міста та 

об'єкти». 

Відповідно до вимог проектування інженерно-технічного забезпечення 

цивільного захисту здійснюється зонування території, на якій розташовані 

категорійні міста та об'єкти господарювання. 
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Територія, де може виникнути надмірний тиск у фронті повітряної 

ударної хвилі  =10 кПа і більше, складає зону можливих руйнувань. Частина 

території зони можливих руйнувань, у межах якої надмірний тиск у фронті 

повітряної ударної хвилі  =10 кПа і більше, складає зону можливих сильних 

руйнувань [38]. 

Для оцінки стійкості функціонування підприємства керівника комісії з 

цивільного захисту об’єкта експлуатації, комісією з цивільного захисту і 

головними спеціалістами проводяться спеціальні дослідження. До них 

залучаються виконавці від об’єкта експлуатації, робітники галузевих проектно-

технологічних і науково-дослідних інститутів. 

Робота проводиться в чотири етапи [38]. 

На першому етапі дослідження відпрацьовуються необхідні документи: 

- наказ керівника комісії з цивільного захисту об’єкта експлуатації на 

проведення дослідження; 

- календарний план підготовки і проведення дослідження, де 

визначаються виконавці, терміни виконання робіт, керівники і склад груп, що 

вирішують специфічні завдання; 

- завдання групам на проведення дослідження по конкретним питанням. 

Перша група (від відділу капітального будівництва) визначає фізичну 

зношеність елементів об'єкту (мінімальний надлишковий тиск, який вони 

можуть витримати), а також захисних споруд і індивідуальних укриттів для 

персоналу, що обслуговує агрегати безперервного циклу [38]. 

Друга група (від відділу головного механіка) оцінює стійкість 

технологічного і лабораторного обладнання; можливість виникнення 

вторинних факторів ураження; достатність захисту унікального і цінного 

обладнання [38]. 

Третя група (від відділу головного енергетика) оцінює стійкість 

функціонування енергооб'єктів, мереж і комунікацій, стійкість функціонування 

зовнішніх і внутрішніх джерел електроенергії, а також їх вводів [38]. 
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Четверта група (від відділу головного технолога) визначає найбільш 

уразливі ділянки технологічного процесу; можливі руйнування верстатного 

обладнання, місця порушення технологічних процесів внаслідок деформації або 

обвалу елементів будівель; можливість зміни технологічного процесу при 

виході зі строю уразливих ділянок; можливість заміни матеріалів, сировини, 

комплектуючих виробів, палива з врахуванням місцевих ресурсів [38]. 

П'ята група (від відділу постачання і збуту) оцінює: наявність, умови 

зберігання і забезпечення збереження запасів і резервів матеріальних цінностей 

(паливо-мастильних матеріалів, сировини, комплектуючих), їх захищеність від 

впливу факторів ураження; стійкість виробничих зв'язків і умов отримання 

пального, сировини, комплектуючих виробів від постачальників; можливість 

переходу на підвищення норми запасів; можливість постачання за рахунок 

дублерів і місцевих ресурсів в умовах надзвичайних ситуацій; доцільність 

розвитку мережі доріг, під'їзних шляхів; терміни роботи об'єкту без поставок 

необхідних матеріалів [38]. 

Шоста група (від комісії з надзвичайних ситуацій і служб цивільного 

захисту) оцінює стійкість систем управління, оповіщення, зв'язку, захисні 

властивості будівель в радіаційному відношенні; визначає забезпеченість 

персоналу засобами індивідуального захисту, наявність цих засобів і їх 

готовність до використання за призначенням. Уточнює план цивільного захисту 

об'єкту. 

Сьома група, під керівництвом головного інженера об'єкта організовує і 

контролює роботу всіх груп, оформлює усі необхідні документи стосовно 

дослідження [38]. 

Другий етап дослідження (оцінка стійкості) починається з вивчення 

району розташування об'єкту (місто, рівнинна або болотиста місцевість), 

дослідження його планування, комунікацій. При цьому проводиться аналіз 

уразливості елементів, а також об'єкту в цілому в умовах надзвичайних 

ситуацій, визначаються інженерно-технічні заходи, виконання яких дозволить 

забезпечити підвищення стійкості об'єкту [38]. 
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На даному етапі проводиться аналіз [38]: 

- наслідків аварій окремих систем виробництва; 

- розповсюдження ударної вибухової хвилі по території об'єкту (місця і 

характер вибухів, їх потужність і ймовірні наслідки); 

- розповсюдження вогню при різних видах пожежі; 

- надійність комунікацій і промислових комплексів; 

- розповсюдження хмари зараженого повітря при викиді шкідливих 

речовин; 

- можливості утворення токсичних і пожежонебезпечних сумішей. 

При організації робіт другого етапу можна застосовувати різноманітні 

методи аналізу пошкоджень і дефектів [38]: 

а) метод оцінки зростання пошкоджень в системі після аварії з побудовою 

«древа відмов»; 

б) метод побудови «древа подій» для визначення імовірності аварії. 

При цьому використовується інформація про несправності компонентів 

обладнання і про можливості зниження їх негативного впливу на навколишнє 

середовище. 
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ЗАГАЛЬНІ ВИСНОВКИ 

 

1. В даній кваліфікаційній роботі магістра вирішено важливу науково-

прикладну задачу розроблення високошвидкісного токарного патрона 

плунжерного типу із компенсаторами відцентрових сил у вигляді важелів із 

вантажами, що взаємодіють із плунжерами, та дослідження його динамічних 

силових характеристик. 

2. Встановлено, що токарний патрон розвиває в площині затиску затискне 

зусилля, яке в процесі обертання в загальному випадку є функцією великої 

кількості факторів таких як маса затискних елементів їх вид і положення, 

частота обертання, коефіцієнт тертя в стиках, передавальне відношення 

передавальних ланок, жорсткість елементів патрона. Однією із характеристик 

токарного патрона, є динамічна силова характеристика по якій визначається 

гранично допустима сила затиску при максимально допустимій частоті 

обертання. 

3. На основі огляду конструкцій токарних патронів виділено наступні 

способи зниження впливу відцентрових сил або їх компенсації: зменшення 

маси затискних елементів та радіусу розташування їх центра мас; 

врівноваження відцентрових сил затискних елементів контрвантажами; 

збільшення осьових зусиль приводу затиску; збільшення жорсткості 

конструкції патрона; використання відцентрових затискних елементів; 

зменшення маси корпусу затискного патрона; комбінація приведених вище 

способів. 

4. Аналіз конструкцій токарних патронів із контвантажами показав, що 

розміщення контрвантажів у клинових, важільних, плунжерних, клино-

важільних, клино-рейкових та спірально-рейкових патронів має наступні 

варіанти: позаду затискного елемента у площині осі обертання патрона; збоків 

затискного елемента у площині перпендикулярній осі обертання патрона; 

симетрично до затискного елемента відносно осі обертання патрона. 

Встановлено, що плунжерні затискні патрони мають великий потенціал для їх 
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використання при високошвидкісній обробці, оскільки можуть поєднувати для 

зменшення впливу відцентрових сил їх компенсацію за рахунок введених у 

конструкцію компенсаторів та закриття силового контуру. 

5. Огляд багатьох робіт в області розроблення і дослідження 

високошвидкісних токарних затискних патронів показав широке використання 

для розроблення їх перспективних конструкцій морфологічного, генетико-

морфологічного методів структурно-схемного синтезу. У проаналізованих 

роботах велика увага приділяється дослідженням впливу жорсткості елементів 

системи «затискний патрон» на втрату сили затиску при обертанні затискного 

патрона, використанню імітаційного моделювання за допомогою CAD/CAE-

системи, яке дозволяє встановити найбільш навантажені елементи конструкції 

при дії сили затиску і відцентрових сил. 

6. З метою підвищення швидкохідності шпиндельного вузла проведено 

модернізацію приводу головного руху токарно-револьверного 

багатоопераційного автомата з ЧПК, який забезпечує потужність на шпинделі 

15 кВт та безступеневе регулювання частот обертання в діапазоні 40...5000 

об/хв і включає частотно-регульований асинхронний електродвигун мод. 

1PH7133-NF фірми Siemens, планетарну коробку швидкостей мод. 2К121 фірми 

ZF Friedrichshafen AG та зубчату пасову передачу. 

7. За допомогою пакету прикладних програм CAP 6.0 фірми Optibelt 

GmbH проведено автоматизований розрахунок параметрів зубчатої пасової 

передачі. За результатами розрахунку вибрано зубчатий пас OMEGA 14M 85 

фірми Optibelt довжиною 2450 мм. 

8. Виходячи із максимальної частоти обертання вибрано компонувальну 

схему шпиндельного вузла на опорах кочення, що складаються із п’яти 

радіально-упорних підшипників та розроблено його конструкцію. З 

використанням канонічних рівнянь методу сил розроблено математичну модель 

радіальної жорсткості переднього кінця шпинделя швидкохідного 

шпиндельного вузла. Радіальна жорсткість переднього кінця шпиндельного 

вузла за результатами моделювання становить 261 Н/мкм. 
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9. Розроблено конструкцію плунжерного токарного патрона з 

компенсаторами відцентрових сил у вигляді важелів з контрвантажами, які 

створюють додаткові осьові сили на плунжерах. 

10. З використанням рівнянь статики на основі розробленої розрахункової 

схеми дії сил на плунжер із затискним кулачком отримано математичну модель 

статичної радіальної сили затиску заготовки, що враховує конструктивні 

параметри затискного патрона, осьову силу приводу затиску та коефіцієнт 

тертя в стиках. 

11. На основі математичні моделі статичної радіальної сили затиску 

заготовки отримано математичну модель динамічної радіальної сили затиску 

заготовки, яка враховує втрати радіальної сили затиску, спричинені 

відцентровими силами затискних кулачків з плунжерами, а також додаткову 

радіальну силу затиску, створену контрвантажами. 

12. За результатами моделювання сумарної динамічної радіальної силу 

затиску заготовки dynT  встановлено, що її залежність від частоти обертання n  

плунжерного токарного патрона з компенсацією відцентрових сил 

контрвантажами є квадратичною для різних значень осьової сили приводу S . 

Результатами моделювання показали, що при коефіцієнті тертя в стиках 

130,f =  для розробленої конструкції затискного патрона втрати радіальної 

сили затиску при зміні частоти обертання від 0 до 5000 об/хв. майже не 

відбувається завдяки компенсації відцентрової сили кулачків з плунжерами 

контрвантажами. При збільшенні коефіцієнта тертя в стиках затискного 

патрона до 150,f =  плунжерний токарний патрон завдяки компенсації 

відцентрових сил контрвантажами буде працювати у допустимих межах 

максимальної сумарної радіальної сили затиску. 
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Optibelt-CAP Drive Calculation

Sender

Tel. No. : Tel. No. :
Fax. No. : Fax. No. :
E-Mail : E-Mail :
Internet : Internet :

Drive Calculation
Timing Belts 2 Pulley Drive
No. : C000000005 Date : 01.12.2025 SN :
Project : 0001 Drawing No. : 0001 Drive : 0001

Dear Sir or Madam 

As discussed on the telephone we have used your drive information 
 in a series of calculations. 

The drive requires:

- Optibelt OMEGA Timing Belts 2450 14M 85

- Optibelt-ZRS Timing belt pulley TB 29-14M-85

- Optibelt-TB taper bush 2517 (Bore-diameter 16-60 mm)

- Optibelt-ZRS Timing belt pulley TB 40-14M-85

- Optibelt-TB taper bush 3020 (Bore-diameter 25-75 mm)

Should you have questions about our recommendations please contact us 
 at the postal or E-Mail address, telephone or fax number shown. 

With best regards 

Our 'General Conditions of Sale' are applicable.
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Customer: Sender:

Drive Calculation
Timing Belts 2 Pulley Drive
No : C000000005 Date : 01.12.2025 SN :
Project : 0001 Drawing No. : 0001 Drive : 0001

The drive requires:
- Optibelt OMEGA Timing Belts 2450 14M 85
- Optibelt-ZRS Timing belt pulley TB 29-14M-85
- Optibelt-TB taper bush 2517 (Bore-diameter 16-60 mm)
- Optibelt-ZRS Timing belt pulley TB 40-14M-85
- Optibelt-TB taper bush 3020 (Bore-diameter 25-75 mm)

Type of driver unit : Electric motor
Type of driven unit :
Timing Belt Data Deviation / Hints
Pitch t : 14.000 mm
Width b : 85.00 mm
Calculated pitch length Lwth : 2483.60 mm
Standard pitch length Lw : 2450.00 mm --- mm
No. of teeth zr : 175 
Belt speed v : 10.15 m/s
Timing Belt Pulley Data Pulley 1 (driver) Pulley 2 (driven)
No. of teeth z : 29 40 
Pitch diameter dw : 129.23 mm 178.25 mm
Face width b1 : 102.00 mm 102.00 mm
Speed n : 1500.0 1/min 1087.5 1/min
Teeth in mesh ze : 14 20 
Nominal torque MN : 95 Nm 132 Nm
Pulley Type : 4F 4F
No. of flanges : 2 2 
Material : GG GG
shaft alignment : horizontal
Actual Drive Data Deviation / Hints
Calculation Power PC : 25.50 kW
Nominal motor power PN : 15.00 kW
Transmitted power PT : 40.00 KW
Actual service factor c2 : 2.67
Actual drive ratio i : 1.38 1.3 %
Actual centres a : 983.19 mm * -16.806 mm
Min. adjustment for belt fitting y :  ≧ 58.00 mm
Min. adjustment for belt tensioning x :  ≧ 3.93 mm
Effective belt tension Sn3 : 1478 N
Static shaft loading Sa : 1626 N
Span length L : 982.89 mm
 * Notice: Centre distance outside the limits!

Tensioning recommendations: Initial installation Re-tension
given c2 = --- new belts existing belts
1. Static belt tension : 935 N 813 N
2. Load/deflection tension gauge Load at centre of span : 85 N 74 N

Deflection : 19.66 mm 19.66 mm
3. optibelt TT frequency tester ( 1 Hz - 600 Hz ) Frequency : 16.87 1/s 15.73 1/s

 Our 'General Conditions of Sale' are applicable.
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СИЛОВІ ХАРАКТЕРИСТИКИ ТОКАРНОГО ПЛУНЖЕРНОГО ПАТРОНА З 

КОМПЕНСАЦІЄЮ ВІДЦЕНТРОВИХ СИЛ 

 

V.N. Voloshyn, Ph.D., Assoc. Prof., V.M. Bukhovets, Ph.D., Y.A. Rudyk 

FORCE CHARACTERISTICS OF A LATHE PLUNGER CHUCK WITH 

CENTRIFUGAL FORCE COMPENSATION 

 

Сучасні токарні верстати з ЧПК спроектовані таким чином, щоб забезпечити 

високу продуктивність, точність та якість обробки. Одним із важливих компонентів у 

конструкції токарного верстата є затискний механізм. Він поряд з іншими механізмами 

має значний вплив на точність та продуктивність обробки деталі, оскільки від нього 

залежать використовувані режими різання та час, витрачений на обробку деталі [1]. У 

випадку токарних верстатів з ЧПК збільшення швидкості обертання шпинделя призводить 

до збільшення відцентрової сили, що діє на кулачки затискних патронів (ЗП), що 

призводить до зменшення сили затиску заготовки [1, 2]. Тому розробка плунжерних ЗП з 

компенсаторами відцентрових сил та оцінка їх силових характеристик з метою вибору їх 

конструктивних параметрів є актуальною задачею. 

На основі аналізу схем встановлення вантажів 

[1] розроблено конструкцію плунжерного ЗП з 

компенсаторами відцентрових сил у вигляді важелів 

з вантажами (рис.1). В корпусі 1 ЗП розміщені під 

кутом 15° до осі патрона плунжери 3 із кулачками 4, 

які приводяться в дію за допомогою виступів 

привідного штока 5. В корпус 1 посаджені осі 7, на 

яких встановлені важелі 6 із вантажами. Другі кінці 

важелів 6 входять у пази плунжерів 3. ЗП 

закривається кришкою 2, в якій виготовлено отвір 

для закріплення його на шпинделі.  

На основі розгляду дії сил в ЗП розроблено 

математичні моделі для визначення сумарної 

радіальної сили затиску заготовки в статиці та в 

процесі усталеного обертання з врахуванням 

компенсації відцентрових сил. За результатами 

моделювання із використанням математичного 

пакету MathCAD, побудовані динамічні силові 

характеристики та визначені допустимі частоти 

обертання ЗП. За допомогою розроблених моделей встановлено вплив ряду параметрів на 

динамічні силові характеристики ЗП з компенсаторами відцентрових сил. 
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Рис.1. Розроблений плунжерний 

ЗП з компенсацією відцентрових 

сил 
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