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В С Т У П 

 

Технологічні процеси збирання і переробки сільськогосподарської продукції 

містять значну кількість трудомістких вантажно-розвантажувальних і 

транспортних операцій. Підвищення рівня механізації таких технологічних 

процесів із застосуванням нових способів переміщення сипких вантажів є 

актуальним завданням сільськогосподарського виробництва в Україні. 

Одним з перспективних напрямків у вирішенні даної проблеми є розробка 

засобів механізації вище згаданих процесів на базі гвинтових агрегатів, які 

забезпечують транспортування сипких матеріалів по криволінійних трасах при 

вільному розташуванні робочого органа в гнучкому кожусі. Однак, існуючі 

конструкції гвинтових агрегатів мають ряд недоліків: недостатню надійність та 

довговічність смугових спіралей, які не витримують знакозмінних циклічних 

навантажень, що виникають в процесі їх роботи; високу металомісткість агрегатів; 

значне пошкодження насіннєвого матеріалу. Відомі методики проектування 

робочих процесів гвинтових агрегатів побудовані, в основному, на використанні 

табличних значень та емпіричних залежностей і не в повній мірі відповідають 

сучасним вимогам, оскільки грунтуються лише на загальних оптимізаційних 

моделях даних агрегатів. 

Отже, обгрунтування параметрів технологічних процесів переміщення 

сільськогосподарських матеріалів по криволінійних трасах, розробка нових 

робочих органів для їх виконання, методик оптимізації їх конструктивних та 

технологічних параметрів і адекватних математичних моделей процесів 

транспортування для підвищення технічного рівня таких засобів механізації є 

актуальною проблемою сільського господарства України. 

Робота виконана відповідно до: координаційного плану важливих науково-

дослідних робіт ВУЗів України на 1996-2000 р.р.; Української державної програми 

виробництва машин і технологічного обладнання для сільськогосподарської, 

харчової і переробної промисловостей. 
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Мета роботи: підвищення техніко-економічних параметрів технологічного 

процесу переміщення сипких сільськогосподарських матеріалів гнучким 

гвинтовим робочим органом виконаним у вигляді шарнірно з’єднаних секційних 

гвинтових елементів з оптимізацією його конструктивно-технологічних 

параметрів. 

Завдання досліджень: визначити параметри технологічного процесу 

переміщення сипких матеріалів по криволінійних трасах модульним гвинтовим 

агрегатом (МГА) з розробленим новим робочим органом; вивести аналітичні 

залежності взаємозв’язку між конструктивними і силовими параметрами елементів 

з’єднань гвинтових секцій з умови підвищення надійності та мобільності 

функціонування МГА; розробити динамічну модель даного технологічного 

процесу з врахуванням різних варіантів навантаження на робочий орган; на основі 

механіко-математичних розрахунків і даних експериментальних досліджень 

запропонувати методи вибору оптимальних технологічних і конструктивних 

параметрів процесу переміщення сільськогосподарських матеріалів; розробити 

інженерну методику проектування технологічних і конструктивних параметрів 

засобів механізації процесу переміщення матеріалів по криволінійних трасах. 

Наукова новизна одержаних результатів. Досліджено технологічний 

процес переміщення сипких матеріалів по криволінійних трасах модульним 

гвинтовим агрегатом, робочий орган якого виконаний у вигляді шарнірно 

з’єднаних секційних гвинтових елементів. На основі кінетостатичного аналізу 

виведені аналітичні залежності для визначення конструктивних і силових 

параметрів робочого органа, розроблена динамічна модель технологічного процесу 

переміщення матеріалу створеним агрегатом по криволінійних трасах. 

Запропоновано методи вибору раціональних технологічних і конструктивних 

параметрів процесу транспортування сипких вантажів на основі механіко-

математичних розрахунків. Створена оптимізаційна модель технологічного 

процесу, яка містить цільову функцію по експлуатаційних витратах і технологічній 

собівартості, а також обмеження на зміну незалежних функціональних і 

конструктивних параметрів. У загальному вигляді вирішена нелінійна задача 
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оптимізації технологічних і конструктивних параметрів даного технологічного 

процесу та розроблена інженерна методика їх проектування. Запропоновано нові 

робочі органи МГА, технічна новизна яких захищена патентами на винаходи. 

Практичне значення одержаних результатів. На базі теоретичних і 

експериментальних досліджень розроблено принципово новий засіб механізації 

транспортування сільськогосподарських матеріалів криволінійними трасами, що 

виконаний у вигляді шарнірно з’єднаних секційних гвинтових елементів. Ресурс 

роботи якого збільшено в 5,2 рази, порівняно з існуючими, при довжині робочого 

органа 10м і мінімальному радіусі згину Rmin=1,0м; дроблення зерна при цьому 

зменшено на 5-6%. До переваг запропонованого МГА також слід віднести його 

високу ремонтнопридатність за рахунок можливості швидкої заміни окремих 

зруйнованих секцій. Даний робочий орган можна використати для механізації 

сільськогосподарського виробництва при переміщенні, змішуванні, подрібнені, 

очищені і в інших технологічних процесах, де на сьогоднішній день 

застосовуються жорсткі шнеки. Використання розробленої інженерної методики 

проектування технологічного процесу, створеної на основі аналізу і розв'язку 

складеної оптимізаційної задачі, дозволило в середньому скоротити 

матеріаломісткість модульного гвинтового агрегату на 10...15% і зменшити 

енергомісткість процесу на 5...10%. Запропонований МГА впроваджено на СМП 

«Універст» (м.Тернопіль), де було виготовлено п’ять дослідних взірців, які 

використовуються для транспортування сипких сільськогосподарських матеріалів 

підприємствами Тернопільської області. 

Особистий внесок здобувача. Виведені аналітичні залежності для 

визначення радіуса кривизни траси транспортування і крутного моменту від 

технологічних та конструктивних параметрів робочого органа. Проведено силовий 

розрахунок механізму натягу троса гвинтових секцій. Розроблена і досліджена 

динамічна модель технологічного процесу переміщення матеріалу. Запропоновано 

методику розрахунку на міцність гвинтових лопатей. На основі методів оптимізації 

розроблено інженерну методику проектування технологічних і конструктивних 
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параметрів засобів механізації процесу. Частка кожного автора в технічних 

рішеннях, захищених патентами України - рівноцінна. 

Апробація роботи. Основні положення роботи доповідались на 3-му 

міжнародному симпозіумі українських інженерів-механіків у Львові (1997р.), на 

науковій конференції Нацiонального аграрного унiверситету "Сучаснi проблеми 

сiльськогосподарського машинобудування", присвяченій 100-річчю з дня 

заснування НАУ (1997р.), на розширеному науковому семінарі кафедри ТМ 

Тернопільського державного технічного університету імені Івана Пулюя (1999р.), 

на засіданні тематичного семінару «Розробка і дослідження технологічних 

процесів, конструкції машин і механізмів» Тернопільського державного технічного 

університету імені Івана Пулюя (1999р.), на науково-практичній конференції 

викладачів Луцького державного технічного університету (1999р.). 

Публікації. За темою дисертації опубліковано 6 друкованих робіт і отримано 

3 патенти України на винаходи. 

Структура та обсяг роботи. Дисертаційна робота складається з вступу, 4 

розділів, висновків, списку використаних джерел та додатків. Загальний обсяг 

роботи складає 132 сторінки машинописного тексту, включає 44 рисунки, 6 

таблиць, перелік посилань із 125 назв, та додатки. 
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РОЗДІЛ 1 

АНАЛІЗ РЕЗУЛЬТАТІВ ДОСЛІДЖЕНЬ 

 

1.1. Способи мобiльного механiзованого транспортування продуктiв в 

сiльськогосподарському виробництвi  

 

Для механiзованого транспортування сипких матерiалiв у 

сiльськогосподарському виробництвi i роздаваннi кормiв на тваринницьких 

фермах широко застосовують машини безперервного транспорту, якi за 

конструктивною схемою робочого органу подiляються на стрiчковi, ланцюгово-

пластичнi, ковшовi, скребковi, шайбовi, гвинтовi, вiбрацiйнi та пневматичнi [61, 

67, 68]. 

Стрiчковi транспортери призначенi для перемiщення рiзних вантажiв у 

горизонтальному або похилому напрямках i можуть бути стацiонарними або 

пересувними. Вони мiстять приймальну та розвантажувальну воронки, раму з 

роликами, натяжну та привідну станцiї. Як несучий тяговий орган транспортера 

використовують прогумовану або бавовняну стрiчку шириною 300...800мм, яка 

охоплює ведучий i ведений шкiви i опирається на ролики. 

Швидкiсть руху стрiчки транспортера регулюється залежно вiд фiзико-

механiчних властивостей матерiалiв i встановлюється для овочiв i 

коренебульбоплодiв 0,3...0,4м/с, для муки i висiвок 1,0...2,0м/с, для зерна 

1,5...3,0м/с. 

Продуктивнiсть Q  (т/год) стрiчкових транспортерiв визначається за 

залежнiстю [6]: 

 

VFQ  3600 ,                                                 (1.1) 

 

де F  - площа поперечного перерiзу матерiалу на стрiчцi, м
2
; 

  - насипна маса матерiалу, т/м
3
; 

V  - швидкiсть стрiчки, м/с. 
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Особливiстю ланцюгово-пластинчастих транспортерiв є застосування 

ланцюгової передачi для перемiщення еластичного полотна з пластинчатими 

перегородками. Як правило, такi типи транспортерiв застосовують для 

механiзованого роздавання кормiв на фермах для великої рогатої худоби. 

Ковшовi елеватори застосовують для вертикального i похилого перемiщення 

матерiалiв. Норiї призначенi для безперервного вертикального пiднiмання сипких 

матерiалiв (дертi, комбiкорму, зерна i т.д.). 

Продуктивнiсть Q  (т/год) ковшових елеваторiв [6] 

 

  V
a

i
Q 6,3 ,                                            (1.2) 

 

де   - насипна маса, кг/дм
3
; 

i  - мiсткiсть ковша, л; 

V  - швидкiсть руху стрiчки або ланцюга, м/с; 

  - коефiцiєнт заповнення ковша (для зерна i дертi дорiвнює 0,75...0,85, 

для картоплi 0,5...0,6 i коренеплодiв 0,3...0,4); 

а - вiдстань мiж ковшами. 

Скребковi транспортери використовують для горизонтального i похилого 

перемiщення коренебульбоплодiв, силосної маси, грубих кормiв i гною. 

Вищерозглянутi типи транспортерiв мають один характерний недолiк. Вони 

можуть перемiщувати матерiал лише по прямолiнiйних трасах i переважно 

стацiонарно монтуються в технологiчнi лiнiї. 

Окреме мiсце займають трубчастi скребковi (шайбовi) конвеєри, якi 

транспортують сипкi матерiали по складних трасах з вертикальними i 

горизонтальними дiлянками. На рис.1.1 зображений робочий орган шайбового 

конвеєра iталiйської фiрми «Falcon», який призначений для роздавання кормiв на 

тваринницьких фермах. 
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Рис.1.1 Робочий орган шайбового конвеєра 

 

 

Рис.1.2 Безвальний шнековий транспортер 

 

 

Рис.1.3 Схеми пневматичних транспортерів: 

а-всмоктуючого; б-нагнітального; в-змішаного: 

1-сопло, 2-всмоктуючий трубопровід, 3-циклон, 4-фільтр, 5-вентилятор, 

6-затвор, 7-бункер, 8-вивантажувальний трубопровід, 9-пригін, 10-сховище 
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Такий робочий орган складається з ланцюга 2 або тросу, на якому закрiпленi 

шайби 3, він розташовується в направляючому кожусi 1. Транспортер також 

мiстить привiдну та натяжну станцiї та систему труб. 

Продуктивнiсть трубчатого конвеєра Q  (т/год) визначається за залежнiстю 

 

  V
4

D
3600Q

2

,                                          (1.3) 

 

де D -внутрiшнiй дiаметр труби; 

V -швидкiсть ланцюга, м/с (0,15...0,4); 

 -коефiцiєнт заповнення перерiзу труби, що дорiвнює 0,85...0,9. 

Не зважаючи на те, що даний тип транспортеру може перемiщувати матерiал 

по криволiнiйних трасах, сама траса може бути тiльки стацiонарною, що значно 

знижує функцiональнi можливостi транспортера такого типу. 

Гвинтовi транспортери (шнеки) використовують для горизонтального та 

похилого перемiщення сипких кускових матерiалiв. Дiаметр i крок шнека 

вибирають залежно вiд запланованої продуктивностi i фiзико-механiчних 

властивостей транспортування кормiв. Гвинтовi поверхнi шнека можуть бути 

суцiльними, спiральними i лопатевими. 

Згiдно [6] продуктивнiсть Q  (т/год) гвинтового транспортера визначається: 

 

kVnSD47Q 2   ,                                          (1.4) 

 

де D -дiаметр шнека, м; 

S -крок, м; 

 -коефiцiєнт заповнення жолоба; 

n -частота обертання шнека, об/хв; 

V -об'ємна маса матерiалу, т/м
3
; 

k -коефiцiєнт, який залежить вiд нахилу шнека до горизонту i має 

значення: 0-1; 10-0,8; 20-0,65; 30 0,6; 40-0,5; 50-0,48; 60-0,44. 
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Новим напрямком в розвитку спiральних конвеєрiв є використання в якостi 

робочого органу безвальних шнекiв 1, розташованих в направляючих трубах 2 

(рис.1.2) якi виготовляють ряд зарубiжних фiрм, серед котрих "SVEA" (Швецiя); 

"Falcon" (Італiя) та iн. 

Значну мобiльнiсть такi транспортери отримують при застосуваннi гнучких 

кожухiв. Як вiдомо [6, 92, 93], за кордоном для транспортування сипких кормiв 

великого поширення набули спiрально-гвинтовi конвеєри, якi мають вигляд 

гвинтової пружини круглого поперечного перетину, що обертається, вмiщеної в 

цилiндричному кожусi. Такi конвеєри мають ряд переваг: 

-порiвняно з шнеками працюють на вищих частотах обертання, що дає 

можливiсть здiйснювати їх привiд безпосередньо вiд електродвигуна без 

понижуючого редуктора i створювати бiльш компактнi установки; 

-матерiал може транспортуватись по складнiй кривiй з рiзними радіусами 

кривизни; 

-завдяки еластичностi робочого органу i вiдсутностi промiжних опор 

зменшуються ударнi навантаження транспортованого матерiалу i зменшується його 

дроблення. 

Продуктивнiсть спiрально-гвинтових конвеєрiв збiльшується прямо 

пропорцiйно частотi обертання. Найекономiчнiшою частотою обертання для 

спiралей дiаметром 50...100мм є 750...1200об/хв [5,6,24]. Основнi недолiки такого 

типу конвеєра - низька продуктивнiсть спiральної пружини, технологiчна 

складнiсть виконання робочого органу значної довжини i низька експлуатацiйна 

надiйнiсть. 

Пневматичнi транспортери застосовують для перемiщення матерiалiв (зерна, 

дертi, полови, сiна, сiнажу та iн.) по трубах струменем повiтря. Процес 

транспортування герметизований. Пневматичнi транспортери простi за будовою i 

мають високу продуктивнiсть, проте вони характеризуються значними 

енерговитратами. Так за даними Ф.К.Іванченка [43] пневмотранспортери мають 

високий питомий розхiд енергiї (у 8...14 разiв бiльший, нiж в iнших типів 

конвеєрiв). Також iнтенсивно зношуються трубопроводи, особливо в мiсцях згину. 
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За способом перемiщення вантажiв пневматичнi транспортери (рис.1.3) 

можна подiлити на всмоктуючi, нагнiтальнi i змiшанi. 

Всмоктуючi транспортери застосовують для розвантаження сипких 

матерiалiв з вагонiв i автомашин iз спецiальним соплом на забiрному кiнцi. 

Нагнiтальнi транспортери призначенi для транспортування матерiалу на 

значнi вiдстанi. Матерiал подається через завантажувальний бункер в трубопровiд i 

розвантажується за допомогою циклона або спецiального розвантажувача. У 

циклонi повiтря вiддiляється вiд транспортованого матерiалу. 

У змiшанiй установцi транспортований матерiал засмоктується у вентилятор, 

i далi робота йде за схемою нагнiтального пневмотранспортера. 

Швидкiсть повiтря в трубопроводi залежить вiд швидкостi витiкання 

продукту i коефiцiєнта концентрацiї сумiшi (за масою)  , який визначається за 

залежнiстю [6] 

в

м

Q
Q ,                                                (1.5) 

 

де 
м

Q  і 
в

Q -вiдповiдно маси транспортованих матерiалу i повiтря, що 

проходять по трубопроводу за одиницю часу, кг. 

Потрiбний розхід повiтря 
в

V (м
3
/год) визначають за формулою [6] 

 

в
в

6,3

Q
V


 ,                                             (1.6) 

 

де Q -продуктивнiсть установки, т/год; 

в
 -густина повiтря, 

в
 1,24кг/м

3
. 

Надзвичайна мобiльнiсть пневмотранспортерiв дозволила суттєво розширити 

їх функцiональнi можливостi, особливо при роботi в польових умовах. Так, на 

рис.1.4 i 1.5 зображено схему роботи пневмотранспортера в полi та його можливi 

технологiчнi схеми. Подiбнi типи пневмотранспортерiв випускають ряд 
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Рис.1.4 Схема роботи пневмотранспортера фірми «Riela» в польових умовах 

 

 

 

Рис.1.5 Технологічні схеми транспортування сипких матеріалів 

пневмотранспортерами 
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захiдноєвропейських країн, серед яких найбiльш потужнiми є "Riela" (ФРН) та 

"Hecson" (Нiдерланди). Незважаючи на значнi енерговитрати та високу вартiсть 

таких установок (25...30 тис.DM), завдяки своїй мобiльностi, данi типи 

пневмотранспортерiв знайшли широке застосування за кордоном. 

При створеннi нових типiв систем механiзованого перемiщення сипких 

вантажiв у сiльськогосподарському виробництвi доцiльно застосувати ефект 

мобiльностi пневмотранспортерiв та незначнi енерговитрати гвинтових конвеєрiв. 

Так, в iнститутi механiзацiї та електрифiкацiї сiльського господарства УААН пiд 

керiвництвом В.Адамчука, В.Ратушного, В.Онищенка розроблений унiверсальний 

агрегат до самохiдного шасi [1, 2]. Вiн призначений для роботи з рiзними сипкими 

сiльськогосподарськими матерiалами, наприклад, зерном, мiнеральними 

добривами та комбiкормами в режимах механiзованого саморозвантаження, 

транспортування, вивантаження, перевантаження i розсiювання перших двох по 

поверхнi поля. Принциповi схеми виконання рiзних технологiчних процесiв, якi 

здiйснює агрегат, зображено на рис. 1.6. Завантажувач складається iз заднього 

борта 1, шнекового конвеєра 2 з гiдравлiчним приводом 3. 

Борт завантажувача, що монтується замiсть заднього причепа, виконано у 

виглядi зрiзаної пiрамiди, конфiгурацiя елементiв якої забезпечує засипання 

матерiалу через впускну воронку, обладнану шиберною заслiнкою, в 

завантажувальну горловину приймальної частини шнекового конвеєра при 

перевертаннi платформи причепа назад. 

Технологiчний процес пристрою наступний. Завантаження причепа 

забезпечується шляхом переведення шнекового конвеєра з транспортного 

положення на самозавантаження (рис.1.6,а), далi знiмають люк нижнього 

випускного вiкна в приймальнiй частинi конвеєра i вмикають гiдропривiд 

останнього. Гвинт конвеєра захоплює матерiал (зерно, добрива) i транспортує його 

до випускного вiкна, звiдки через вивантажувальний рукав направляє на 

платформу причепа. 

В польових умовах шнековий конвеєр розташовується позаду причепа, де 

попередньо   вiдкривають   шиберну   заслiнку  i  починають  повiльно   пiднiмати  
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а) 

 
б) 

в) 

Рис.1.6 Універсальний транспортуючий агрегат до самохідного шасі 
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платформу причепа. Матерiал самопливом надходить у завантажувальну 

горловину конвеєра, а далi в технологiчнi ємкостi агрегатiв, наприклад, в 

завантажувальнi бункери сiвалок 4 (рис.1.6,б) або в кузов розкидача 5 мiнеральних 

добрив (рис.1.6,в). 

При виробничих випробуваннях встановленi наступнi технологiчнi 

можливостi та показники завантажувача [2]: вантажомiсткiсть - 3,5т; пропускна 

здатнiсть на матерiалi з насипною густиною 1100кг/м
3
 - 50т/год; пошкодження 

гранул мiнеральних добрив - до 3%, насiння зернових культур - до 1%. При цьому 

варто вiдмiтити, що пропускна здатнiсть конвеєра 50т/год, є суттєво завищена 

(можливо допущена механiчна помилка), оскiльки в модернiзованому агрегатi для 

фермерських господарств в аналогiчних умовах роботи автори [1] вказують цифру 

5т/год. 

До переваг даного унiверсального агрегату, в першу чергу, вiдносяться його 

мобiльнiсть в польових умовах i суттєве розширення функцiональних можливостей. 

Однак, як видно з рис. 1.6,б i з фотографiї, наведенiй в статтi [1, 2], для 

завантаження в бункери сiвалок зернового матерiалу необхiдно маневрувати 

енергетичними засобами, що знижує як продуктивнiсть механiзованого 

завантаження сипкими матерiалами, так i ускладнює трудомiсткiсть цих процесiв. 

Вищевказанi недолiки можна було б досить легко усунути, якщо б в 

еластичному кожусi замiсть жорсткого шнека застосувати гнучкий гвинтовий 

робочий орган. 

Тому в дисертацiйнiй роботi буде розглянуто процес роботи принципово 

нового типу робочого органу модульного гвинтового агрегату з метою розширення 

його експлуатаційних можливостей i пiдвищення технологiчної надiйностi. 

 

1.2. Аналiз конструкцiй робочих органiв МГА 

 

В зв'язку з недостатнiм рiвнем наукових основ для визначення оптимальних 

конструктивних параметрiв гнучких гвинтових робочих органiв, а саме для 

забезпечення вiдповiдного рiвня їх технологiчної надiйностi, гнучкi агрегати із 

смуговою спiраллю на даний час широкого застосування не знайшли. В першу 
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чергу це пояснюється низькою стiйкiстю спiралей шнекiв при їх роботi на 

криволiнiйних трасах, яка при радiусi транспортування 1,2...1,5м не перевищує 

50...60год [23]. 

В той же час гнучкi транспортери з пружиною круглого поперечного 

перетину досить широко використовуються в сiльськогосподарському 

виробництвi, особливо, для механiзованого роздавання кормiв в птахiвництвi. 

Однак, як свiдчать результати експериментальних дослiджень, продуктивнiсть 

таких транспортерiв в декiлька разiв (4...6, згiдно [19, 20, 86]) поступається 

продуктивностi, з якою працюють смугові гвинтовi механізми. 

Враховуючи те, що основнi дослiдження в дисертацiйнiй роботi спрямованi 

на пiдвищення технiчного рiвня МГА із смуговими робочими органами, 

розглянемо основнi типи i характернi принциповi схеми вiдомих конструкцiй 

транспортерiв та їх робочих органiв. 

Існуючi типи МГА по способу завантаження матерiалу можна подiлити на 

одно- та двомагiстральнi. В одномагiстральних МГА завантаження сипких 

матерiалiв, як правило, здiйснюються бункерним способом. При такiй схемi 

транспортування, привiд розташовується в зонi бункера. Однак також вiдомi гнучкi 

агрегати, в яких завантаження здiйснюється шляхом захоплення матерiалу 

вiдкритою спiраллю, яка за допомогою рiзноманiтних насадок вводиться в купу 

сипкого матерiалу. Привiд, в цьому випадку, встановлюється в зонi вивантаження 

продукту. Для пiдвищення маневреностi робочих органiв застосовують 

двомагiстральнi МГА, в яких привiд та перевантажувальний патрубок виконуються 

як один технологiчний вузол. Принципова схема двомагiстрального МГА (патент 

СРСР №1807971) зображена на рис.1.7. Агрегат складається з завантажувального 6 

та розвантажувального 1 гнучких кожухiв, в яких розташовуються смуговi спiралi 

2. Обертання робочих органiв забезпечується електродвигуном 5 від привiдних 

валів 3 i 7 за допомогою механiчних передач. Дiлянки спiралей, якi жорстко 

закрiпленi на привiдних валах, розташовуються в перевантажувальному патрубку 

4. В процесi роботи сипкий матерiал захоплюється витками спiралi 

завантажувальної магiстралi i перемiщається в гнучкому кожусi в зону 

перевантажувального патрубка, звiдки пiд  
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Рис.1.7 Принципова схема двомагістрального МГА 

 

 

а) 

 

б) 

 

в) 

Рис.1.8 МГА із змінним робочим органом по довжині транспортування 
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дiєю власної ваги попадає на витки вивантажувальної магiстралi i транспортується 

в зону призначення. 

Серед iснуючих схем МГА, на нашу думку, дана компановка є найбiльш 

вдалою з точки зору розташування приводу та зони пересипання сипкого матерiалу 

з одної магiстралi в iншу. Однак, на основi вiдомих дослiджень [23], смуговi 

спiралi характеризуються низьким ресурсом роботи, оскiльки на криволiнiйних 

трасах транспортування робочий орган знаходиться пiд дiєю постiйних, 

знакозмiнних, згинальних циклiчних навантажень, що призводить до втоми 

матерiалу робочого органу i його руйнування. З лiтературних джерел вiдомо [19, 

20, 23], що, чим менша товщина спiралi робочого органу, тим бiльший час 

експлуатацiї вiн може витримувати при роботi на одинакових радiусах кривизни 

транспортування, в порiвняннi iз спiралями бiльшої товщини. Даний принцип 

покладений в основу розробки робочого органу МГА з бункерним типом 

завантаження сипкого матерiалу, конструктивна схема якого зображена на рис. 

1.8,а (А.С. №1344697). Такий робочий орган виконаний iз секцiй 2, 3 змiнної 

товщини, бiльша з яких закрiплена до привiдного валу 1. В даному випадку 

маневренiсть такого МГА збiльшується по мiрi вiддалення вiд завантаження 

сипкого матерiалу. Однак таке виконання робочого органу не може призвести до 

суттєвого пiдвищення його довговiчностi, а також технологiчно складне в 

виконаннi, що обмежує його практичне застосування. 

Одним з напрямкiв пiдвищення крутильної жорсткостi робочих органiв, а 

також обмеження радiусу кривизни, є встановлення у внутрiшньому отворi спiралi 

1 армованих гумових шлангiв 2 високого тиску. Для пiдвищення навантажувальної 

здатностi в середину армованого шлангу встановлюють в черговому порядку 

кульки 3 та цилiндричнi втулки 4 рис.1.8,б, (А.С. СРСР №1801888). В процесi 

транспортування робоча спiраль намагається розтягнутись, що привело б до 

зменшення її внутрiшнього дiаметра, а цьому вiдповiдно протидiє армований 

шланг. Основним недолiком даного робочого органу є обмеженi функцiональнi 

можливостi, якi дозволяють ефективно виконувати технологiчнi процеси лише на 

завантажувальнiй магiстралi МГА, тобто коли матерiал транспортується в зону 

привiдного валу. Окрiм цього даний робочий орган є складним у виконаннi, а 
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розташованi в шланзi кульки та втулки, потребують певного зусилля стискання мiж 

собою, що обмежує довжину транспортування i приводить до необхiдностi 

застосування пружних вузлiв для утримання внутрiшнiх елементiв в робочому 

станi. Виконання робочого органу змiнної жорсткостi представлене на рис.1.8,в 

(А.С. №1801886). На першій діляньці робочого органу, мiж спiраллю 1 та 

армованим шлангом 2 встановлюють промiжну цилiндричну спiраль 3, яка сприяє 

збiльшенню площi взаємодiї мiж несучою спiраллю і армованим шлангом. На 

другій діляньці робочий орган виконано без шлангу, а на третій i без цилiндричної 

спiралi. Позитивним в такому конструктивному рiшеннi є забезпечення збiльшення 

довжини транспортування, при зменшеннi його маталомiсткостi, що 

забезпечується раціональним вибором кутової жорсткостi окремих ділянок 

робочих органiв у вiдповiдностi до їх навантаження. До недолiкiв даної схеми 

можна вiднести конструктивну складнiсть виконання робочого органу. 

Оригiнальним є технiчне рiшення робочого органу МГА рис.1.9. (А.С. СССР 

№1801887), в якому до гумового армованого шлангу 1 механiчно закрiпленi окремi 

гвинтовi секцiї 2 з прямолiнiйними i криволiнiйними ділянками, якi в наборi 

утворюють двозахiдну гвинтову спiраль. Секцiї встановлюють з перекриттям таким 

чином, що матерiал при перемiщенi сходить з однiєї секцiї на iншу без утворення 

заторiв. Кожна пара секцiй взаємозвязана з сусiдньою за допомогою зубчастих 

зачепiв 3, виконаних на цилiндричних ділянках секцiй. Крутний момент в даному 

робочому органi передається як гумовим армованим шлангом, так i зубчастими 

зачепленнями мiж парами секцiй. До недолiкiв даного робочого органу можна 

вiднести його низьку довговiчнiсть при роботi на малих радiусах кривизни, 

оскiльки зубчастi зачеплення в процесi обертання постiйно змiщуються однi 

вiдносно одних, що призводить до їх зношення. 

Обмеження осьової деформацiї гнучкого шнека 15, а також пiдвищення його 

навантажувальної здатностi досягається розташуванням у його внутрiшньому 

отворi армованого кордо-еластичного валу 19, стягнутого тросом 24, зусилля 

натягу якого регулюється гвинтом 23 (рис.1.10, патент Англiї №1580420). При 

натягуваннi троса 
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Рис.1.9 Робочий орган МГА із 

секційним виконанням спіралі шнека 

 

 

Рис.1.10 МГА із тросовим натяжником 

гнучкої спіралі 

 

Рис.1.11 Робочі органи МГА з пластмасовими гнучкими валами 
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еластичний вал щiльно охоплює внутрiшню поверхню гнучкого шнека, що 

забезпечує передачу крутного моменту як спiраллю, так i еластичним валом. 

Однак при експлуатацiї такого типу МГА на криволiнiйних трасах питання 

пiдвищення стiйкостi спiралi не вирiшується, що обмежує його практичне 

застосування через низьку довговiчнiсть робочого органа, у зв'язку з швидким 

руйнуванням шнека при виникненнi циклiчних знакозмiнних деформацiй. 

Для пiдвищення навантажувальної здатностi МГА замiсть гумових 

армованих шлангiв можуть застосовуватись гнучкi вали у виглядi набору 

пластмасових втулок рiзноманiтної конфiгурацiї рис.1.11. В одному з таких 

випадкiв (А.С. СССР №1346530) втулки 1 виконанi у виглядi пластмасових кiлець 

Е- подiбної форми (рис.1.11,а), центральнi виступи 2 яких взаємодiють iз задньою 

торцевою поверхнею сусiдньої втулки. Данi кiльця обмежують змiну геометричних 

розмiрiв робочої спiралi 3, однак можуть застосовуватись тiльки на 

вивантажувальних ділянках транспортування матерiалу, в напрямку вiд привiдного валу. 

Бiльш унiверсальним є варiант виконання робочого органу, в якому зовнiшня 

поверхня пластмасових втулок 1 та внутрiшня поверхня робочої спiралi 2 мають 

елiпсну форму, при цьому на бiльшiй осi елiпсних втулок виконанi паралельнi 

центральнi отвори, в яких розташованi троси 3 (рис.1.11,б, А.С. СРСР №1620398). 

Передача крутного моменту здiйснюється за рахунок тросового з'єднання сусiднiх 

втулок, i вiд них обертовий рух на робочу спiраль передається за рахунок 

елiпсностi поверхонь. Основними недолiками такого робочого органу є постiйнi 

знакозмiннi розтягуючi зусилля тросiв, якi призводять до iнтенсивного ковзання по 

поверхнi втулок i, вiдповiдно, зношення елементiв передачi крутного моменту, а 

також значна технологiчна складнiсть виготовлення внутрiшньої елiпсної поверхнi 

робочої спiралi. 

Одним з напрямкiв пiдвищення крутного моменту, який може передавати 

робочий орган МГА є виконання гнучкого валу у виглядi пружин рiзного профiлю. 

Типовi представники таких компонувальних схем зображенi на рис.1.12. 

В першому варiантi (рис.1.12,а, А.С. СРСР №1488232), спiраль круглого 

поперечного перетину 1, яка виконує функцiю гнучкого валу, взаємодiє з 

внутрiшньою поверхнею смугової робочої спiралi 2, причому напрямок навивання  
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а) 

 

 
 

б) 

Рис.1.12 Робочі органи МГА з пружинними гнучкими валами 

 
а) 

 
б) 

 

 

 
в) 

Рис.1.13 Спіральні робочі органи із секційним виконанням гнучкого валу 
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спiралей є протилежним. В iншому випадку (А.С. СРСР №1315369) гнучкий вал 

виконаний у виглядi двох цилiндричних смугових спiралей 1, 2 з протилежними 

напрямками навивання, а зовнiшня цилiндрична спiраль 1 має аналогiчний напрямок 

навивання з несучою 3 (рис.1.12,б). 

В процесi роботи несучi смуговi спiралi намагаються скручуватись, що 

призводить до зменшення їх внутрiшнього дiаметра. Цьому протидiють внутрiшнi 

спiралi, напрямок навивання яких є протилежний до смугових. 

Основним недолiком такого типу робочих органiв є постiйнi ковзання гнучкого 

валу вiдносно внутрiшнiх поверхонь робочих спiралей при роботi агрегату на малих 

радiусах кривизни. У випадку застосування таких конструкцiй на трасах близьких до 

прямолiнiйних бiльшою навантажувальною здатнiстю характеризується другий 

варiант робочого органа, в той час як перший має бiльшi маневренi властивостi. 

Одним із перспективних напрямкiв розвитку робочих органiв МГА є 

застосування розiрваної спiралi, яка виконана у виглядi набору окремих секцiй. Це 

дозволяє вирiшити основну проблему, яка гальмує розвиток гнучких агрегатiв, i 

полягає в швидкому руйнуваннi робочої спiралi при знакозмiнних циклiчних 

навантаженнях. В цьому випадку спiраль є розвантаженою вiд згинних зусиль, однак 

передача крутного моменту здiйснюється за рахунок шарнiрних вузлiв з'єднань. Так, 

на рис.1.13. представлений робочий орган МГА (А.С. СРСР №1719285), несучi 

гвинтовi елементи якого виконанi у виглядi пластмасових втулок 1 iз зовнiшнiм 

гвинтовим ребром 2 i розташованих на центральному тросi 3. Передача крутного 

моменту здiйснюється за рахунок торцевих фiгурних гнiзд 4 та виступiв 5 сусiднiх 

втулок. Даний робочий орган в своїй сутi визначає напрямок вирiшення проблеми, 

однак конструктивно є недосконалим, оскiльки в процесi роботи постiйно змiнюються 

площi контакту вузлiв передачi моменту, що спричиняє значнi коливання величини 

контактних напружень i, вiдповiдно, iнтенсивне зношення торцевих виступiв та 

впадин. Також, як вiдомо з лiтературних джерел [106], ефективно в абразивних 

середовищах працюють лише пари тертя метал пластмаса, а в данiй конструктивнiй 

схемi задiянi пари тертя пластмаса-пластмаса. 
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Конструктивне виконання гнучкого валу у виглядi ланцюга 1, секцiї якого 

зв'язанi фiксуючими кiльцями 2 (А.С. СРСР №1384492 рис.1.13,б), скручених та 

шарнiрно з'єднаних плоских пластин 3 (А.С. СРСР №11666408, рис.1.13,в), не 

вирiшує даної проблеми, в першу чергу за рахунок того, що плече передачi 

крутного моменту є мiнiмальним i вiдповiдно зусилля є максимальними, а пари 

тертя характеризуються малими площами контакту. 

Серед зарубiжних розробок варто вiдмiтити конструктивнi рiшення, 

зображеннi на рис.1.14. В патентi Францiї №2486043 (рис.1.14,а) робочий орган 

виконаний з окремих гвинтових секцiй, якi складаються з валiв 4 i спiралей шнекiв 

5. Передача крутного моменту мiж секцiями забезпечується за рахунок кулачкових 

виступiв 10 та впадин 9, виконаних на валах. Зазори мiж даними елементами 

зачеплення забезпечують боковi деформацiї окремих секцiй. Однак мобiльнiсть 

транспортування таким робочим органом є незначна, а тертя, якi виникатимуть мiж 

кулачковими елементами, призведуть до швидкого їх зношення. 

Виконання еластичного витка шнека 24 заодно iз трубчастою основою 58 

квадратного поперечного перетину, яка охоплює окремi вали 34, з'єднанi 

пружними пальцями 56 (рис.1.14,б, патент США №4691818), також 

характеризується незначною мобiльнiстю при транспортуваннi сипких вантажiв по 

криволiнiйних трасах i при цьому є надзвичайно складною в конструктивному 

виконаннi. 

Таким чином з проведеного огляду вiдомих конструкцiй робочих органiв 

можна зробити висновок. Для пiдвищення надiйностi виконання технологічного 

процесу переміщення сипких сільськогосподарських матеріалів МГА, при розробцi 

і досліджені їх робочих органiв, в першу чергу потрiбно враховувати: 

-секцiйний метод виготовлення робочих органiв (для усунення знакозмiнних 

циклiчних навантажень); 

-збiльшення площi контакту мiж вузлами передачi крутного моменту, що 

дасть змогу зменшити внутрiшнi напруження; 

-максимально зменшити зусилля в парах тертя за рахунок збiльшення плеча 

передачi крутного моменту; 
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а) 

 

Б) 

Рис.1.14 Гвинтові робочі органи з еластичними вузлами передачі крутного 

моменту 
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-при роботi в абразивних середовищах потрiбно застосовувати пару тертя 

пластмаса-метал. 

Данi висновки повиннi лягти в основу розробки та визначення оптимальних 

експлуатацiйних параметрiв шарнiрного робочого органу модульного гвинтового 

агрегата. 

 

1.3. Аналiз результатів теоретичних дослiджень процесів механізованого 

транспортування сипких сільськогосподарських матеріалів 

 

Не зважаючи на очевиднi переваги модульних гвинтових агрегатів (простота 

конструкцiї; мобiльнiсть; перемiщення матерiалiв по криволiнiйних трасах) в 

порiвняннi з iншими транспортуючими механiзмами, їх застосування в 

сiльськогосподарському виробництвi на даний час надзвичайно обмежене. 

Пояснення цьому - недостатнiй рiвень наукових розробок, експериментально-

теоретичних основ i конструкторських рекомендацiй необхiдних при проектуваннi 

МГА. Основною проблемою, яка на даний час не вирiшена, є забезпечення 

необхiдного ресурсу (не менше 1000год роботи) гнучкого спiрального робочого 

органу. При транспортуваннi матерiалiв по криволiнiйних трасах значнi 

знакозмiннi деформацiї спiралей шнекiв призводять до швидкого їх руйнування. 

У формування наукових основ теорiї проектування гвинтових 

транспортуючих механiзмiв значний вклад внесли вченi П.М.Василенко;  

А.М.Григор'єв; А.А.Омельченко; Х.Герман; Г.В.Корнєєв; В.Д.Ткач; М.К.Штуков; 

Б.М.Гутьяр; І.Е.Груздєв; В.І.Янков; М.І.Акiмов; Д.Мак-Келвi; Г.Шенкель; 

Е.Бернхард; Б.М.Гевко; Р.М.Рогатинський; М.І.Пилипець та iн. 

Питаннями розробки прогресивних конструкцiй гнучких конвеєрiв та 

визначенням їх рацiональних конструктивних та кiнематичних параметрiв 

займались П.А.Преображенський; С.М.Михайлов; К.Д.Ващагiн; О.О.Труфанов; 

Х.Герман; Б.М.Гевко; Р.М.Рогатинський; М.І.Пилипець; Ф.К.Іванченко; Р.Б.Гевко 

та iн. 
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Першi роботи по експериментальному дослiдженню гнучких шнекiв в 

колишньому СРСР почали проводити ЦНДЛ харчобуду i ВНДІОМСа у 1952 роцi 

[86]. В звiтах цих органiзацiй приведено результати експериментiв по їх 

продуктивностi, енерговитратах, довговiчностi робочих органiв. 

Комплексне теоретичне i експериментальне дослiдження гнучкого агрегата, 

робочим органом якого є пружина, проводилось в 1958-64рр. на кафедрi деталей 

машин Казанського хiмiко-технологiчного iнституту пiд керiвництвом 

А.М.Григор'єва [28] i було продовжено П.А.Преображенським [29, 30, 31]. Ними 

були рекомендованi конструктивнi i режимнi параметри даного типу робочого 

органу МГА i розроблено порядок його розрахунку. Найбiльш глибокi теоретичнi 

дослiдження по визначенню впливу продуктивностi та енерговитрат на процес 

транспортування гнучких гвинтових конвеєрiв з пружною спiраллю круглого 

поперечного перетину викладенi в роботах С.М.Михайлова, К.Д.Ващагiна, 

О.О.Труфанова [72, 73, 74]. Ними встановлено, що продуктивнiсть 

горизонтального односпiрального гнучкого шнека визначається за залежнiстю: 

 





























1
2

1

12

стo

1
2

2
2

1
2

2
2

12

1o2cт

sha

hUU

shsh

shshshUshU
2Q












 

 
 



























2
thlnchUchU

sh

a16
a

sh

2
2ст1o

12
2

2
2

2
2

2 








   (1.7) 

 

















21

21
1o2ст

1

shsh

shsh
shUshU

2
thln







, 

 

де 
ст

U -швидкiсть ковзання матерiалу вiдносно зовнiшнього цилiндра 

(кожуха); 

o
U -швидкiсть осьового перемiщення шару матерiалу, що прилягає до 

внутрiшнього цилiндра; 
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1
  i 

2
 -координатнi лiнiї, вiдповiдно зовнiшнього i внутрiшнього 

цилiндрiв; 

a -фокусна вiдстань бiполярної системи координат. 

Потужнiсть на обертання робочого органу рiвна 
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де L -довжина транспортування; 

S -площа вільного перерізу рукава; 

р
D -дiаметр рукава; 

cп
D -зовнiшнiй дiаметр спiралi; 

 -ефективна в'язкiсть псевдозрiдженого сипкого середовища. 

Однак данi залежностi, незважаючи на твердження авторiв [72, 74], що їх 

теоретичнi розрахунки досить точно корелюються з отриманими 

експериментальними дослiдженнями (похибки 10-15%) в повнiй мiрi не можуть 

бути використанi для розрахунку оптимальних конструктивно-технологiчних 

параметрiв широкосмугових МГА, оскiльки схеми взаємодiї робочих органiв 

пруткових i полосових спiралей з сипучим матерiалом будуть рiзними. Однак данi 

залежностi можуть бути взятi за основу при врахуваннi активної площi взаємодiї 

смуги спiралi iз сипким матерiалом. 

Визначенню конструктивних, кiнематичних та енерго-силових параметрiв 

МГА на базi прутково-спiральних робочих органiв також присвяченi роботи 

Германа Х., основнi результати дослiджень якого викладенi в монографiї [24]. 

Однак у вищезгаданих роботах не пiднiмається питання стiйкостi спiралей на 

криволiнiйних трасах перемiщення продуктiв, що є основним фактором, який 

стримує їх широке застосування в промисловостi, у зв'язку з низькою 

довговiчнiстю робочих органiв. 
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Також, на нашу думку, є не вирiшеним питання пружних властивостей 

спiралi в зв'язку з рiзними технологiями їх виготовлення, термообробки та 

визначення зусиль, якi виникають в зонах крiплення спiралей. 

З 1968 року на кафедрi технологiї машинобудування в Тернопiльському 

фiлiалi Львiвського полiтехнiчного iнституту, а нинi в Тернопiльському 

державному технiчному унiверситетi iменi Івана Пулюя пiд керiвництвом 

академiка Гевка Б.М. проводяться комплекснi теоретичнi i експериментальнi 

дослiдження робочих органiв МГА iз спiралей, навитих зi смугового матерiалу, 

завдяки науковому обгрунтуванню процесiв формоутворення, розробцi нових 

технологiй навивання спiралей шнекiв та промисловому їх впровадженнi. Замiна 

спiральної пружини на смугову дозволяє суттєво збiльшити продуктивнiсть МГА. 

На основi даних дослiджень i нововведень були розробленi принципово новi 

конструкцiї МГА з визначенням їх функцiонально-експлуатацiйних параметрiв [18, 

19, 20, 21, 70, 86]. Основнi напрямки пошукiв направленi на застосування витих 

шнекiв з високовуглецевих сталей, секцiйно-пружних штампованих елементiв, 

секцiйно-шарнiрних робочих органiв МГА. 

Питаннями теоретичних дослiджень процесiв функцiонування та 

проектування гвинтових подаючих механiзмiв займаються рiзнi органiзацiї, 

конструкторськi бюро, в тому числi Український науково-дослiдний iнститут 

сiльськогосподарського машинобудування, Нацiональний аграрний унiверситет, 

Науково-дослiдний iнститут зерна, Інститут механiзацiї та електрифiкацiї 

сiльського господарства УААН, Казанський хiмiко-технологiчний iнститут, 

Київський iнститут оборони та iншi. 

Спiльний розгляд руху iзольованої матерiальної точки в швидкiсних шнеках i 

деякi закономiрностi руху маси матерiалу в конвеєрах дозволило 

П.А.Преображенському запропонувати формулу для розрахунку продуктивностi 

односпiрального гнучкого шнека [91] 

 

ozcмpn
VFKQ  ,                                            (1.9)  
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де 
n

K - коефiцiєнт пропорцiйностi; 

p
F - робоча площа поперечного сiчення кожуха в м

2
; 

zcм
V - середня осьова швидкiсть матерiалу в м/сек; 

o
 - об'ємна (насипна) маса матерiалу в кг/м

3
. 

Однак дослiдження проведенi Гевко Б.М., Рогатинським Р.М. i ПилипцемМ.І. 

[18, 70, 86] показали, що попередньо виведенi формули не можуть бути застосованi 

для дослiдження конвеєрiв з широкосмуговим робочим органом, оскiльки не 

враховують таких важливих конструктивних елементiв як зовнiшнiй i внутрiшнiй 

дiаметр спiралi i її крок. В роботах Гевка Б.М. i Рогатинського Р.М. виведено ряд 

теоретичних залежностей, якi можуть бути використанi за основу для визначення 

технологiчних параметрiв транспортування сипких матерiалiв. Рiвняння поверхнi 

гнучких спiралей i жолоба в нерухомiй системi Оxyz мають вигляд [20]: 

для гнучкої спiралi (i=1) 

 

 
 







22

r0111
i1

zx

vtvcoszu
vxx












 

 
22222

r0111

zyxzx

vtvsinyxu



 








 ; 

 
 

222

r011
22

1
11

zyx

vtvsinyxu
vyy
















               (1.10) 

 
 

22

r0111
11

zx

vtvcosxu
vzz
















 . 

 

Рiвняння поверхнi гнучкого жолоба (i=2) 

 

    r0222vс22
vtvcoszDuxx      
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    r0222с
22 vtvsinyxDzx2      

 22222 zyxyx2    ; 

   
2

22

с22
vsinzxDuyy 

                               (1.11) 

 




  222

r022 zyx2vt    ; 

   



0222с22

vtvcoszyDuzz   

     0222с

22
r vtvsinxDzx2 

   

 







 22222

r zyxzx2    . 

 

де 
1

u  і 
1

v - радiальний i кутовий параметри точки гвинтової поверхнi; 

 - кутова швидкiсть спiралi; 

v
01

- початкове кутове положення спiралi в момент часу t
0

=0; 

2
u  і 

2
v - лiнiйний (по довжинi) i кутовий параметри поверхнi жолоба; 

ж
D - дiаметр жолоба; 


 - кут вiд кручення   спiралi при складному згинi її осi,  

1

0

dl


; 

r
 - кут, що враховує поточне змiщення головної нормалi до осi О'x' в 

координатах O'x'y'z' i визначається рiзницею кутiв мiж головною 

нормаллю i вiссю O'x' в початковiй O i біжучій O' точках. 

Проведенi дослiдження [20] показують, що при R D 2  вiдмiнностi мiж 

параметрами руху частинки по прямiй трасi i по трасi, розмiщенiй по колу, 

незначнi. Таким чином, iнженерний розрахунок спiрально-гвинтового 

транспортера в цьому випадку можна робити по наступних залежностях [20]: 

 

       sgnsgn1 11 DTTDDdtdTT  ; 
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     222
1 sgn1 TDDTTTTdtd

A
  ;         (1.12) 

         DTDTTTTdtdTdtdzv Aoc
 22  

   222
1 2sgn TDT   . 

 

з урахуванням пiдсумовування сил тяжiння i відцентрової, тобто по результуючiй 

силi: 

    jmgR4dtdmTiP 222

езр
  .                     (1.13)  

 

де  - кут вiдхилення частинок в системi координат xOy ; 

D - дiаметр зовнiшньої кромки шнека, приймається умовно рiвним 
ж

D ; 

T - крок спiралi (для правонаправленої 0T  , для лiвонаправленої 0T  ); 

о
T - осьовий крок гнучкого шнека, з умови постійності довжини шнека  

TT
о
 ; 

m - маса частинки; 

R - радiус згину траси. 

Оскiльки значення мiнiмально допустимого радiусу кривизни 

транспортування, згiдно [20;70]  D15...10R
min

 , то прийнятi допущення при 

практичних розрахунках цiлком допустимi. Данi залежностi можуть бути 

використанi при виборi оптимальних конструктивнт-уiнематичних параметрiв 

МГА, оскiльки функцiонально включають такi важливi параметри як крок спiралi, 

внутрiшнiй та зовнiшнiй дiаметри, частоту обертання робочих органiв. Бiльш точнi 

значення параметрiв транспортування визначаються чисельними методами 

наступного рiвняння руху, запропонованого Рогатинським Р.М. [101]: 

        R2cosTTDdtdDT 0
22222

0   

       
2

0
22

100012 TDD~TTT~DD~   

    01010 T~DTD~TD2sinT                     (1.14) 
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      


  cosT~Dg2dtdD2 01

2
 

    00011
TTT~DDsin~   

     0TDD~ 2

0
22

1   . 

 

де T  - текучий крок гвинтової траєкторiї частинки при її русi по поверхнi 

жолоба; 

0
T  і 

0
T  - вiдповiдно текуче значення крокiв спiралi i гвинтової траєкторiї 

руху частинки зiгнутого гнучкого шнека; 

 - коефiцiєнт тертя частинки до вiдповiдної поверхнi; 

    dtddtd~
11

;   dtddtd~
22

  . 

На основi диференцiйного рiвняння руху частинки було дослiджено рух 

потоку вантажу у швидкохiдних гвинтових конвеєрах [20, 70]. Дослiдження 

процесу руху рiзних продуктiв у гвинтових робочих органах машин, якi 

транспортують, переробляють i обробляють, базується на основних законах 

механiки деформованих середовищ: збереження ваги, iмпульсу i енергiї. При 

транспортуваннi твердих, сипких або кускоподiбних вантажiв математичне 

описання їх руху представляє певнi труднощi через дискретнi змiни характеристик 

матерiалiв. В цьому випадку потрiбно розглядати рух матерiальної точки по 

шорстких поверхнях транспортера i вивчити можливiсть розповсюдження 

загальних закономiрностей руху точки на рух вантажу в цiлому [101]. 

Оскiльки основними експлуатацiйними параметрами МГА є їх 

продуктивнiсть та енерговитрати на виконання технологiчного процесу, тому 

наведено ряд залежностей, виведених рiзними вченими. Так згiдно, В.В.Краснiкова 

[54] продуктивнiсть визначається: 

1hDhnT48Q   ,                                  (1.15) 

згiдно І.В.Кулаковского [56] 

cvD9,0Q 2   ,                                    (1.16) 
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згiдно А.І.Іванова [67] 

 dDv25,0Q 22   ,                                     (1.17) 

згiдно А.А.Вайсона [10] 

т

3 kcvD47Q   ,                                   (1.18) 

згiдно В.Е.Гурвича [101] 

nTD15Q 2   ,                               (1.19) 

де T - крок навивки спiралi; 

n - частота обертання; 

h -розрахункова висота рухомого шару вантажу,  обрвт
tglDh   , 

тут 
обр

 - кут обрушення, зв'язаний iз коефiцiєнтом внутрiшнього тертя 

f  залежнiстю ftg
обр

 ; 
вт

l - вiддаль мiж кiнцями сусiднiх виткiв в 

зонi пiдвiсного пiдшипника; 

 - насипна густина вантажу; 

D - дiаметр гвинтiв спiралi; 

 - коефiцiєнт наповнення конвеєра; 

c - коефiцiєнт впливу кута нахилу конвеєра; 

т
k - коефiцiєнт кроку спiралi, DTk

т
 ; 

v  - осьова швидкiсть вантажу в тихохiдному конвеєрi, 60nTv  ; 

Об'єднавши потужнiсть i продуктивнiсть, отримаємо згiдно 

П.Шенена [117] 

    sin367LQN  ,                                       (1.20) 

згiдно А.А.Вайсона [10] 

  QkLvgk02,0LHQ003,0N
впmi

                    (1.21) 

згiдно В.В.Краснiкова [54] 

    20cosDL3600HLQN    (кГм/с)                (1.22) 
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де  -дослiдний коефiцiєнт опору при русi вантажу (коефiцiєнт питомих 

енерговитрат); 

L  i H -довжина i висота транспортування; 

m
g - погонна маса конвеєра, Dg

m
80 , кг/м; 

в
k - коефiцiєнт, що враховує спосiб вивантаження, 0k

в
 ; 

i
k - коефiцiєнт, що враховує масу рухомих органiв конвеєра; 

п
 - коефiцiєнт питомих енерговитрат на пiдшипниках, 16,0

п
  для 

пiдшипникiв ковзання, 08,0
п

  для пiдшипникiв кочення. 

Однак за наведеними залежностями можна лише досить наближено 

оцiнювати вищенаведенi патаметри i при умовi роботи МГА на значних (бiльш як 

5м) радiусах кривизни транспортування. 

Також необхiдно зауважити, що питання, пов'язанi з пiдвищенням надiйностi 

робочих органiв, а саме покращення їх ресурсних параметрiв, у вищенаведених 

роботах практично не пiднiмались, однак, як свiдчить цiлий ряд робiт [20, 23, 86] 

це стримує їх розвиток в практичному застосуваннi для механiзованого 

транспортування сипких матерiалiв в сiльськогосподарському виробництвi. 

 

1.4. Аналiз експериментальних дослiджень МГА 

 

Результати експериментальних дослiджень по визначенню продуктивностi, 

коефiцiєнта заповнення шнека, встановленню впливу завантажувального патрубка 

i кута його нахилу до горизонту для гнучких конвеєрiв iз спiраллю круглого 

поперечного перетину викладенi в працях К.Д.Ващагiна; О.О.Труфанова; 

С.М.Михайлова [72, 73, 74]. 

На основi проведених експериментальних дослiджень виведена емпiрична 

залежнiсть для визначення коефiцiєнта заповнення шнека   
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(1.23) 

коли 70,175,0 
спD

S
. 

 

де S  - крок спiралi; 

сп
D  - зовнiшнiй дiаметр спiралi. 

Як свiдчать автори [74], залежнiсть (1.23) з достатньою точнiстю може бути 

використана для проектування конструкцiй шнекiв з дiаметром рукава вiд 25 до 

100мм (вiдносна похибка експериментальних i теоретичних даних складає не 

бiльше 10%). 

Враховуючи умови завантаження матерiалу в шнек i дискретнiсть сипкого 

середовища, авторами [73] запропонована емпiрична залежнiсть для гнучкого 

шнека з круглим поперечним перетином спiралi 

 

QQ  6,0 ,                                                   (1.24) 

 

де Q  - продуктивнiсть, яка визначається за залежнiстю (1.7). 

Досить цiкавi матерiали за результатами експериментальних дослiджень 

викладенi С.М.Михайловим [72] при порiвняннi корисної потужностi 
к

N , яка 

визначається за залежнiстю (1.8) i експериментально вимiряною. Ним встановлено, 

що при малих вiдношеннях рDDсп  i спDS  i вiдносно незначних кутових 

швидкостях спiралi 400-600об/хв доля корисної потужностi в загально затраченiй 

складає вiд 5 до 20%. Як стверджує автор, це вказує на те, що значна частина 

потужностi затрачається на перемiшування i подрiбнення матерiалу. 
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З цього можна зробити висновок про те, що при проектуваннi смугових 

спiралей шнекiв, особливо для транспортування насiневих матерiалiв, необхiдно 

мiнiмiзувати радiус заокруглення робочих кромок шнекiв. 

При порiвняннi по продуктивностi спiралей шнекiв круглого i смугового 

поперечних перетинiв (данi по продуктивностi спiралей круглого поперечного 

перетину взятi за С.М.Михайловим [72], а по смугових - за Б.М.Гевком [18]) 

встановлено, що в межах обертiв робочого органу 500...800об/хв продуктивнiсть 

смугових спiралей (висота поперечного перетину спiралi 25...30мм) в 4...6 разiв 

перевищує продуктивнiсть пружинних шнекiв круглого поперечного перетину. 

Рекомендацiї щодо вибору дiаметру спiралi, її кроку, частоти обертання 

робочого органу з круглим поперечним перетином виткiв, наведенi в працi 

Х.Германа [24]. Однак цi рекомендацiї досить тiсно корелюються з ранiш 

викладеними в працях [18, 20, 101]. 

При транспортуваннi насiневого матерiалу режими роботи гвинтових 

транспортерiв пiдбирають, виходячи iз критичної ступені їх травмування. Згiдно 

даних А.М.Григор'єва [28] i Г.А.Хайлiса [114] допустимi коловi швидкостi при 

транспортуваннi зерна необхiдно встановлювати в межах 2,3...4,1м/с. 

Для визначення потужностi транспортування на трасах транспортування 

близьких до прямолiнiйних можна користуватись емпiричною залежнiстю, 

наведеною в роботi [72] 

  367HLQN   ,                                          (1.25) 

 

де Q  - продуктивнiсть; 

L  i H - вiдповiдно довжина та висота транспортування; 

 - коефiцiєнт питомих енерговитрат, який для зерна приймають рiвним 

5,5...7,5 згiдно [72]. 

Основнi результати експериментальних дослiджень смугових модульних 

гвинтових агрегатiв наведенi в роботах Б.М.Гевка; Р.М.Рогатинського; 

М.І.Пилипця [18, 86, 103]. За результатами дослiджень встановлено, що 
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продуктивнiсть МГА практично не залежить вiд змiни висоти пiднiмання сипкого 

матерiалу, радiусу згину траси. При цьому об'ємний розхiд для рiзних вантажiв 

знаходився приблизно на одному рiвнi i визначався тiльки умовами в зонi 

завантаження. Також встановлено, що продуктивнiсть МГА зростає прямо 

пропорцiйно з пiдвищенням частоти обертання робочого органу. 

При транспортуваннi муки, пшеницi, комбiкормiв в рiзних дiаметрах гнучких 

кожухiв доведено [18], що продуктивнiсть спiрально-гвинтового агрегату зростає 

пропорцiйно кубу дiаметра прохiдного сiчення кожуха. 

Визначенню залежностi крутного моменту на привiд робочого органу вiд 

його конструктивних i кiнематичних параметрiв, а також вiд форми 

транспортування присвячена робота М.І.Пилипця [86]. Ним встановленi залежностi 

крутного моменту при транспортуваннi муки, зерна, комбiкормiв вiд висоти 

пiдйому гнучкого кожуха iз поперечним сiченням 0,1м при частотi обертання 

спiралi n=357об/хв. Залежностi мають нелiнiйний характер, причому результати 

експериментальних дослiджень показують, що змiна крутного моменту залежить 

не тiльки вiд висоти пiдйому вантажу, але i вiд форми траси. Так, при пiднiманнi 

вантажу на висоту 1м значення крутного моменту для перемiщення вищенаведених 

продуктiв зростають в 1,1...1,3 рази, а їх абсолютнi значення знаходяться в межах 

14...20Нм. Змiна радiусу транспортування вiд 0,3 до 0,6 призводить до падiння 

крутного моменту в 1,14...1,26 разiв. Пiдвищення частоти обертання спiралi шнека 

вiд 270 до 550об/хв при транспортуваннi пшеницi сприяє зниженю крутного 

моменту, величина якого змiнюється вiд 13 до 9 Нм. 

Згiдно даних Р.М.Рогатинського [100, 102] при швидкостi обертання 

гвинтової спiралi бiльшiй, нiж 450-500об/хв, весь потiк переходить в гвинтовий 

рух, що сприяє зниженню непродуктивних енерговитрат. Однак при зростаннi 

частоти обертання гвинтового робочого органу бiльш як 600об/хв починається 

падiння продуктивностi МГА внаслiдок незадовiльного завантаження 

мiжвиткового простору в спiралi. 
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За даними дослiджень Б.М.Гевка [18] встановлено, що збiльшення зазору мiж 

спiраллю i кожухом з 3 до 5мм при частотi обертання спiралi шнека 14,37  c  

призводить до зриву гвинтового руху матерiалу, i транспортування вантажу 

здiйснюється по руслу нижньої частини кожуха, тобто з пiдвищенням зазору 

зростає критичне значення кутової швидкостi, при якiй здiйснюється процес 

транспортування. 

Питаннями пiдвищення довговiчностi спiралей шнекiв присвячена робота 

Р.Б.Гевка [23]. При випробуваннi на ресурс гвинтових робочих органiв на 

дослiдному стендi при її частотi обертання 950об/хв i радiусi кривизни 0,5...1м 

встановлено, що змiна кроку спiралi вiд 80 до 60мм призводить до збiльшення 

кiлькостi її циклiв до поломки в 1,8...2,1 рази. Змiна висоти смуги вiд 30 до 25мм 

пiдвищує довговiчнiсть спiралi в 1,4...1,8 разiв, а цементацiя спiралi (глибина 

цементацiї 1,2мм, гартування i низький вiдпуск при 400 С) збiльшує кiлькiсть її 

циклiв до руйнування в 4,3...5,8 разiв. 

З проведеного огляду вiдомих експериментальних дослiджень можна 

попередньо пiдiбрати межi конструктивних i кiнематичних параметрiв робочих 

органiв МГА. Однак приведенi данi характеризують процес роботи неперервної 

спiралi шнека, а у випадку виконання її секцiйною, з перекриттям виткiв, що 

пропонується в данiй роботi, необхiдно провести комплекс експериментальних 

дослiджень для визначення їх оптимальних як функцiональних, так i ресурсних 

параметрiв. 

 

1.5. Висновки і завдання досліджень 

 

На основі проведеного аналізу зроблені наступні висновки. 

Механізація процесів завантаження і перевантаження сипких 

сільськогосподарських матеріалів, особливо в польових умовах, знаходиться на 

низькому рівні, що пояснюється рядом причин: 

жорсткі гвинтові конвеєри низькоманеврені і можуть агрегатуватись із 

спеціально розробленими причіпними або самохідними шассі; 
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пневмотранспортери, як автономні установки є досить дорогими і 

виробництво їх налагоджене виключно за кордоном; 

існуючі типи гнучких гвинтових механізмів є експериментальними 

моделями, які не задовільняють вимогам надійності та довговічності 

функціонування, що пов’язано із швидким руйнуванням смугових спіралей від 

знакозмінних циклічних навантажень. 

З метою уникнення вказаних недоліків, а також підвищення рівня механізації 

процесів переміщення сипких сільськогосподарських матеріалів по криволінійних 

трасах сформульовані наступні завдання досліджень: 

визначити параметри технологічного процесу транспортування сипких 

матеріалів по криволінійних трасах модульним гвинтовим агрегатом, робочий 

орган якого виконаний у вигляді шарнірно з'єднаних гвинтових елементів; 

вивести аналітичні залежності для визначення взаємозв’язку між 

конструктивними і силовими параметрами елементів з’єднань гвинтових секцій з 

умови підвищення надійності та мобільності функціонування МГА; 

розробити динамічну модель технологічного процесу переміщення матеріалу 

для різних варіантів навантаження на запропонований тип робочого органу; 

на основі механіко-математичних розрахунків розробити методи 

раціонального вибору технологічних і конструктивних параметрів процесу 

переміщення сільськогосподарських матеріалів; 

розробити інженерну методику проектування технологічних і 

конструктивних параметрів процесу переміщення сільськогосподарських 

матеріалів по криволінійних трасах. 
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РОЗДІЛ 2 

ТЕОРЕТИЧНЕ ОБГРУНТУВАННЯ ПАРАМЕТРІВ ТЕХНОЛОГІЧНОГО 

ПРОЦЕСУ І РОБОЧОГО ОРГАНА МГА 

 

2.1. Кінетостатичний аналiз робочого органа модульного гвинтового агрегату 

 

Одним з перспективних напрямків підвищення надійності виконання 

технологічних процесів модульними гвинтовими агрегатами для механiзованого 

завантаження в польових умовах мiндобрив, насiневого матерiалу та зiбраних 

зернових культур є виготовлення робочого органа у виглядi окремих гвинтових 

секцiй з шарнiрно-кульковими елементами передачi крутного моменту. 

Принципова схема компановки елементiв передачi крутного моменту 

зображена на рис.2.1. Її конструктивною особливiстю є розташування на тросi 1 

цилiндричних втулок 2 iз зовнiшнiм радiусом R , мiж якими дiаметрально в лунках 

встановленi пари кульок 3 радiусом r . Осi, що з'єднують центри пар кульок мiж 

сусiднiми втулками, змiщенi на 90, що забезпечує їх бокове коливання в рiзних 

площинах. Втулки стиснутi мiж собою за допомогою регульованої пружини 4. На 

кожнiй з втулок закрiплюють гвинтовi лопаті (на рис.2.1 не зображено, див. [82]), 

якi в гнучкому кожуху перемiщують сипучий матерiал в зону вивантаження. 
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Рис.2.1 Принципова схема компоновки елементiв передачi крутного моменту 
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Метою кiнетостатичного аналiзу такого робочого органа є встановлення 

закономiрностей впливу конструктивних параметрiв вузлiв з'єднання гвинтових 

секцiй, а також механiзму їх стискання на величину передачi крутного моменту 

робочим органом i його радiуса транспортування по криволiнiйних трасах. 

Колове зусилля 
к

P , яке забезпечує передачу крутного моменту (рис.2.1), дiє 

по центру кульок на вiддалi " l " вiд осi троса. Вiд деформацiї пружини в осьовому 

напрямку на втулки дiє осьова сила 
пр

P . 

Оскiльки при завантаженнi сипучих матерiалiв в бункери машин оператор 

може значно деформувати гнучкий кожух, то одним з важливих питань є 

визначення впливу конструктивних параметрiв робочого органа на його 

максимальний радiус кривизни 
к

R , при якому технологiчний процес виконується. 
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Рис.2.2 Схема розташування сумiжних 

втулок 

На рис.2.2 зображена схема розта-

шування сумiжнiх втулок при їх парале-

льному розташуваннi та максималь-

ному боковому змiщеннi на величину 

кута  , на якiй позначено: B  - ширина 

втулки; h  - вiдстань мiж втулками; 
к

R - 

максимальний радiус кривизни робочо-

го органа; R  - радiус втулок. 

Оскiльки осi, що з'єднують пари 

кульок мiж сумiжними втулками, роз-

ташованi у взаємноперпендикулярних 

площинах, то вiдповiдно сусiднi втулки 

не можуть провертатись одна вiдносно 

одної в площинi, що проходить через 

центри кульок, з якими вони взаємо-

зв'язанi. При цьому наступнi (в осьово-

му напрямку) пари втулок проверта-

ються на максимально можливий кут 

повороту   (рис.2.2). 
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Для визначення аналiтичної залежностi максимального радiусу кривизни 
к

R  

робочого органа вiд його конструктивних параметрiв розглянемо трикутники 

OAE  і CDE . 

З трикутника CDE : 

cos

3 rhB
CE


 .                                                 (2.1) 

 

Тодi катет трикутника OAE  рiвний 

 

cos2

32

2

hBB
AE


 ,                                              (2.2) 

 

вiдповiдно 
к

R  визначається за залежнiстю: 
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32cos hB

tg
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AE
R
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
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Оскiльки в залежнiсть (2.3) входить максимальний кут повороту втулок  , 

який функцiонально зв'язаний з конструктивними параметрами робочого органа 

залежнiстю  Rharcsin , то в кiнцевому варiантi отримаємо аналiтичну 

залежнiсть для визначення радіуса кривизни 
к

R  магістралі по якій переміщується 

сипкий матеріал: 

h

h
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
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
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 .                               (2.4) 

За результатами розрахунку на ЕОМ залежностi (2.4) побудованi графiки 

(рис.2.3) функцiонального зв'язку  hBRfR
к

;; , якi можуть бути застосованi при 

оптимiзацiї конструктивно-технологiчних параметрiв даного робочого органа. 
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Для встановлення аналiтичної залежностi крутного моменту, який передає 

робочий орган, вiд його конструктивних параметрiв звернемось до розрахункової 

схеми, яка зображена на рис.2.4. 

Rк,
мммм

В,мм

h,мм

R,мм  

Рис.2.3 Залежностi максимального радiуса 

кривизни робочого органа вiд 

його конструктивних параметрiв 

У випадку, коли втулки розта-

шованi паралельно, крутний момент 

визначається iз залежностi (2.1): 

 

 




tg

lP
T o ,           (2.5) 

 

де
o

P - осьова сила, яка в даному 

випадку рiвна силi пружини 

 cP
пр

, c -жорсткiсть пру-

жини,  - величина поперед-

нього натягу пружини; 

l - плече передачi крутного мо-

менту (вiдстань вiд центру 

втулки до центру кульок); 

 - кут розташування нормальної 

сили 
н

P  вiд взаємодiї кулька-

лунка; 

 - кут тертя в парi кулька-лунка. 

Виразивши кут   через конструктивнi параметри елементiв зачеплення 

  rharcsin  і підставивши у формулу (2.5) отримаємо: 
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Рис.2.4 Схема розташування сил в парi зачеплення сумiжних втулок 
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Однак, при провертаннi втулок одна вiдносно одної (на рис.2.4. провернута 

втулка зображена штриховою лiнiєю) величина колового зусилля 
к

R  на кожному з 

елементiв зачеплення буде рiзною, вiдповiдно, 
к

R  i 
к

R   (
к

R  - колове зусилля, яке 

виникає на дiаметрально розташованiй кульцi до зображеної на рис.2.4, що 

пояснює рис.2.1, перетини по А-А i Б-Б). Це пов'язано з тим, що при змiщеннi 

втулок одна вiдносно одної на кут  , в рiзних парах зачеплення нормальна сила 

н
P  розташовується до центральної осi робочого органа iз змiщенням на кут  . 

Для встановлення величини колового зусилля 
к

R  з векторного розташування 

сил визначаємо 
z

P  

 

 


sin

o
z

P
P .                                                 (2.7) 

Тодi зусилля 
y

P  рiвне 
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 
 








sin

cosc
P

y
.                                              (2.8) 

 

Колова сила 
к

P  в даному  випадку рiвна 

 

 
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
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c
PP

yк
.                          (2.9) 

 

Вiдповiдно колове зусилля 
к

P   на протилежнiй парi зачеплення буде рiвним 

 

 
 








sin

coscosc
P

к
.                                (2.10) 
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Виражаючи кут   через конструктивнi параметри елементiв передачi 

крутного моменту, аналогiчно як в (2.6), а також об'єднуючи залежностi (2.9) i 

(2.10), отримаємо аналiтичну залежнiсть для визначення крутного моменту, який 

передають вузли робочого органа 
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На основi аналiзу залежностi (2.11) на ПЕОМ при рiзних конструктивних 

параметрах пружини стискання (1c =100Н/мм;  =5мм; 2c =150Н/мм;  =8мм) 

побудованi графiчнi залежностi характеру змiни крутного моменту на робочому 

органi вiд плеча розташування кульок - l ; радiуса кульок - r ; осьового зазора мiж 

втулками - h  рис.2.5. 

Приведенi залежностi дають можливiсть вибрати рацiональнi та 

конструктивнi параметри робочого органа модульного гвинтового агрегата в 

залежностi вiд радiуса кривизни транспортування сипучих матерiалiв, а також вiд 

необхiдних енергетичних параметрiв для забезпечення виконання технологiчного 

процесу при рiзних висотах та довжинах транспортування. 

 

2.2 Силовий розрахунок механізму натягу троса гвинтових секцій 

 

Передача крутного моменту при обертанні робочого органа МГА забезпечується за 

допомогою сферичних виступів і впадин сусідніх гвинтових секцій, котрі 

підтиснуті між собою центральним тросом, величина натягу якого регулюється 

пружним механізмом. Оскільки конструктивно передбачено виготовлення 

гвинтових секцій зі сферичними впадинами з пластичних матеріалів (пластмас), а 

проміжних сферичних виступів (кульок) металевими, то на поверхнях елементів 

передачі крутного моменту будуть виникати контактні напруження,  
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Рис.2.5 Залежностi характеру змiни крутного моменту вiд конструктивних 

параметрiв робочого органа. 
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відносно яких необхідно вибирати параметри механізму натягу троса. Для 

визначення раціональних силових та конструктивних параметрів робочого органа 

МГА з метою підвищення надійності його функціонування доцільно скористатись 

теорією пружності Г.Герца [107] з врахуванням допустимих контактних 

напружень. 

В загальному випадку розрахункову схему елементів взаємодії сусідніх 

секцій зображено на рис. 2.6. При цьому, для випадку тиску кулі на вігнуту 

сферичну поверхню скористаємось відомою залежністю [107] для визначення 

максимальних контактних напружень. 

 

h
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Рк

max

R1

R2

 

Рис.2.6 Розрахункова схема взаємодії елементів зачеплення гвинтових секцій 
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де 
n

P  - нормальна сила, яка виникає в зоні контакту тіл; 

1
E і

2
E  -відповідно модулі пружності матеріалів кульки і сферичної 

впадини; 
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1
R - радіус кульки; 

2
R - радіус сферичної впадини. 

Враховуючи те, що гвинтова секція виготовляється з пластмаси методом 

лиття в прес-форму, точність сферичних впадин на декілька квалітетів є нижчою, 

ніж кульки, а тому приймемо, що 
12

RR , де  =0,05...0,2мм. 

Оскільки метою теоретичного розрахунку є встановлення функціонального зв'язку 

між силою натягу троса 
тр

P  і параметрами елементів зачеплення, виразимо 
тр

P  

через нормальну силу 
n

P , яка викликає пляму контакту 

 

h

RPP
P тртр

n

1

sin





,                                          (2.13) 

 

де 










1

arcsin
R

h
 ; 

h -величина зазора між сусідніми гвинтовими секціями. 

Підставляючи (2.13) в (2.12), після перетворень отримаємо 
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Враховуючи, що 
12

RR  залежність (2.14) в кінцевому варіанті прийме 

вигляд 
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2
2
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1
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1
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hRREE
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Необхідно відмітити, що в зоні контакту епюра напружень матиме вигляд 

півкола, однак передача крутного моменту здійснюється парою діаметрально 

розташованих кульок. Таким чином праву частину залежності (2.15) необхідно 

домножити на 2 і поділити на кількість кульок (2), що залишить її незмінною. 

Для визначення впливу різних факторів на величину сили натягу троса 

розроблена програма розрахунку на ПЕОМ формули (2.15). 
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На рис.2.7 представлені графічні залежності 
тр

P  від граничних контактних 

напружень 
max

  і величини зазора h  між гвинтовими секціями. Оскільки граничні 

напруження функціонально зв'язані з модулем пружності різних типів пластмас, то 

для зони 
max

 =40...100МПа зображено три графічні залежності  maxfP
тр
  при 

різних значеннях модуля пружності 
2

E : 1
21

E =4000МПа; 2
22

E =7000МПа; 

3
23

E =10000МПа, інші параметри залишались незмінними і становили: 

1
E =210

5
МПа; 

1
R =7мм;  =0,5мм; h =1,5мм. 

Аналізуючи дані залежності, можна констатувати, що зміна 
2

E  в даному 

діапазоні практично не впливає на величину 
тр

P , а збільшення 
max

  від 40 до 

96...97МПа надає можливість збільшити силу натягу троса у 8 разів, що необхідно 

при передачі значних крутних моментів гвинтовими секціями у випадку їх 

функціонування при високих продуктивностях МГА. 

При збільшенні зазора h  між секціями 
тр

P  зростає лінійно, причому кут 

нахилу прямих в значній мірі залежить від 
max

 . Так, на рис.2.7 зображені 

графічні залежності  hfP
тр
 , відповідно, при 

1max
 =40МПа; 

2max
 =60МПа; 

3max
 =80МПа. Інші параметри становили: 

1
E =210

5
МПа; 

2
E =7000МПа; 

1
R =7мм; 

 =0,5мм. 

Необхідно зауважити, що величина зазора h  суттєво впливає на кривизну 

траси транспортування і при виборі величини 
тр

P  необхідно врахувати 

експлуатаційні вимоги, які висуваються до даного агрегата. 

На рис.2.8 представлені графічні залежності 
тр

P  від радіуса сферичного 

виступу 
1

R  і величини допуску   на виготовлення сферичних впадин. 

Встановлено, що при збільшенні величини 
1

R  від 4 до 10мм 
тр

P  зростає по 

параболічній залежності, на характер і абсолютні значення якої суттєво впливає 

max
 . Так, доведено, що зміна 

max
  від 40 до 80 МПа призводить до збільшення 

тр
P  в 7...8 разів. 
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Рис.2.7 - Графічні залежності сили натягу троса Pтр від граничних контактних 

напружень max та величини зазора h між гвинтовими втулками 
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Рис.2.8 - Графічні залежності сили натягу троса Pтр від радіусасферичного виступу 

R1 і величини допуску  на виготовлення сферичної впадини 
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На рис.2.8 позиції відповідають наступним значенням 
max

 : 
11

R -

max
 =40МПа; 

12
R -

max
 =60МПа; 

13
R -

max
 =80МПа. Інші параметри становили: 

1
E =2,110

5
МПа; 

2
E =7000МПа;  =0,5мм; h =1,5мм. 

Суттєвий вплив на абсолютну величину 
тр

P  має значення допуску   на 

виготовлення сферичних впадин, а функція  fP
тр
  має експотенціальний 

характер зміни при пониженні точності виготовлення даних поверхонь. На даному 

графіку 
max

  відповідають такі значення 
1
 -

max
 =40МПа; 

2
 -

max
 =60МПа; 

3
 -

max
 =80МПа. Інші параметри становлять: 

1
E =2,110

5
МПа; 

2
E =7000МПа; 

h =1,5мм; 
1

R =0,7мм; 

Встановлено, що пониження допуску на виготовлення сферичних впадин з 

0,1 до 0,5мм призводить до падіння величини 
тр

P  у 18...20 разів, а з 0,5 до 1мм у 

3...4 рази. 

Даний фактор має домінуючий вплив на вибір значень 
тр

P  і потребує 

високоточної технології виготовлення пластмасових гвинтових секцій з 

урахуванням режимів лиття, охолодження пресформи, термообробки секцій. 

Вищенаведені графічні залежності ляжуть в основу оптимізації 

конструкторсько-технологічних параметрів робочого органа МГА даного типу. 

 

2.3. Динамічна модель процесу функціонування робочого органа в критичних 

режимах навантаження 

 

Для визначення максимального динамічного моменту, що може передавати 

розроблений гнучкий робочий орган, який виготовлений у вигляді пластмасових 

шарнірно-кулькових елементів з механізмом їх натягу, і моменту спрацювання 

запобіжної муфти - була складена динамічна модель, яка відображає процес його 

роботи в критичних режимах навантаження. Такі дослідження необхідно провести 

з метою виключення можливості відносного провертання гвинтових елементів у 

випадку перевантаження робочих органів, що може призвести до переривання 
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технологічного процесу МГА і поломки його вузлів. Схема даної моделі показана 

на рис.2.9. Для спрощення розрахунків розподілена маса робочого органа з 

вантажем в даній моделі була приведена до системи двох зосереджених мас, 

з'єднаних пружною невагомою ланкою [46, 47, 112]. 

Т д Т Г 1 Т Г 2

Т о п

J 1

C 1

J 2
C 2

J 3  

Рис.2.9 Динамічна схема приводу і робочого органа 

 

Динамічні рівняння даної моделі мають вигляд [46]: 

 

 21111
  CTJ

д
 , 

    132221122 Г
TCCJ   ,                      (2.16) 

 
опГ

TTCJ 
232233

 . 

 

де 
1

J - приведений момент двигуна до вала робочого органа, кгм
2
; 

2
J  і 

3
J  - приведені моменти інерції робочого органа, кгм

2
; 

i
  - кут повороту і-ої ланки, рад.; 

1
C  - приведена жорсткість всіх елементів від двигуна до робочого органа, 

Нм; 

2
C  - приведена жорсткість робочого органа, Нм;  
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Приймемо, що 
1Г

T =const; 
2Г

T =const; 
д

T =const; tTTT
опопоп


21

; 

1оп
T =const і рух відбувається до зупинки маси 

3
J , після чого система прийме 

вигляд рис.2.10. 

Тд ТГ1

J 1

C1

J 2
C2

 

Рис.2.10 Динамічна схема системи в критичних умовах роботи 

 

Зображена на рис. 2.10 система характеризує крайній випадок зупинки 

робочого органа і є небажаним режимом роботи. Тому в привідній частині була 

встановлена запобіжна муфта, яка повинна розімкнути кінематичну ланку до 

зупинки робочого органа. Для цього необхідно визначити максимальні 

навантаження в ланці 
1

C  до зупинки робочого органа і вибрати відповідну 

запобіжну муфту. 

Визначимо початкові умови для трьохмасової системи (Рис.2.9). Виберемо 

початок системи координат, прив'язаний до маси 
1

J , яка обертається з кутовою 

швидкістю 
0

 : 

  0
01
 ;    001

  ; 

  102
CTд ;     002

  ;                                 (2.17) 

 
  )0(22103

  CTT Гд ;     003
  . 

 

Також слід зазначити, що в стаціонарному режимі роботи 
21 ГГд

TTT  . 
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Для спрощення розрахунків перейдемо до відносних координат 
211

  ; 

322
  , і, врахувавши, що: 

 

 

1

211

1

1
J

C

J

Tд 



 ; 

   

2

1

2

322

2

211
2

J

T

J

C

J

C Г








 ;                         (2.18) 

 

3

2

3

322
3

J

TT

J

C опГ 






 , 

будемо мати: 

2

1

2

22

2

11

1

11

1

1
J

T

J

C

J

C

J

C

J

T Гд 


 ;                            (2.19) 

 

3

2

3

22

2

1

2

22

2

11
2

J

TT

J

C

J

T

J

C

J

C опГГ 



 .                     (2.20) 

 

Зведемо подібні члени і приведемо дані рівняння до канонічного вигляду. 

 

12

1
2

2

2
1

2

1

1

1

1
J

T

J

T

J

C

J

C

J

C
дГ 









  ;                        (2.21) 

2

1

3

2
1

2

1
2

3

2

2

2

2
J

T

J

TT

J

C

J

C

J

C
ГопГ 












  .                   (2.22) 

 

При приведенні розподіленої маси робочого органа до двохмасової моделі 

можна прийняти JJJ 
32

;  
ГГГ

TTT 
21

, тоді рівняння (2.21) і (2.22) 

приймуть вигляд: 

1

2
2

1

1

111
J

T

J

T

J

C

JJ

JJ
C дГ 








 
  ;                         (2.23) 

J

T

J

C

J

C оп
1

12
22

2
 .                           (2.24) 
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Початкові умови для даної системи будуть наступні: 

 

 
1

01
C

Tд ;    0
01
 ; 

(2.25) 

 
2

02
C

TT Гд ;     0
02
 . 

 

Домноживши обидві частини рівняння (2.19) на 

2C

J
 і виділивши з нього 

2
 отримаємо: 

1221

1

2

1
1

2

12
JC

JT

C

T

J

JJ

C

C

C

J дГ 







 
   .                   (2.26) 

 

Продиференціювавши рівняння (2.26), будемо мати: 

 








 


1

1

2

1
1

2

12 J

JJ

C

C

C

JIV

  .                                (2.27) 

 

Підстановкою рівнянь (2.27) і (2.26) в рівняння (2.24) отримаємо: 

 

 
J

T

J

C

J

T

J

T

JJ

JJC

J

JJ

C

C

C

J опдГ
IV










1
1

1

1

1

11
1

1

1

2

1
1

2

1

222
2   ; 

 

1

1

1

11

1
2

1

1

1

1

2

1

222
2

J

T

J

TT

J

C

JJ

JJC

C

C

J

JJ

C

J дГоп
IV






























   ; 

1

2

2

22
212

1
11

1

12

11

22122

JJ

CT

J

CTCT
CC

JJJ
C

JJ

JJ

J

C
дГоп

IV
































   . (2.28) 

Для розв'язку диференційного рівняння 4-го порядку (2.28) запишемо 

характеристичне рівняння, корені якого дають частоти власних коливань 

трьохмасової системи. Для цього замінимо значення похідної змінною k  в 
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відповідному степені. Характеристичне диференційне рівняння виразу (2.28) має 

вигляд: 

024  qpkk ,                                           (2.29) 

 

де 
1

1

122
C

JJ

JJ

J

C
p 




 ; 

212
1

12
CC

JJJ
q












 . 

Зробивши заміну rk 2 , маємо: 

 

02  qrpr ;                                             (2.30) 

q
pp

r 
42

2

2,1
; 

12,1
rk  ;  24,3

rk  . 

 

Для пружної системи значення 
1

r  і 
2

r  будуть від'ємними, тому 
2,1

k  і 
4,3

k  - є 

комплексними членами, а розв'язок матиме коливний характер. 

Для визначення частот коливань   запишемо формули: 

 

.

;

22

11

r

r








                                                (2.31) 

 

Загальний розв'язок однорідного диференційного рівняння (2.18) матиме 

вигляд: 

tDtCtBtA
З 22111

cossincossin   ;                  (2.32) 

 

де DCBA ,,,  - постійні інтегрування, які знаходять з початкових умов. 

Частковий розв'язок неоднорідного диференційного рівняння (2.28) 

знаходимо на основі вигляду правої частини, виразивши її через суму постійного 

коефіцієнта E  і змінної Ft . 
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FtE
Ч


1

 .                                             (2.33) 

 

Підставляючи 
Ч1

  у рівняння (2.28), знаходимо E  і F . 

 

1

2

2

221
2

1
21

2212

JJ

CT

J

CTCT

JJJ
CCE дГоп
















 ; 

 11

111

2

22

JJC

JTJTJT
E дГоп




 ; 

t
J

CT
t

JJJ
CCF оп 













2

22
2

1
21

12
; 

 11

1̀2

2 JJC

JT
F оп


 . 

 

Загальний розв'язок неоднорідного диференціального рівняння (2.28) є 

сумою загального розв'язку однорідного диференціального рівняння
З1

  і 

часткового розв'язку неоднорідного диференціального рівняння 
Ч1

  

 

 tDtCtBtA
ЧЗ 2211111

cossincossin   

   
t

JJC

JT

JJC

JTJTJT опдГоп 








11

12

11

111

22

22
                            (2.34) 

 

Продиференціюємо (2.34) по t  і підставимо в отриманий вираз початкові 

умови (2.25). Отримаємо систему 4-ох рівнянь, з якої визначимо постійні 

інтегрування DCBA ,,, . 

 

 tDtCtBtA
22111

cossincossin   

   
t

JJC

JT

JJC

JTJTJT опдГоп 








11

12

11

111

22

22
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    tDtCtBtA 2221111
sincossincos   

 11

12

2 JJC

JTоп


                                                      (2.35) 

   tDtCtBtA 22
2
211

2
11

cossincossin    

   tDtCtBtA 22
3
211

3
11

sincossincos    

 

Початкові умови для   і   знаходимо із рівняння (2.23) 

 

      





02
2

011

1

1

1

01


J

C
C

JJ

JJ

J

T

J

T Гд  

 
0

1

1

1










J

TT

JJ

TJJ

J

T

J

T ГддГд  

      0
02

2
011

1

1
01





  

J

C
C

JJ

JJ
 

 

Розглянемо процес гальмування і визначимо навантаження в системі та час, 

за який крутний момент у робочому органі 
max22max2

CT  досягне критичного 

значення (момент при якому відбудеться провертання секцій одна відносно одної). 

Для уникнення такого явища необхідно обладнати вал привода 
1

C  муфтою, яка 

забезпечить спрацювання при значенні крутного моменту 
max11max1

CT  

меншого, ніж критичне значення. 

Провівши на ЕОМ розрахунки динамічної моделі процесу переміщення 

матеріалу робочим органом в критичних режимах навантаження, було досліджено 

конструктивні параметри установки (
1

J ,
2

J ,
3

J ,
1

C ,
2

C ) та параметри навантаження 

д
T ,

Г
T ,

оп
T ,

0
  і їх вплив на час наростання критичного навантаження, а також 

характеру зміни крутного моменту, який виникає на привідних ланках рушія 

робочого органа. При зміні одних параметрів інші залишались незмінними і 
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становили: 
1

J =10кгм
2
; 

2
J =

3
J =2кгм

2
; 

1
C =100000Нм; 

2
C =10000Нм; 

д
T =20Нм; 

Г
T =10Нм; 

оп
T =10Нм; 

0
 =10с

-1
. На основі аналізу отриманих результатів 

(програма розрахунку представленв в додатку Б, а результати розрахунків 

представлені в додатку В) можна зробити наступні висновки. Зміна жорсткості 

ведучих ланок 
1

C  в межах від 30000 до 340000Нм призводить до зміни часу 
k

t  

наростання критичного навантаження робочого органа від 0,134 до 0,180с, таким 

чином для уникнення провертання гвинтових втулок у випадку перевантаження в 

кінематичний ланцюг приводу агрегата необхідно вводити пружно-запобіжну 

муфту, момент спрацювання якої 60Нм, а час її спрацювання повинен не 

перевищувати 0,13с. 

Зміна жорсткості 
2

C  від 3000 до 34000Нм призводить до збільшення 
k

t  від 

0,129 до 0,176с. 

Зміна кутової швидкості   не впливає на час наростання навантаження. 

Збільшення моментів інерції ведучих 
1

J  та ведених 
2

J  мас 
1

J  від 3 до 34кгм
2
 і 

2
J  

від 0,6 до 6,8кгм
2
 призводить до збільшення часу kt  від 0,125 до 0,186с, причому 

максимальний момент на привідному валу становить 68,228Нм. При дослідженні 

впливу обертового моменту 
д

T  на приводі на час kt  встановлено, що в межах 

д
T =6...45,5Нм, kt  змінюється від 0,11 до 0,15с. В той же час при 

д
T 68,34Нм, 

час наростання навантаження різко зменшувався і становив 0,072с. Аналогічно, 

різке зменшення часу kt  до 0,038...0,086с спостерігалось при зростанні моменту 

опору 
оп

T  робочого органа більше 70Нм за 0,1с. Варто відзначити, що стабільне 

значення 
оп

T  в усталеному режимі роботи агрегата, яке перевищує 35Нм також 

призводить до різкого зростання часу kt  від 0,2 до 0,4с.Для забезпечення 

нормального функціонування МГА у випадку виникнення критичних навантажень 

та уникнення відносного провертання гвинтових секцій отримані результати 

необхідно враховувати при безпосередньому проектуванні пружно-захисних муфт. 
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2.4. Розрахунок гвинтової лопаті на міцність 

 

З метою визначення раціональних параметрів гвинтових лопаток проведено 

їх розрахунок на міцність. Гвинтова лопать сприймає розподілені навантаження 

при переміщенні вантажу, які в основному зосереджуються по круговому 

периметру лопаті із діаметором D . Лопать виконана у вигляді вирізаного 

гвинтового сектора з кутом 90  і її висота по осі становить 4ThBH  , 

де T -крок гвинтової лінії. При навантаженні лопаті згин проходить по лінії, 

розміщеній в площині, дотичній до циліндричної основи вала.  

Рівняння кривої, по якій проходить згинання лопаті, шукаємо як перетин цієї 

площини із гвинтовою поверхнею шнека. 

Рівняння гвинтової поверхні у параметричному вигляді: 

 

vux cos ; 

vuy sin ;                                                   (2.37) 

2

Tv
z  , 

 

де u  та v  - лінійний та кутовий незалежні параметри поверхні. 

Рівняння площини, дотичної до циліндричної основи вала, згідно рис.2.11 

приймаємо: 

n
Rx ,                                                       (2.38) 

 

де 
n

R  - віддаль площини від осі шнеку, яку приймаємо RR
n
 . 

Із залежності (2.37) при Rx  параметр u  для кривої є визначеним 

vRu cos , отже, 

.tgvRxtgvy                                             (2.39) 

 

Враховуючи, що Tzv /2   , рівняння шуканої кривої в площині YOZ  буде: 

.
T

z2
tgRy


                                                 (2.40) 
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zT/8
-T/8

R

-R

y

e

y=8Rz/T

y=2Rz/T

y=Rtg(2z/T)

 

Рис.2.11 - Схема для визначення параметрів профілю згину 

 

Для гвинтового сектора рівного 2 , кутова координата v  змінюється від 

4  до 4  і в крайніх точках кривої параметри u , z , y  приймають такі 

значення ;2Ru  ;8/Tz   .Ry   

Отже, центральна та крайні точки лежать на одній прямій, рівняння якої: 

 

.
8

z
T

R
y                                                        (2.41) 

В центральній точці С(0, 0) дотична до лінії (2.40) буде: 

 

z
T

R

T

z
T

Rz
zzyy





 2

2
cos

2
)0('

02

 .                             (2.42) 

 

В процесі згинання профілю по лінії, що описується залежністю (2.40), вісь 

згинання буде лежати між прямими (2.41) та (2.42) і описуватись залежністю 

 

kzy ,                                                      (2.43) 
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де k  - коефіцієнт, рівний 
T

R
k

T

R 82



. 

Кут   між прямими (2.40) та (2.41) є незначний. Так, для 

експериментального взірця DT 8,0 , DR 5,0 , 















 3

28

T

R
arctg

T

R
arctg


  

Для визначення максимального відхилення кривої (2.40) від прямої (2.41) 

прирівнюємо до нуля похідну їх різниці. 

 

 
.0

8

/2cos

2

82

2












T

R

TzT

R

dz

z
T

R

T

z
Rtgd







                  (2.44) 

 

З формули (2.44) випливає, що ,
4

2
cos2 


T

z
 а координати точки 

максимального відхилення від прямої (2.41) будуть наступні 

 

;
max

13/07666,0
2

4/arccos
TTTz 




 

(2.45) 

R26135,0
4

arccostgRy
max



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












. 

Для визначення величини максимального відхилення e  представимо 

рівняння (2.41) у нормальному вигляді 

 

.0

64

8

64 2222








z

RT

R
y

RT

T
                          (2.46) 

 

Тоді, відхилення e  рівне: 

.

64

8

22

maxmax

RT

RzTy
e




                                           (2.47) 
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Так, для експериментального взірця з конструктивними параметрами 

100D мм, DT 8,0 ; DR 5,0  величина відхилення 88,000888,0  De мм. 

Для гвинтових поверхонь DT 8,0  це значення ще менше. 

Отже, прогин гвинтової поверхні буде проходити по лінії (2.40), що має 

незначне викривлення з максимальним відхиленням від прямої (2.41), що рівне 

(2.47). 

Розрахункова довжина відрізку прямої b  (ширина поверхні згину) на 

гвинтовому секторі рівному 2   буде: 

 

.
64

T
R2b

2
2
n                                           (2.48) 

 

При згині жорсткого профілю, форма якого не змінюється, головні осі інерції 

профілю із осями OY  та OZ  повернуті на кут arctgk  і мінімальний осьовий 

момент інерції відносно осі ZO  , що проходить по лінії, яка описується 

залежністю (2.42), рівний: 




dyI 2
1'z

,                                              (2.49) 

 

де   - площа, що обмежується зверху і знизу відповідно кривими 
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де t  - товщина лопаті. 
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Враховуючи значну складність обчислення моменту інерції вказаного 

січення і визначення розміщення головних осей, а також депланацію профілю від її 

згину (випрямлення профілю), в результаті проведеного аналізу встановлено, що 

момент інерції січення відносно осі згину з достатньою для практичних цілей 

точністю можна визначити за залежністю: 

 

12
1

12

3

2

23

1

btk

t

e
k

bt
I i

ez














 ,                                   (2.52) 

 

де 5,2...5,1
e

k , та 1,1...05,1
i

k  - коефіцієнти впливу форми на момент 

інерції січення. 

Момент опору січення: 

,
6

2

1

bt
kW

Wz
                                               (2.53) 

 

де 05,1...02,1
W

k  - коефіцієнти впливу форми на момент опору січення. 

Максимальне напруження згину буде визначатись: 

 

,

1

1

z

z

W

M
                                                   (2.54) 

 

де 
1z

M  - момент згину відносно осі 
1

OZ ,  RRPM pyzy


1
; 

p
R  - плече 

прикладання рівнодії навантажень. Тут 
1y

P  - зусилля згину, 

 

,1/)(sincos 2

1
 kPkPPPP

zkkzy 
                    (2.55) 

 

де 
k

  - кут нахилу лінії згину. 
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Осьове 
z

P  і тангенціальне зусилля 


P  визначаються через крутний момент 

z
M  , розрахункове значення якого обумовлює потужність транспортування, що 

розподіляється на n  лопатей. 

;
2

p

z

D

M
P





                                                   (2.56) 

 

 
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z
z 



 







                           (2.57) 

 

де 
p

D -розрахунковий діаметр прикладання розподіленого навантаження, 

  - коефіцієнт тертя. 

Зусилля згину шукаємо за формулою: 
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P 2
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                         (2.58) 

 

де N - потужність на приводі; 

  - частота обертання; 

n - кількість лопатей. 

Отже, максимальне розрахункове напруження згину буде: 

 

     
;

1
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2 
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
                   (2.59) 

Згідно [20] для гнучких гвинтових конвеєрів DD
p

9,0 . 

Центр прикладання рівнодійної, розміщеної по дузі кутом   і діаметром 
p

D  

буде: 

;
180

2
sin

0






pp
DR                                          (2.60) 
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Для 90  і DD
p

9,0 , DR
p

4,0  

Отже, максимальне розрахункове напруження згину буде: 

 

     

 

;

1
64
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2
2

22 DTDkn
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Rtk

kTDkRDN
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p
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


                       (2.61) 

 

Для коротких лопатей значної товщини необхідно враховувати також 

дотичні напруження зрізу  , що виникають від прикладання поперечної сили 
1y

P , 

 

;1


 yP

                                                (2.62) 

 

де   - розрахункова (мінімальна площа перетину гвинтової лопаті, в якій 

значення   максимальні. Товщина перетину в довільній точці лопаті буде 

постійною constt  . 

Отже, площа перетину буде: 

,tl                                                    (2.63) 

 

де l  - довжина лінії перетину. Нехай в циліндричній системі координат слід 

площини перетину опишеться довільною функцією 

 

 ,                                                  (2.64) 

де   змінюється від 4  до 4 , R  і граничні умови   R
0
 . 

Диференціал дуги лінії перетину рівний: 
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Відповідно довжина лінії перетину буде: 

 





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4/

2
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2
2 .'

2




 


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Вид функції    , що мінімізує функцію довжини шукаємо з 

використанням методів варіаційного числення. 

В нашому випадку задача зводиться до пошуку екстремуму функціоналу 

 

     
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де 
2

2

2
2

4



 

T
F  - підінтегральна функція. 

Функція     буде надавати функціоналу   V  екстремуму тоді, коли 

вона задовільняє рівняння Ейлера [33] 
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Поскільки підінтегральна функція залежить тільки від   та   

    ,FF , то рівняння Ейлера суттєво спрощуються і умова екстремуму 

приймає вигляд 
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Оскільки, 
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то умова екстремуму прийме вигляд: 
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Після відповідних перетворень залежності (2.71) отримаємо: 
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Одним із часткових розв’язків рівняння, що задовільняє граничні умови за 

реальних конструктивних параметрів гвинтових лопатей і розв’язком конкретно 

поставленої задачі буде: 
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Отже, перетином мінімальної довжини буде перетин гвинтового елемента із 

циліндричною поверхнею постійного радіусу R . 

Довжина перетину рівна: 
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Напруження зрізу будуть: 
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Умова міцності лопатей матиме такий вигляд: 
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де 
1y

P  визначається із залежності (2.58) для випадку проектування секційних 

шнеків багатоцільового використання чи з умови конкретного навантаження згідно 

методики, поданої в [20]. 

Для модульних гвинтових агрегатів багатоцільового призначення однією із 

найважливіших вимог є максимально можлива їх продуктивність. Для таких 

конвеєрів довжина лопаті суттєво перевищує її товщину, тобто tRDl
p

54,0  , і 

залежність (2.76) можна представити у вигляді: 
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 

 222 4

4,0

hBRtk

RDP

w

y







 ,                                     (2.77) 

 

де   - коефіцієнт, що для вказаних умов не перевищує 1,02. 

Крім цього для таких гвинтових конвеєрів багатофункціонального 

призначення, коли розрахунок ведеться із найбільш несприятливих умов 

навантаження, доцільно брати максимально можливий рівень зусиль yP . 

Із врахуванням (2.58), 


 PPPP

ккzy
 sincos ,                                  (2.78) 

 

за розрахункове значення доцільно прийняти 

 

WnD

N

D

M
PP z

y

22



.                                     (2.79) 

 

Отже, розрахунок конструктивних параметрів елементів гнучкого шнека із 

умови складного згину ведеться за залежністю: 

 

 

 
  




 

222 4

4,012

hBRnWt

RDNk
                                 (2.80) 

 

де k  - коефіцієнт сумарних відхилень, 1


k . 

Для коротких лопатей розрахунок на міцність ведеться за загальними 

залежностями (2.59), (2.77). 

Таким чином встановлено, що при розрахунку гвинтової лопаті на міцність 

напруження згину, є домінуючими, причому згин відбувається по дотичній до 

циліндричної поверхні маточини, а відхилення профілю гвинтової поверхні від 

лінії згину не перевищує 1мм. Найбільш небезпечною є точка розміщення 

посередині лінії згину. 
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2.5. Висновки 

 

1.Для забезпечення максимально можливої мобільності процесу 

функціонування МГА з стандартними гнучкими рукавами внутрішнього діаметру 

100мм при радіусі їх кривизни 0,3-0,5м, на основі проведеного кінетостатичного 

аналізу встановлені раціональні конструктивні параметри гвинтових секцій: висота 

гвинтової лопаті - 25-30мм; радіус втулок - 18-23мм, ширина втулок - 12-16мм; 

зазор між втулками 1-2мм; радіус сферичних з'єднань - 7...8мм. 

2.Виведені аналітичні залежності для визначення силових факторів, які 

виникають в елементах з’єднання гвинтових секцій, а також проведено силовий 

аналіз механізму натягу тросу з умови міцності за допустимими контактними 

напруженнями для матеріалу секцій. Встановлено, що зміна модуля пружності 

матеріалу секції в діапазоні 4000...10000МПа практично не впливає на необхідну 

величину зусилля стискання троса, а збільшення нормальних напружень від 40 до 

97МПа дає можливість збільшити силу натягу тросу 
тр

P  у 8 разів, що необхідно 

для забезпечення передачі значних крутних моментів гвинтовими секціями. При 

збільшені зазору між секціями зусилля натягу тросу зростає лінійно, причому 

коефіцієнт пропорційності в значній мірі залежить від нормальних напружень в 

парі кулька-лунка. Встановлено, що при збільшенні радіусу сферичного виступу 

1
R  від 4 до 10мм 

тр
P  зростає по параболічній залежності на характер і абсолютні 

значення якої суттєво впливає 
max

 . Так доведено, що зміна 
max

  від 40 до 80 

МПа призводить до збільшення 
тр

P  в 7...8 разів. Суттєвий вплив на абсолютну 

величину 
тр

P  має значення допуску   на виготовлення сферичних впадин, а 

функція  fP
тр
  має експотенціальний характер зміни. Встановлено, що 

пониження допуску на виготовлення сферичних впадин з 0,1 до 0,5мм призводить 

до падіння величини 
тр

P  у 18...20 разів, а з 0,5 до 1мм у 3...4 рази. 

3.Розроблено динамічну модель процесу роботи МГА для різних варіантів 

навантаження робочого органа, з аналізу якої випливає, що зміна жорсткості 
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ведучих ланок 
1

C  в межах від 30000 до 340000Нм призводить до зміни часу kt  

наростання критичного навантаження робочого органа від 0,134 до 0,180с, а зміна 

жорсткості 
2

C  від 3000 до 34000Нм призводить до його збільшення від 0,129 до 

0,176с. Збільшення моментів інерції ведучих 
1

J  та ведених 
2

J  мас 
1

J  від 3 до 

34кгм
2
 і 

2
J  від 0,6 до 6,8кгм

2
 призводить до збільшення часу kt  від 0,125 до 

0,186с, причому максимальний момент на привідному валу становить 68,228Нм. 

При дослідженні впливу обертового моменту 
д

T  на приводі на час kt  встановлено, 

що в межах 
д

T =6...45,5Нм, kt  змінюється від 0,11 до 0,15с. В той же час при 


д

T 68,34Нм, час наростання навантаження різко зменшувався і становив 0,072с. 

Аналогічно, різке зменшення часу kt  до 0,038...0,086с спостерігалось при зростанні 

моменту опору 
оп

T  робочого органа більше 70Нм за 0,1с. Варто відзначити, що 

стабільне значення 
оп

T  в усталеному режимі роботи агрегата, яке перевищує 35Нм 

також призводить до різкого зростання часу kt  від 0,2 до 0,4с. З вище сказаного 

випливає, що надійне функціонування агрегату може забезпечуватися при введені 

в привід пружно-захисного механізму, час спрацювання якого не перевищує 0,13с. 

4.Встановлено, що при розрахунку гвинтової лопаті на міцність напруження 

згину, є домінуючими, причому згин відбувається по дотичній до циліндричної 

поверхні маточини, а відхилення профілю гвинтової поверхні від лінії згину не 

перевищує 1мм. Найбільш небезпечною є точка розміщена посередині лінії згину. 
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РОЗДІЛ 3 

ПРОГРАМА, МЕТОДИКА ТА РЕЗУЛЬТАТИ ЕКСПЕРИМЕНТАЛЬНИХ 

ДОСЛІДЖЕНЬ 

 

3.1 Програма та методика експериментальних досліджень 

 

У вiдповiдностi з основними завданнями розроблена програма i методика 

експериментальних дослiджень, якою передбачалось: 

-перевiрка достовiрностi i ступеня точностi наведених аналiтичних 

залежностей для встановлення оптимальних конструктивних і силових параметрiв 

робочого органа МГА; 

-визначення рацiональних енергетичних режимiв роботи МГА в залежностi 

вiд частоти обертання робочих органiв, радiусу кривизни та висоти 

транспортування; 

-встановлення ступеня дроблення насiннєвого матерiалу; 

-отримання вихiдних даних для проектування робочого органа МГА. 

Згiдно з програмою дослiджень: розроблена конструкцiя кульково-

шарнiрного з'єднання гвинтових елементiв гнучкого робочого органа; 

спроектований та виготовлений стенд для дослiдження конструктивно-силових 

параметрiв вузлiв передачi крутного моменту; спроектована та виготовлена 

пресформа для вiдливання гвинтових елементiв на термопластах-автоматах; 

спроектований та виготовлений мобiльний дослiдний взiрець модульного 

гвинтового агрегата з приводом вiд електричного двигуна та можливiстю 

агрегатування з тракторами для роботи в польових умовах. 

Методикою експериментальних дослiджень передбачались стендовi статичнi 

та динамiчнi дослiдження, випробування МГА в лабораторних та польових умовах. 

Експериментальний взiрець МГА, обладнання та прилади забезпечили 

можливiсть дослiдженя робочого процесу в широкому дiапазонi змiни силових, 

кiнематичних та конструктивних параметрiв гвинтових секцій і механізму їх 

натягу iз застосуванням тензометричних методiв проведення дослiджень. 
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3.1.1. Робочий орган та експериментальна модель МГА 

 

На основі запропонованої схеми компоновки елементів передачі крутного 

моменту та секційних гвинтових ребер для транспортування сипких матеріалів 

розроблена конструкція гнучкого гвинтового робочого органа яка зображена на 

рис.3.1. 

Вiн складається з виконаної заодно центральної втулки 1 i двозахiдного 

сектора спiралi 3. На торцевих поверхнях центральних втулок на одному дiаметрi 

виконанi пари протилежно розташованих сферичних виступiв 5 i впадин 6. 

Розташування сферичних виступiв i впадин на рiзних торцевих поверхнях кожної з 

центральних втулок, змiщене на 90 в коловому напрямку, причому глибина 

сферичних впадин менша за висоту " r " сферичних виступiв на величину " h ". 

Центральнi втулки розташованi на тросi 2 i пiдтиснутi одна до одної за допомогою 

механiзму натягу (рис.3.2.а). 

В процесi роботи сектори спiралi транспортують сипкий матерiал в гнучкому 

кожусi 4 (рис.3.1). При роботi на криволiнiйних трасах сферичнi виступи 

провертаються вiдносно впадин в напрямку, перпендикулярному до лiнiї, що 

з'єднує їх центри. Оскiльки виступи змiщенi вiдносно впадин в коловому напрямку 

на 90, то робочий орган вiльно деформується i працює за принципом шарнiрних 

муфт. Крутний момент вiд однiєї секцiї до iншої передається виключно за рахунок 

сферичних виступiв i впадин. 

Оскiльки при роботi в абразивних середовищах потрiбно застосовувати пару 

тертя пластмаса-метал, то для покращення роботи МГА в таких середовищах нами 

було внесено ряд змiн в даний робочий орган. Зокрема, в зазорах мiж виступами i 

впадинами можна вставити металiчнi вкладишi 7 (Рис.3.1.б) або замiнити сферичнi 

виступи лунками з металевими кульками (Рис.3.1.в). 
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а) 

7

б) 

7

в) 

 

Рис.3.1 Робочий орган модульного гвинтового агрегата 



 86 

Механізм натягу гвинтових секцій спіралі (рис.3.2) містить центральну 

фланцеву втулку 1, всередені якої встановлений трос 2. На зовнішній різьбовій 

поверхні фланцевої втулки розташовані гайка 4 і контргайка 3, які підтискають 

виту пружину 5 в сторону гвинтових секцій 6. З протилежної сторони до торця 

фланцевої втулки через триточкове болтове з'єднання кріпиться фіксуючий диск 7, 

причому на торцевій поверхні фіксуючого диска виконані кільцеві канавки 8. Між 

болтовими з’єднаннями диска і фланцевої втулки розташовані розплетені жилки 

троса, які надійно затиснуті між торцями, що мають рифлену поверхню. 

Процес складання робочого органа МГА відбувається наступним чином. 

Попередньо фіксують розплетені кінці троса між диском і фланцевою втулкою, 

максимально можливо натягуючи трос, гайка і контргайка, при цьому, 

розташовуються біля фланця втулки. Далі обертанням гайки відбувається 

деформація пружини, яка стискає між собою гвинтові секції. Необхідно відмітити, 

що кількість витків пружини доцільно виконувати максимальною, оскільки при 

саморозтягувані троса і, як наслідок, збільшенні довжини пружини сила натягу 

суттєво змінюватись не повинна, так як даний фактор, що впливає на крутний 

момент, який передає робочий орган, є домінуючим. 

Компоновка ділянки робочого органа МГА з механізмом натягу зображена 

на рис.3.3. 

Для дослідження функціональних і експлуатаційних параметрів 

розробленого робочого органа спроектований і виготовлений дослідний взірець 

модульного гвинтового агрегата на базі приводу пересипного коробу [84]. 

Кінематична схема експериментальної моделі вузлів приводу та пересипного 

короба, що пов’язує завантажувальну та розвантажувальні магістралі МГА 

зображена на рис.3.4. Крутний момент передається від асинхронного 

електродвигуна 1 через пасову клиноременну передачу зі шківами 14 i 2 на 

проміжний вал 5. По боках вала 5 розташовані зірочки 13 i 6, які за допомогою 

ланцюгів передають крутний момент на зiрочки 9 i 10, вали котрих з’єднані з 

гвинтовими робочими органами 7 i 11. Останні розташовані з зазором в гнучких 

кожухах 8 i 12, відповідно, завантажувальної i розвантажувальної магістралей. 

Перехід сипучого матеріалу з однієї магiстралi в іншу здійснюється в пересипному 

коробі 4, конструктивна схема якого аналогічна [84]. 
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Загальний вигляд експериментальної моделі МГА на базі пересипного 

короба зображено на рис.3.5. 

 

 

Рис.3.2 Механізм натягу гвинтових секцій 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис.3.3 Робочий орган МГА з механізмом натягу 
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Рис.3.4 Кінематична схема експериментальної моделі вузлів приводу та 

пересипного короба 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис.3.5 Загальний вигляд експериментальної моделі МГА 
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3.1.2 Стенд для дослiдження параметрів гвинтових елементів і механізму 

натягу троса 

 

Щоб визначити оптимальне зусилля стискання секцiй мiж собою, оскiльки 

при незначних зусиллях можливi провертання центральних втулок одна вiдносно 

одної, а при великих - рiзко зростають контактнi напруження, що призводить до 

швидкого зношення елементiв передачi крутного моменту, нами було розроблено i 

виготовлено стенд для визначення силових параметрiв взаємодiї робочих органiв 

модульного гвинтового агрегата [81]. 

Стенд (рис.3.6) складається з рами, виконаної з направляючої труби 5 i опор 

12. В направляючiй трубi розташований трос 4, який з лiвої сторони закрiплений в 

натяжнiй втулцi 1, що вiльно встановлена на цилiндричнiй частинi направляючої 

труби. З iншого боку натяжна втулка пiдтиснута пружиною 2, величина деформацiї 

якої регулюється гайкою 3. Натяжна втулка, пружина i гайка складають механiзм 

натягу. 

Розташований в направляючiй трубi трос з протилежної сторони закрiплений 

на ведучiй пiвмуфтi 6, на торцевiй поверхнi якої виконано двi дiаметрально 

протилежнi лунки 8 з розташованими в них кульками 9. Кульки з протилежного 

боку завальцованi в торцевi поверхнi веденої пiвмуфти 10, яка встановлена на 

рiзьбовiй частинi направляючої труби. Ведена пiвмуфта пiдтиснута контргайкою 

11. Пiвмуфти з кульками складають механiзм розтиску. На зовнiшнiй поверхнi 

ведучої пiвмуфти виконанi радiальнi отвори 7, в яких стопорним гвинтом 

фiксується тарувальний важiль 13 (рис.3.6.б). 

В процесi дослiдження при стисканнi пружини вiдбувається осьове 

перемiщення натяжної втулки i вiдповiдно троса, який з iншого боку пiдтискає 

ведучу пiвмуфту до веденої. Далi встановлюють тарувальний важiль i 

навантажують його до тих пiр, поки кульки не вийдуть iз зачеплення з лунками. 

Таким чином, вимірюючи жорсткість пружини і її абсолютну деформацію 

для різних конструктивних і силових параметрів взаємодії елементів 

досліджуваного робочого органа, можна встановити функціональні зв'язки між 
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Рис.3.6. Стенд для дослідження параметрів гвинтових елементів і механізму 

їх натягу 
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наступними показниками: сила натягу троса; відносне видовження троса; модуль 

пружності троса; крутний момент, який передає робочий орган; радіус сферичних 

елементів зачеплення та розташування їх центру відносно осі обертання робочого 

органа; величина зазора між гвинтовими секціями; коефіцієнтів тертя поверхонь 

взаємодій. 

Загальний вигляд експериментального стенду представлено на рис.3.7. 

Методика проведення досліджень і отримані результати наведені відповідно 

в розділах 3.1.3 і 3.2.1. 

 

3.1.3 Методика проведення експериментальних досліджень 

 

Для проведення експериментальних досліджень розроблені та використані 

відомі методики, які полягали у визначенні силових і конструктивних параметрів 

гвинтових секцій та механізму натягу рис.3.6, встановленні функціональних і 

експлуатаційних параметрів запропонованого робочого органа (рис.3.1; 3.4) та 

дослідженні ступеня дроблення ним зернового матеріалу. 

Методика проведення досліджень на стенді, описаному в розділі 3.1.2, 

здійснюється наступним чином. Виготовлялись центральні втулки різних 

типорозмірів та змінним діаметром і глибиною зачеплення сферичних елементів 

з’єднання. Згідно рис.3.1, комбінації змінних параметрів становили: 1 — r=9мм; 

h=1мм; 2 — r=7мм; h=1мм; 3 — r=5мм; h=1мм; 4 — r=9мм; h=1,5мм; 5 — r=7мм; 

h=1,5мм; 6 — r=5мм; h=1,5мм; 7 —r=9мм; h=2мм; 8 — r=7мм; h=2мм. 

Для кожної пари центральних втулок з вказаним перебором параметрів 

проводились дослідження на момент їх розфіксації при різних силах натягу троса. 

Спочатку, при встановлених парах центральних втулок, одна з яких жорстко 

кріпилась до направляючої труби, а інша була з’єднана із зрівноваженим 

тарувальним важілем, здійснювали натяг пружини. Попередньо визначивши 

жорсткість пружини та вимірюючи її абсолютну деформацію, вирахували силу 

натягу троса Pт. При дії даної сили відбувалось видовження троса і відповідно 

осьове переміщення натяжної втулки, яке фіксувалось переміщенням стрілки по 

мірній шкалі, що зображено на рис.3.6.а. Таким чином визначилась абсолютна 

величина видовження росу l при заданій Pт. 
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Рис.3.7 Загальний вигляд експериментального стенду 
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Відносне видовження троса  визначають як відношення його абсолютного 

подовження в статичному стані після розвантаження до загальної довжини троса. 

Напруження, яке виникає в волокнах троса  (при фіксованих значеннях Pт), 

а також модуль пружності  визначались за відомими залежностями, наведеними в 

[107]. 

Після закінчення вимірювань та розрахунку параметрів диформації троса 

визначають крутний момент Мк. Для цього навантажуєм тарувальний важіль 

мірним вантажем масою mb до виходу сферичних елементів зачеплення з лунок. 

Оскільки тарувальний важіль виконаний довжиною 1м, то відповідний крутний 

момент Мк є пропорційний загальній вазі тарувальних вантажів. Досліди 

проводили в 5-кратній повторюваності і заносились в таблиці, які наведені в 

розділі 3.2.1. 

Дослідження робочого органа при різних параметрах процесу 

транспортування здійснювали на експериментальній моделі МГА, кінематична 

схема якої наведена на рис. 3.4. 

Для забезпечення зміни частоти обертання робочих органів були 

виготовленні змінні шківи i зiрочки, а саме: d1=100мм; d2=150-200мм; z1;z2;z3;z4-13 i 

19. Комбінації перестановок дозволили отримати наступні частоти обертання 

робочого органа: 633об/хв (при d2=150мм; z1=z2=z3=z4=13); 475об/хв (при 

d2=200мм; z1=z2=z3=z4=13); 325об/хв (при d2=200мм; z1=z2=13; z3=z4=19); 433об/хв 

(при d2=150мм; z1=z2=13; z3=z4=19); 694об/хв (при d2=200мм; z1=z2=19; z3=z4=13). 

Вимірювання крутного моменту при різних режимах роботи проводилось за 

допомогою тензометричного пристрою 3, розміщеного на проміжному валі. На 

тензометричних ділянках наклеєні тензодатчики, з’єднанні по напівмостовій схемі 

через струмознiмач з виходом тензометричного підсилювача на записуючий 

пристрій. Для вимірювання застосовували тензостанцiю 8АНЧ7М i осцилограф 

Н700. Тарування проводили в положенi, коли проміжний вал не був з'єднаний з 

валами гвинтових робочих органів, тобто перед початком проведення 

експериментів. Розташування тензодатчиків забезпечувало дослідження 
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енергосилових параметрів тільки однієї магістралі. Для дослiдження іншої  короб 

4 перевертали на 180 i закріплювали, після чого з'єднували ланцюгову передачу. 

Також слід відмітити, що дані дослідження проводились з робочим органом, 

максимальний діаметер якого 100мм, так як при більших діаметрах значно 

збільшується маса робочого органа, що приводить до: збільшення інерційних сил, 

які діють в радіальному напрямку, сил тертя та інтенсифікації вібраційних 

процесів. Дані фактори суттєво понижають ресурс роботи МГА через підвищене 

зношення лопатей і рукава, а також часті поломки лопатей і вихід кульок з 

зачеплення. 

Однією з основних вимог, які висуваються до транспортуючих механізмів 

зернових матерiалiв, що йдуть на переробку в борошно або використовуються як 

насіння, є зменшення дроблення зерна (фактори, які впливають на дроблення зерна 

представлені в додатку В). 

Для встановлення раціональних технологічних параметрів процесу 

транспортування зернових матерiалiв проведені дослідження по визначенню 

впливу частоти обертання робочого органа, висоти та кривизни транспортування, 

коефіцієнту завантаження гнучкого кожуха на ступінь їх дроблення. 

Дослідження проводили при одночасному варюванні всіх факторів за планом 

повного факторного експерименту ПФЕ-2
4
. 

Функція відгуку шукалась у вигляді неповного квадратного полінома: 

 

433442243223

411431132112443322110

xxbxxbxxb

xxbxxbxxbxbxbxbxbby




 (3.1) 

 

де 
i

x  - кодовані фактори, i  = 1, 2...4; 
i

b , 
ij

b  - коефіцієнти при відповідних 

значеннях x . 

Зв'язок між кодованими 
i

x  та натуральними 
i

X  перемінними визначається 

залежністю: 

i

ioi

i
X

XX
x




 ;                                       (3.2) 

 

де 
i

X  - біжуче натуральне значення і-го фактора; 
io

X  - його значення при 

нульовому рівні; 
i

X  - інтервал зміни і-го фактору. 
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Фактори (натуральні величини), їх рівні і інтервали зміни приведені в 

табл.3.1. 

Таблиця3.1 

План повнофакторного експерименту 

Кодоване значення 

факторів 

Частота 

обертання 

робочого 

органа n, с
-1

 

1
X  

Коефіцієнт 

завантаже-

ння  

k 

2
X  

Висота 

підйому 

h, м 

3
X  

Радіус 

кривизни 

R, м 

4
X  

Основний рівень 
io

X  490 0,6 1 1 

Інтервал варіювання 
i

X  165 0,2 0,5 0,5 

Верхній рівень 
maxi

X  655 0,8 1,5 1,5 

Нижній рівень 
mini

X  325 0,4 0,5 0,5 

 

З метою зменшення впливу випадкових факторів, а також для здешевлення 

випробувань кінці завантажувальної та вивантажувальної магістралей 

розташовували в одному бункері (завантажувальна - знизу, а вивантажувальна - 

зверху), що дало змогу транспортувати матеріал по замкнутій траєкторії. Таким 

чином відбори проб можна проводити через певні проміжки часу, що в 

перерахунку відповідатиме значній довжині транспортування, наприклад, 50; 100; 

250; 500м. Ступінь дроблення повинна бути кратною до кількості повторних 

проходів сипкого матеріалу в магістралях (загальна довжина завантажувальної та 

вивантажувальної магiстралей дослідного агрегата 10м), оскільки, як відомо [101] 

значне дроблення сипких матеріалів відбувається в зоні їх технологічного 

завантаження та вивантаження. 

Перед початком досліджень брали проби для визначення відсоткового складу 

дробленого зерна. Для цього застосовували мірну тару. Тоді відбирали цілі зерна i 

шляхом зважування визначили вміст дробленого зерна у вибірці. 

Проби відбирали після 5-ти та 25-ти повторних проходжень потоку зерна в 

магістралях, що відповідало довжині транспортування: 50 i 250м.  
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3.2 Результати експериментальних досліджень 

3.2.1 Результати досліджень натяжного механізму з умови провертання 

гвинтових секцій 

 

Першочергово метою експериментальних досліджень було визначення 

величини крутного моменту, при якому відбувається саморозчеплення елементів 

сферичних з’єднань гвинтових секцій в залежності від осьової деформації пружини 

та величини витяжки троса. Гвинтові секції та елементи їх шарнірного з'єднання, 

які виконані у вигляді сферичних лунок та металевих кульок діаметрально 

розташованих від центрального троса, зображені на рис.3.8. 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис.3.8 Загальний вигляд гвинтових секцій і елементів їх з'єднання 

 

Методика проведення таких досліджень викладена в параграфі 3.1.3. 

Також важливим завданням була перевірка адекватності розрахункових 

формул для визначення величини крутного моменту, при якому відбувається 

відносне провертання гвинтових секцій, що наведені в розділі 2.1, реально 

отриманим результатам досліджень на стенді (рис.3.6). 

Для забезпечення надійності функціонування розробленого робочого органа 

та механізму натягу гвинтових секцій, актуальним питанням було встановлення 

величини абсолютного l та відносного  видовження троса при різних значеннях 
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осьової сили, а також розрахунку напружень , які виникають у волокнах троса та 

його модуля пружності . 

Результати досліджень для наступних конструктивних параметрів троса і 

робочого органа з механізмом натягу: діаметр троса - 9мм; жорсткість пружини 

17,5кг/мм; довжина троса - 4м; діаметр кола, на якому розташовані кульки - 26мм; 

радіус кульок - 7мм; зазор між секціями - 1,5мм, представлені в таблиці 3.2. 

Таблиця 3.2 

Результати експериментальних досліджень силових параметрів робочого органа 

МГА 

l,мм mb,кг l,мм Мк,Нм Рт,Н , Н/м
2
  ,МПа 

32 2,7 4 27 560 35210575 0,001 3,510
4
 

50 3,6 5,7 36 875 55016523 0,00143 3,810
4
 

63 4,5 7 45 1102,7 69333394 0,00175 3,910
4
 

78 5,4 9 54 1365 85825776 0,00225 3,810
4
 

95 6,3 10 63 1662,5 104531000 0,0025 4,210
4
 

151 10,8 12 108 2642,5 166149000 0,003 5,510
4
 

 

Значення напруження визначалось через площу робочого поперечного 

січення троса  2kRS  ; де k =0,5 для канатів з органічним сердечником [116]. 

Модуль пружності визначався з залежності.





 ; де  - відносне 

видовження троса. 

Отримані результати вказують на те, що модуль пружності для троса є 

змінною величиною, яка залежить від діючої на нього сили. Це пояснюється тим, 

що трос не є суцільним стержнем, а складається з великого числа сплетиних жил, і 

показує, що дані результати в достатній мірі корелюються з відомими результатами 

досліджень [10, 116, 117]. 

Підставляючи табличні значення абсолютного подовження l і жорсткість 

пружини в аналітичну залежність 2.11, при паралельному розташувані секцій (=0) 
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для кута зачеплення =12, що відповідає величині зазора h=1,5мм і куту тертя 

=4, побудуємо графічні залежності крутного моменту, при якому відбувається 

відносне провертання секцій, від сили натягу троса (рис3.9). Також на даному 

графіку суцільною лінією з вказаними дослідними точками представлені 

результати проведеного експерименту, згідно таблиці 3.2. 

З аналізу даних графіків можна констатувати, що при значені осьової сили в 

межах 500...600Н розбіжність теоретичних і експериментальних досліджень не 

перевищувала 10%, а при збільшені осьової сили до 2500Н вона може сягнути 30%, 

що пояснюється зношенням лунок після багатократних спрацювань, оскільки 

експериментальні точки визначались як середнє статистичне від 5-ти дослідів, що 

призводило до самозбільшення кута зачеплення . Підставивши в розрахункові 

формули кут =18 (що відповідає збільшеню зазора між втулками 0,5мм), 

отримаємо розрахунково-теоретичну зону в межах кутів =12...18, на графіку 

представлена штриховими лініями. Проаналізувавши дані залежності можна 

сказати, що експериментальні дані з достатньою точністю відображають 

теоретичні залежності. Це дозволяє використовувати дані залежності в подальших 

розрахунках таких типів МГА. 

 

3.2.2. Визначення функціональних та експлуатаційних показників модульних 

гвинтових агрегатів 

 

Метою проведення експериментальних досліджень розробленого робочого 

органа (рис.3.1) було встановлення функціональних залежностей продуктивності 

та енерго-силових параметрів агрегата від радіуса кривизни та висоти підйому 

магістралі транспортування, частоти обертання робочого органа. Визначення 

даних показників проводилось на експериментальній моделі МГА (рис.3.4, 3.5) 

згідно методики, приведеної в параграфі 3.1.3. 

В процесі досліджень встановлено, що висота та кривизна магiстралi 

транспортування не впливають на продуктивність МГА у встановленому режимі. 

Зміни продуктивності, як показали результати дослiджень, спостерігаються лише в 

перехідні періоди часу і вони пов’язані зі збільшенням чи зменшенням коефіцієнта 
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завантаження окремих зон траси транспортування. Так, при підйомі вільного кінця 

вивантажувальної магiстралi на 1,5м, продуктивнiсть агрегата різко падала, а через 

4...5с відновлювалась у попередньо встановлених межах (для частоти обертання 

робочого органа 475хв
-1

 i коефіцієнта завантаження 0.6...0,7). Коефіцієнт 

завантаження агрегата 0,6...0,7 забезпечувався зміщенням вільного кінця робочого 

органа довжиною h шляхом пересування пруткової частини довжиною H в забірній 

ділянці завантажувальної магістралі відносно гнучкого кожуха (рис.3.10). 

T, Нм

Рт, Н
 

Рис.3.9 Теоретичні і експериментальні залежності моменту провертання секцій 

 

Такі результати досліджень пояснюються тим, що на вертикальних ділянках 

транспортування (або близьких до вертикальних) рiзко збільшується коефіцієнт 
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завантаження гнучкого кожуха, оскільки сипучий матеріал під дією власної ваги 

спадає, що призводить до ущільнення маси потоку, який переміщується. Також 

встановлено, що при підвищенні частоти обертання робочого органа до величин, 

що перевищують 550...600хв
-1

, матерiал захоплюється спіраллю в гвинтовий рух по 

периферії кожуха i зміна продуктивностi в перехідний період є несуттєвою. Однак, 

як показали результати експериментальних досліджень, зміна кривизни, а особливо 

висоти транспортування, суттєво впливає на енерго-силовi параметри процесу 

транспортування.хв
-1

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Рис.3.10 Загальний вигляд розташування робочого органа в забірній ділянці 

завантажувальної магістралі 

 

На рис.3.11 приведені графічні залежності продуктивності агрегата від 

частоти обертання його робочого органа при транспортуванні гороху, пшениці i 

комбікорму. Данi залежностi мають яскраво виражений лінійний характер в межах 

частоти обертання 300...700хв
-1

. 



 101 

  П,

т/год

n, об/хв

комбікорм

горох
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D=100мм

 
 

а) 

300             400               500           n, об/хв            700

П,

т/год

пшениця

горох

комбікорм

D=75мм

 
б) 

Рис.3.11 Графік залежності продуктивності агрегата від частоти обертання 

робочого органа  
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Значний вплив на величину крутного моменту має висота транспортування 

матеріалу, результати дослiджень яких приведені на рис.3.12. Встановлено, що при 

підйомі 6-ти метрового вивантажувального кожуха на висоту 2м абсолютне 

значення величини крутного моменту на привідному валі робочого органа зростає 

в 2,5...2,8 рази, причому найбільш різке зростання Tк спостерігається в межах 

підйому магістралі вiд 0,5 до 1м. На нашу думку, це пояснюється суттєвим 

підвищенням коефіцієнта завантаження частини магiстралi, яка на даному перепаді 

висот починає провисати i утворює зону транспортування близьку до вертикальної. 

При пологому, прямолінійному розташуванні магiстралi (кожух розташовується на 

жорсткій основі) аналогічні залежностi мають лiнiйний характер. 

Радіус кривизни транспортуючої магiстралi має суттєвий вплив на величину 

крутного моменту і на привід робочого органа, що зображено на рис.3.13. Радіус 

кривизни магістралі встановлювали на певній частині траси, оскільки 

досліджували вплив його екстремальних (мінімальних) значень на енерго-силові 

параметри процесу транспортування. Загальний вигляд встановлення заданого 

радіуса кривизни магістралі зображено на рис.3.14. Радіус кривизни в процесі 

дослідження забезпечувався на секторі 90...120. Встановлено, що на малих 

радіусах кривизни сили тертя робочого органа на поверхні кожуха є домінуючими 

i значення об'ємної густини матерiалу не має суттєвого впливу на енерго-силовi 

параметри процесу транспортування. Також доведено, що при зменшенні радіуса 

кривизни транспортування до величин, що не перевищують 240...220 мм, сили 

тертя набувають критичних значень, що приводить до буксування вузлів приводу. 

З аналізу наведених графіків можна встановити, що зменшення радiуса 

кривизни до величин, менших за 0,5 мм, є недоцільним i, тому при проектуванні i 

експлуатації МГА необхідно або конструктивними методами обмежити кривизну 

транспортування, або особливо наголошувати на даний фактор в паспорті 

експлуатації. 
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Рис.3.12 Графік залежності крутного моменту від висоти транспортування 

матеріалу 
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Рис.3.13 Графік залежності крутного моменту від радіуса кривизни 

транспортуючої магістралі 
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Рис.3.14 Загальний вигляд локальної зміни радіуса кривизни магістралі 

 

Збільшення частоти обертання робочого органа призводить до зменшення 

величини крутного моменту в стабільному режимі транспортування (рис.3.15). 

Найбільш доцільними в даній зоні досліджень є частоти обертання 550...700хв
-1

. 

Однак, при підвищені частоти обертання гвинтової спіралі необхiдно 

застосовувати високоенергомiсткi пружно-демфуючi муфти, оскільки значні 

пускові моменти можуть призводити до поломок вузлiв робочого органа, міцність 

яких обмежена через конструктивні особливості гвинтових елементів.  

Проведені експериментальні залежності дозволяють враховувати основні 

фактори впливу на характеристики процесу транспортування МГА i вибрати 

необхідні конструктивно-технологiчнi параметри робочих органів при їх 

проектуванні i впровадженні у виробництво. 
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Рис.3.15 Графік залежності крутного моменту від частоти обертання 

робочого органа 
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3.2.3 Результати досліджень по визначенні ступеня дроблення зернових 

культур 

 

Для встановлення раціональних технологічних параметрів процесу 

транспортування зернових матеріалів проведені дослідження по визначенню 

впливу на ступінь їх дроблення частоти обертання робочого органа, висоти та 

кривизни транспортування, коефіцієнта завантаження гнучкого кожуха. Методика 

проведення досліджень приведена в розділі 3.1.3. 

За даними табл.3.1 складаємо матрицю повнофакторного експерименту 

ПФЕ-2
4
, що включає n=16 незалежних експериментів із повторюваністю дослідів в 

кожній точці по m0 раз (m0=5), дані дослідження заносимо в табл.3.3. 

В кожній і-ій точці визначаємо дисперсію S
2
, та із них - максимальну 

дисперсію S
2

max. 

  



2

0

2

1

1
uiu

yy
m

S ,                                        (3.3) 

де іn - номер досліду; 

u - номер повторюваності; 

уіn - значення вихідного параметру при и-ій повторюваності;  

u
y  - середнє значення вихідного параметра в кожному досліді.  

Перевірку відтворюваності проводимо за критерієм Кохрена: 

141452,0
322,1

187,0

1

2

2
max 







n

i
i

i

S

S
G .                                  (3.4) 

Дисперсія досліду 0826,0
10

1 22  iy
SS  

Отримане значення порівнюють із табличним 
T

G (, n, m0-1) де - рівень 

значущності, =0,05.   24,04,16;05,0 G  

Поскільки 
T

GG  , то процес відтворюється. 

Коефіцієнти регресії визначаємо за залежностями: 
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


n

i
i

y
n

b
o

1

1
;                                                 (3.5) 




n

i
y i

y
ji

x
n

b
1

1


;                                            (3.6) 




n

i
kijikj iyxx

n
b

1

1


.                                         (3.7) 

Записуємо рівняння регресії, обмежившись оцінкою парних впливів: 

 

4342324131

214321

05,0075,002,007,004,0

08,081,041,066,051,059,4

xxxxxxxxxx

xxxxxxy




.            (3.8) 

 

Значущність коефіцієнтів регресії визначали за критерієм Стьюдента. 

Коефіцієнти вважаються значущними, коли виконується нерівність: 

 

n

S
ftbb

y
yij ij





 ; ,                                     (3.9) 

де; 






y
ft ;  - табличне значення критерію Стьюдента для - рівня 

значущості.   264;05,0 t ; 

y
S  - середнє квадратичне (похибка) досліду,  21

iS
n

S
y

; 

y
f  - степінь вільності дисперсії досліду,  f n m

y o 1 . 

Довірчий інтервал рівний: 1435,0
16

287,02



b . 

В рівнянні регресії коефіцієнти, що характеризують вплив від сумісної дії 

факторів неістотні і менше довірчого інтервалу, тому залежність (3.8) прийме 

лінійний вигляд (3.13). 

Перевірку адекватності рівняння проводимо за критерієм Фішера. 

Адекватність має місце коли виконується нерівність: 

 











yad
ffF

S

S
F

y

ad ;;
2

2

 ,                               (3.10) 
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де 2

ad
S  - дисперсія адекватності; 










yad
ffF ;;05,0  - табличне значення критерію Фішера при  - рівні 

значущості; 

ad
f  - дисперсія адекватності, 1 knf

ad
; 

k  - число факторів. 

Дисперсія адекватності: 

 

  042,0461,0
1416

1

1

1

1

22 


 





n

i
i

yy
kn

S
ad

.             (3.11) 

 

Відповідно; 

 64;11;05,00318,0
322,1

042,0
2

2

F
S

S
F

y

ad  .                   (3.12) 

 

Отже, рівняння лінійної регресії адекватно відтворює результати 

експерименту. 

Рівняння регресії буде: 

 

4321
81,041,066,051,059,4 xxxxy  .                     (3.13) 

 

Відповідно в натуральних координатах рівняння лінійної регресії прийме 

вигляд: 

















X

XX

i

bby ioi
4

1
10

 

Rhkn

Rhkn
y

62,182,03,30031,088,8

5,0

1
81,0

5,0

1
41,0

2,0

6,0
66,0

165

490
51,059,4


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





 


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

 


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


 







 


   (3.14) 
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Результати досліджень і їх математична обробка представлені в табл.3.3. 

Результати досліджень в центральній точці з кодованими координатами О(0;0;0;0) 

дали відхилення від значень отриманих за регресійною залежністю до 20%, що 

достатньо для практичного їх використання. Оскільки для визначення 

раціональних параметрів МГА та режимів його роботи важливо знати характер 

впливу кожного із факторів на травмування зерна, то було проведено серію 

додаткових експериментів для дослідження кожного фактору окремо. При 

дослідженні впливу певного фактора на ступінь дроблення зерна інші залишались 

незмінними і їх абсолютні значення становили: частота обертання робочого органа 

n=475хв
-1

; коефіцієнт завантаження зерном гнучкого кожуха k=0,8; висота підйому 

вивантажувальної магістралі h=0,5м; радіус кривизни магістралі R=1,5м. 

Досліди проводились в п'ятикратній повторюваності і зведені в таблиці 3.4 і 

3.5. 

Проаналізувавши всі проби, встановлено, що ступінь дроблення зерна до 

проведення досліджень становила 1,8%. На основі статистичної обробки 

отриманих результатів побудовано графіки залежності міри дроблення зерна від n; 

k; h i R (рис.3.16, 3.17). 

Аналізуючи ці залежності, можна встановити наступні закономірності, які 

підтверджуються дослідженнями на різних довжинах транспортування n1, k1, h1, 

R150м; n2, k2, h2, R2250м. Оптимальна частота обертання робочого органа 

знаходиться в межах 450650хв
-1

, оскільки, як показали дослідження при n=300хв
-1

 

дроблення зростає на 14...16%, а при n=700хв
-1

  на 4...7%. 

При малих коефіцієнтах завантаження гнучкого кожуха матеріалом k0,5 

дроблення зерна є значним, а при зростанні k від 0,5 до 0,8 дроблення зерна, є 

мінімальним. Так, при k=0,35 ступiнь дроблення зерна є більшою на 30...40%, ніж 

при транспортуванні його з коефіцієнтом завантаження k=0,7. 

Збільшення висоти транспортування матеріалу до 0,6...0,8м практично не 

впливає на ступiнь його дроблення, однак при подальшому зростанні висоти траси 

до 2м, травмування зерна збільшується на 40...60%. 
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Радіус кривизни транспортуючої магістралі має суттєвий вплив на ступiнь 

дроблення зерна виключно при малих його значеннях R=0,25...0,6м. При 

подальшому збільшені величини R зміна величини П (процент дроблення зерна) не 

спостерігалась. 
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Таблиця 3.4 

Дроблення зерна в залежності від кінематичних і конструктивних параметрів 

МГА на довжині транспортування 50м 

n, хв
-1

 П % k П % h, м П % R, м П % 

 

 

325 

4,8 

4,4 

4,7 

4,5 

4,1 

 

 

0,35 

5,0 

5,6 

5,4 

5,3 

5,1 

 

 

0,2 

4,0 

3,6 

3,7 

3,5 

3,8 

 

 

0,25 

5,6 

5,8 

5,4 

5,6 

5,7 

 

 

433 

4,2 

4,0 

4,3 

4,1 

4,1 

 

 

0,45 

5,0 

5,1 

4,8 

4,4 

4,3 

 

 

0,6 

3,6 

4,0 

3,8 

4,0 

3,8 

 

 

0,35 

5,0 

5,0 

4,5 

4,3 

4,1 

 

 

475 

3,6 

4,0 

3,8 

4,0 

3,8 

 

 

0,6 

4,2 

4,6 

4,0 

4,1 

4,1 

 

 

1,0 

3,5 

3,1 

3,3 

3,6 

3,2 

 

 

0,5 

4,1 

4,0 

4,4 

3,6 

3,7 

 

 

633 

3,6 

3,7 

4,0 

3,4 

3,8 

 

 

0,7 

3,8 

3,9 

4,0 

4,0 

4,3 

 

 

1,5 

4,1 

4,0 

4,3 

4,0 

4,1 

 

 

0,7 

4,2 

3,6 

3,8 

3,5 

4,1 

 

 

694 

3,8 

3,6 

3,9 

4,1 

3,9 

 

 

0,8 

3,6 

4,0 

3,8 

4,0 

3,8 

 

 

2,0 

5,0 

4,3 

4,6 

4,5 

4,6 

 

 

0,85 

4,0 

3,7 

3,4 

3,7 

3,3 
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Таблиця 3.5 

Дроблення зерна в залежності від кінематичних і конструктивних параметрів 

МГА на довжині транспортування 250м 

n, хв
-1

 П % k П % h, м П % R, м П % 

 

 

325 

10,7 

10,2 

10,9 

11,0 

10,6 

 

 

0,35 

12,1 

11,8 

11,7 

12,2 

11,9 

 

 

0,2 

9,6 

9,4 

9,3 

9,6 

9,2 

 

 

0,25 

12,1 

11,7 

11,4 

12,0 

11,5 

 

 

433 

9,4 

10,1 

9,3 

9,6 

10,3 

 

 

0,45 

11,0 

10,4 

10,6 

10,3 

10,7 

 

 

0,6 

9,3 

9,1 

9,4 

9,7 

9,0 

 

 

0,35 

11,0 

10,4 

10,3 

10,7 

11,1 

 

 

475 

9,3 

9,1 

9,9 

9,7 

9,0 

 

 

0,6 

10,0 

9,5 

9,6 

9,8 

9,4 

 

 

1,0 

9,6 

9,4 

9,7 

9,3 

9,3 

 

 

0,5 

10,1 

10,2 

9,4 

9,5 

9,8 

 

 

633 

9,7 

9,2 

9,3 

9,9 

9,8 

 

 

0,7 

9,0 

9,8 

9,8 

9,3 

9,1 

 

 

1,5 

10,5 

11,0 

10,7 

10,4 

10,9 

 

 

0,7 

9,8 

9,4 

9,3 

9,0 

9,1 

 

 

694 

10,2 

10,1 

10,4 

9,9 

10,0 

 

 

0,8 

9,3 

9,1 

9,9 

9,7 

9,0 

 

 

2,0 

12,0 

11,4 

11,4 

11,7 

11,9 

 

 

0,85 

9,5 

9,3 

9,6 

9,1 

9,1 
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Рис.3.16 Залежності дроблення зерна від n, k, h, R при переміщенні матеріалу на 

50м 
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Рис.3.17 Залежності дроблення зерна від n, k, h, R при переміщенні матеріалу на 

250м 
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Отримані результати слід враховувати при виборі траси транспортування 

зернових матеріалів, що дозволить суттєво зменшити ступінь їх дроблення i, таким 

чином, підвищити функціональні показники модульних гвинтових агрегатів. 

Порівнявши результати досліджень дроблення зерна МГА з даними 

аналогічних досліджень гнучких шнеків виготовлених із суцільних смугових 

спіралей, було встановлено, що при використанні МГА дроблення зерна 

зменшується на 5-6%. 

Також слід відмітити, що підчас проведення досліджень і безпосереднього 

використання МГА для транспортування сипких матеріалів, сумарні напрацювання 

кожного із 5-ти виготовлених робочих органів становили не менше 156год. При 

цьому поломок і відмов в роботі даного агрегату не спостерігалось, а проведений 

після випробувань візуальний огляд робочого органу показав, що відбувається 

тільки абразивне зношення лопатей. Це дозволяє стверджувати, що, порівняно з 

смуговими гнучкими шнеками з ресурсом роботи 30год [23], при аналогічних 

умовах ресурс роботи МГА, вищий, як мінімум, в 5,2 раза. 

 

3.3. Висновки 

 

По розділу зроблені наступні висновки: 

1.Розроблено новий робочий орган, який виготовлений у вигляді шарнірно 

з’єднаних секційних гвинтових елементів підтиснутих між собою при допомозі 

механізма натягу троса. 

2.Спроектовано і виготовлено стенд для дослiдження параметрів гвинтових 

елементів і механізму натягу троса 

3.Запропонована методика проведення експериментальних досліджень по 

визначенню ступення дроблення насіневого зернового матеріалу, яка полягає в 

багаторазовому проходженні матеріалу через транспортні магістралі з частним 

відбором проб і їх статистичною обробкою. 

4.Проведені експериментальні дослідження по визначені силових параметрів 

натягу троса, виходячи з умови непровертання гвинтових секцій. На основі 

порівняння теоретичних розрахунків та результатів експерименту по визначеню 
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моменту відносного провертання секцій, встановлено, що їх розбіжності 

знаходяться в межах 10...30%. 

5.Проведені дослідження по визначеню функціональних та експлуатаційних 

параметрів технологічного процесу переміщення матеріалу МГА по криволінійних 

трассах. Встановлено: при підйомі 6-ти метрового вивантажувального кожуха на 

висоту 2м абсолютне значення величини крутного моменту на привідному валі 

робочого органа зростає в 2,5...2,8 рази, причому найбільш різке зростання Tк 

спостерігається в межах підйому магістралі вiд 0,5 до 1м; на малих радіусах 

кривизни сили тертя робочого органа на поверхні кожуха є домінуючими i 

значення об'ємної густини матерiалу не має суттєвого впливу на енерго-силовi 

параметри процесу транспортування, також доведено, що при зменшенні радіуса 

кривизни транспортування до величин, що не перевищують 240...220 мм, сили 

тертя набувають критичних значень, що приводить до буксування вузлів приводу; 

збільшення частоти обертання робочого органа призводить до зменшення 

величини крутного моменту в стабільному режимі транспортування, найбільш 

доцільними в даній зоні досліджень є частоти обертання 550...700хв
-1

. 

6.Проведено повнофакторний експеримент ПФЕ-2
4
 для визначення впливу 

частоти обертання робочого органа n, висоти переміщення матеріалу h, радіуса 

кривизни траси транспортування R, і коефіцієнта заповнення гнучкого кожуха k, на 

ступінь дроблення насіневого матеріалу. На основі даного експерименту 

встановлено: оптимальна частота обертання робочого органа знаходиться в межах 

450650хв
-1

, оскільки, як показали дослідження при n=300хв
-1

 дроблення зростає 

на 14...16%, а при n=700хв
-1

  на 4...7%; при k=0,35 ступiнь дроблення зерна 

становить 5-5,6%, а при транспортуванні його з коефіцієнтом завантаження k=0,7 

становить 3,8-4,3%; Збільшення висоти транспортування матеріалу до 0,6...0,8м 

практично не впливає на ступiнь його дроблення, однак при подальшому зростанні 

висоти траси до 2м, травмування зерна збільшується на 40...60%; радіус кривизни 

транспортуючої магістралі має суттєвий вплив на ступiнь дроблення зерна 

виключно при малих його значеннях R=0,25...0,6м.  
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РОЗДІЛ4 

ІНЖЕНЕРНА МЕТОДИКА ПРОЕКТУВАННЯ ПАРАМЕТРІВ 

ТЕХНОЛОГІЧНОГО ПРОЦЕСУ І РОБОЧОГО ОРГАНА МГА 

4.1. Розрахунок секційних елементів на контактну міцність 

 

З метою забезпечення надійного функціонування робочого органа МГА 

проведено розрахунок їх елементів на міцність. Оскільки крутний момент 
z

M  та 

осьове зусилля 
z

P  від навантаження передаються кожним із елементів валу, то 

максимально навантаженими будуть початкові елементи, що сприймають повний 

момент: 

wNM
z
 .                                                 (4.1) 

 

Отже, стінки кожної із лунок будуть сприймати тангенціальні 


P  і осьові 
z

P  

навантаження, що рівні: 

l2

M
P z

л



; і 

 T

z
zл

Dtg

M
P


 ;                            (4.2) 

 

крім цього в осьовому напрямку будуть діяти також зусилля 
нл

P  від натягу троса 

трP  

2

P
P

тр
нл
 .                                             (4.3) 

 

Рівнодійна від всіх зусиль буде становити: 

 

 2нлzл
2
л PPPP  

.                                  (4.4) 
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Для стабільної роботи гнучкого валу необхідно, щоб відхилення рівнодійної 

від осі троса не перивищувало 60, що гарантує відсутність провороту елементів 

навіть при динамічних флуктаціях навантаження. 

Отже, максимальне розрахункове навантаження, що спричиняє контактні 

напруження   буде: 




60cos2

max
max

l

M
P z .                                            (4.5) 

 

При суттєвих відмінностях радіусів лунки 
л

r  та кульки 
к

r  (
л

r >
к

r ) умова 

неперевищення контактних напружень допустимих значень буде [107] 

 

 
 

  



 3

222

21

22
2

2
1max

max

4
388,0

лк

кл

rrEE

rrEEP
                      (4.6) 

 

Ця формула справедлива, коли радіус кругової площадки контакту, за 

умовою задачі Герца, суттєво менший радіуса кульки, тобто 

 

к
r

P
a 

max2

3


.                                   (4.7) 

 

Тут закон розподілу контактних напружень прийнятий згідно задачі Герца за 

законом 

 

2

2

2

2

max
1

a

y

a

x
 .                                    (4.8) 

 

За умовою задачі радіус 
к

r  кульки практично рівний радіусу лунки 
л

r , тобто 

rrr
лк
 . 

В цьому випадку приймемо, що радіус кругової площадки не повинен 

перевищувати ra 5,0  і тоді, умова на контактну міцність прийме вигляд: 
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2

max

2

max
max

6

2

3

r

P

a

P


  .                                          (4.9) 

В кінцевому вигляді умова неперевищення максимальних контактних 

напружень прийме вигляд: 

 






 lrw

N

lr

M z

22

max

60cos

3

60cos

3
                        (4.10) 

 

Це обмеження є основним при визначенні параметрів лунок і в далі буде 

використано при інженерних розрахунках і проектуванні запропонованого 

робочого органа, а саме його гвинтових секцій. 

 

4.2. Оптимізація секційних елементів гнучких конвеєрів. 

 

При проектуванні секційних елементів гнучких гвинтових конвеєрів на вибір 

його конструктивних параметрів впливає цілий ряд різних факторів, як 

експлуатаційно-технологічних, так і фізико-механічних, що суттєво ускладнює їх 

розрахунок. При цьому в залежності від транспортованого матеріалу, умов 

експуатації та ряду інших факторів методика розрахунку конструктивних 

параметрів елементів може змінюватись. Комплексне врахування всіх факторів 

можливе лише в рамках розв’язку оптимізаційної задачі. 

Вихідними даними для проектування окремих секцій є загальна 

продуктивність конвеєра Q , максимальний крутний момент T , та осьове зусилля 

F , фізико-механічні характеристики  матеріалу елементів та вантажу. 

Враховуючи спосіб виготовлення елементів - видавлювання під тиском та 

конструктивно-технологічні характеристики конвеєра за цільову функцію 

приймаємо приведену масу елемента 
пр

m , що припадає на одиницю довжини 

конвеєра [8,115] 

 hB

m
m

пр


                                                 (4.11) 

 

де B -довжина секції; h -зазор між секціями. 
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За змінні, які підлягають оптимізації приймаємо Bx 
1

-довжина елементу; 

Rx 
2

-зовнішній радіус циліндричної частини елементу (ступиці); Dx 
3

-

зовнішній діаметр гвинтових лопатей; dx 
4

-внутрішній діаметр центрального 

отвору для троса; lx 2
5
 -міжосьова віддаль між лунками; rx 

6
-радіус лунки; 

hx 
7

-зазор між елементами; tx 
8

-товщина гвинтової лопаті. 

Маса елементу, що складається із центральної частини (маточинни), двох 

гвинтових лопатей і має 4 кулькових лунки, визначається за формулою: 

 

  2
1

3
1

22

1

2
2

1111
3

8
162

4

2

4
hrrBRDt

RDd
RBVm  
















  (4.12) 

 

де 
1

V -об’єм елементу; 
1
 -густина матеріалу елементу; 

Маса кульок, що припадає на один елемент: 

 

3
2222

3

8
22 rVmm

к
                                      (4.13) 

 

де 
2

V -об’єм кульки; 
2

 -густина матеріалу кульки. 

Із врахуванням впливу кульок за цільову функцію доцільно прийняти 

приведений об’єм валу на одиницю його довжини [8, 115], 

 

 
    hB
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V
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3
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4






 (4.14) 

 

На зміну незалежних параметрів накладається ряд обмежень: за 

продуктивністю, допустимими напруженями, радіусом кривизни траси та рядом 

інших. 

Продуктивність конвеєра згідно [20] виражається за залежністю: 

 

 
8

4 22 RDTk
Q зv 



.                                         (4.15) 
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Із врахуванням рекомендацій для вибору значень  , 
з

  обмеження за 

продуктивністю прийме вигляд: 

 

  
 з

Q
hBRD

2
4 22  ,                                        (4.16) 

 

де 
з

  - коефіцієнт заповнення корисного об’єму конвеєра,   - кутова 

швидкість гнучкого валу. 

Обмеження за радіусом згину буде мати вигляд [15]: 

 

R

h

R

hB

2min




, 

 

чи в розвернутому вигляді 

 

022
min

 hRRhBR ,                                        (4.17) 

 

де 
min

R -мінімально допустимий радіус закручування траси. 

Для стабільної роботи валу необхідно, щоб в момент динамічних 

навантажень сума кутів зміщення елементів   і входження кульки   була менша 

кута тертя, тобто 
T

  . Відповідна умова прийме вигляд 

 

  0
2

2
min

 rhB
R

rh  ,                                   (4.18) 

 

де  -коефіцієнт тертя між кулькою і лункою. 

Експлуатаційне обмеження за кроком гвинтової поверхні, повинне 

задовільняти умову 8,06,0 
Т

k , де 
D

T
k

Т
  [18,20]. З даної умови маємо: 
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015,0

DhB

hBD
.                                            (4.19) 
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Геометричні обмеження, які визначають розміщення лунок в тілі елементу 

мають вигляд: 

rRlrd 222222
minmin

 .                  (4.20) 

Відповідно: 





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



0222

02222

min

min

ldr

Rlr
,                                     (4.21) 

 

де 
min

 -мінімальна віддаль від краю лунки до внутрішньої чи зовнішньої 

циліндричних поверхонь. 

Обмеження на виготовлення внутрішнього отвору d  пов’язані із розміром 

тр
d  і записуються таким чином: 

 

2
тртр

ddd ,                                          (4.22) 

 

де  -допустимий зазор між тросом та поверхнею елементу, що не приводить 

до зміни довжини троса при згині валу. 

Обмеження на міцність гвинтової лопаті із умови на згин. 

 

    0hBR4][tnRD4,0Nk6
222  


.                    (4.23) 

 

Технологічне обмеження на товщину лопаті: 

 

min
tt  .                                               (4.24) 

 

Враховуючи прийняті позначення, оптимізаційна задача зводиться до 

мінімізації цільової функції: 
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При наступних обмеженнях: 
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-по продуктивності 

    0
2

4 71
2
2

2
31




Q
xxxxf ;                      (4.26) 

-по потужності 

0
][

62
652


k

N
xxf


;                              (4.27) 

-за допустимим згином 

  0
min72713

 Rxxxxf ;                           (4.28) 

-за умовою надійного захвату 
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2

2
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min
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 xxx

R
xxf  ;                   (4.29) 

-за мінімальним та максимальним кроком 

  0
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5
 xxx

k
f T ;                                   (4.30) 

0
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3
max

716
 x

k
xxf T ;                                   (4.31) 

-за геометричним розміщенням лунок 

0222
6min257
 xxxf ;                           (4.32) 

022
6min548
 xxxf ;                             (4.33) 

-за допустимим зазором в отворі для троса 

0
49


тр

dxf ;                                       (4.34) 

0
410

 
тр

dxf (4.35).                          (4.35) 

-із умови на згин 

    044,0
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12 2
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2
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2
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  xxxxxxx
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Nk
f


.           (4.36) 

-за технологічною товщиною лопаті  

0ttf
min12

 .                                         (4.37) 

Функція Лагранжа має вигляд 
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   ii fufux
0

, ,                                      (4.38) 

 

де 
i

u -множники, які вибирають із умови 0
ii

fu ,  0iu . 

Тоді параметри 
i

x  приймають оптимальні значення при   0,  iii xux . 

Визначимо часткові похідні функціонала якості 
0

f . 
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Аналіз похідних цільової функції показує, що вони в межах зміни змінних 
i

x  

не набувають нульових значень, причому 0
1

0 




x

f
; 0

2

0 




x

f
; 0

3

0 




x

f
; 0

4

0 




x

f
; 

0
6

0 




x

f
; 0

7

0 




x

f
; 0

8

0 




x

f
. Похідна 0

5

0 



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f
 за умовою, тобто зміна параметру 

ux 
5

 не впливає на зміну об’єму валу. Проте, враховуючи більшу густину кульок, 

при зменшенні 
5

x  зменшується момент інерції валу і покращуються його 

експотенційні показники. 

Часткові похідні функції Лагранжа [35,114]: 
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В результаті досліджень всіх можливих варіантів систем рівнянь, що 

задовільняють умовам Куна-Таккера, [7, 75, 114] встановлено, що для реального 

проектування із всіх теоретично можливих варіантів найбільш ймовірний такий, у 

якому коефіцієнти 0
954
 uuu , а змінні параметри визначаються із системи 

рівнянь 0ffffffff
1110876321
 . 

Ряд рівнянь містять не всі невідомі, і тому, порядок визначення 
i

x  

спрощується. 

Діаметр внутрішнього отвору елементу визначається із рівняння 
10

f  

обмеження. 0
410

 
тр

dxf . 

Відповідно: 
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                                             (4.41) 

 

Значення радіусу лунок r  та віддалі між ними l2  визначається із системи 

рівнянь 0
8
f ; 0

2
f : 
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Із системи (4.42) для визначення радіусу 
6

xr   отримується рівняння 
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Оскільки точний розв’язок цього рівняння є громіздким, то для спрощення 

розрахунків можна запропонувати ітераційну залежність 
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,                             (4.44) 

 

де за перше наближення доцільно взяти 7r
0
 мм, яке визначено 

експериментальним шляхом для ряду типорозмірів гнучких конвеєрів із прохідним 

отвором 100D мм. 

Відповідно, віддаль між лунками: 
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Радіус циліндричної частини елементу (ступиці) визначається із рівняння 

0
7
f , звідки 

rdxR 222
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 .                                   (4.46) 

 

Зовнішній діаметр гвинтової частини D , ширина елементів, та зазор між 

ними визначається із системи рівнянь 0
631
 fff . 
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Згідно (4.47) зовнішній діаметр D  найбільш просто визначити за 

ітераційною залежністю: 
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де коефіцієнт заповнення на горизонтальній ділянці траси становить, 

6,0...4,0 , а кутова швидкість вибирається за залежністю  5
1

33 QPgkk TV   . 

Тут коефіцієнт швидкохідності P  вибирається 7P , а коефіцієнт напрямку 

вектора потоку 6,0
V

k ; g  - прискорення земного тяжіння. 

Відповідно величина зазору h  та ширина секції B  рівні 
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Товщина лопаті секції визначається із рівняння 0
11
f . 
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Якщо визначені параметри не задовільняють обмеження 0
4
f , то діаметр 

внутрішнього отвору d  визначається як і в попередньому випадку за залежністю 

(4.41); зовнішній діаметр D , величина зазора h  та ширина секції B , відповідно, за 

залежностями (4.48,4.49,4.50), а радіус r визначають із обмеження 0
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Параметри l2 , R , t  визначаються аналогічно попередньому випадку за 

залежностями (4.45,4.46,4.51). 

Якщо за залежністю (4.51) товщина лопаті буде меншою за мінімальну із 

умови технології виготовлення, то товщину лопатки приймають 

 

min
tt                                                     (4.53) 

 

На основі даної оптимізації розроблена методика проектування робочого 

органа модульного гвинтового агрегату. Приведена методика грунтується на 

аналізі можливих розв'язків поставленої задачі нелінійного програмування з 

використанням умови Куна-Таккера, і дозволяє визначити оптимальні 

конструктивні параметри даного робочого органа без використання трудомістких 

числових методів. Використання розробленої інженерної методики проектування 

технологічного процесу, створеної на основі аналізу і розв'язку складеної 

оптимізаційної задачі, дозволило в середньому скоротити матеріаломісткість 

модульного гвинтового агрегату на 10...15% і зменшити енергомісткість процесу 

на 5...10%. 

 

4.3 Перспективні напрямки розробки робочих органів 

 

Для усунення знакозмінних циклічних навантажень, які виникають в 

полосових спіралях при їх роботі на криволінійних трасах розроблено ряд 

перспективних конструкцій робочих органів модульних гвинтових агрегатів. 

В даних конструкціях був використаний секційний метод виготовлення 

робочих органів з шарнірними елементами передачі крутного моменту. 

Робочий орган МГА, показаний на рис.4.1, складається з полосової спіралі, 

виготовленої у вигляді окремих гвинтових секцій. Кожна секція виконана у вигляді 

труби 1, в яку при допомозі заклепок 6 з обох кінців заклепуються втулки 2 з 

пазами 7 і циліндричними отворами 8. На трубі жорстко кріпиться гвинтове ребро 

5. З'єднання секцій відбувається за допомогою втулки 3, яка має 2-а 

взаємноперпендикулярні отвори і розміщується в пазах втулок 2. Фіксація втулок 2 
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і 3 відбувається при допомозі пальця 4, який проходить через отвори, виконані в 

обох втулках. 

Принцип роботи даного робочого органа слідуючий. При його обертанні в 

гнучкому рукаві крутний момент з втулки 3 передається на втулку 2 через пази 7. З 

втулки 2 через заклепочне з'єднання крутний момент передається на трубу і 

гвинтове ребро. Далі крутний момент через заклепочне з'єднання передається на 

іншу втулку. 

A-A
A

A

 

Рис.4.1 Робочий орган МГА 

 

Оскільки центральні осі отворів втулки 3 виконані взаємноперпендикулярно, 

то це забезпечує рівномірне обертання робочого органу за карданним типом. 

Для більш навантаженого процесу переміщення матеріалу застосовується 

робочий орган, зображений на рис.4.2 [83]. Він складається з окремих гвинтових 

секцій 1, які виконані із двох циліндричних втулок 4, з'єднаних між собою 

прутками 3. До втулок і прутків жорстко закріплене гвинтове ребро 2. В 

циліндричних втулках 4 виконані наскрізні отвори 5, що розташовані на 

взаємноперпендикулярних осях. З внутрішньої сторони втулок в отворах 5 

встановлені антифрикційні втулки 7, між торцевими поверхнями яких 

розташований квадратний валець 8. Валець 8 і антифрикційна втулка 7 фіксується 

при допомозі циліндричного пальця 6, який жорстко з'єднаний з квадратним 
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вальцем і встановлюється в отворах 10 антифрикційних втулок і отворі 9 

квадратного вальця. 

 

Рис.4.2 Робочий орган МГА 

 

Крутний момент в такому робочому органі передається з квадратного вальця 

через циліндричний палець і антифрикційну втулку на циліндричне кільце. Далі 

крутний момент через гвинтове ребро і прутки передається на іншу циліндричну 

втулку, а через антифрикційну втулку на циліндричний і квадратний вальці. 

Рівномірне обертання робочого органа як і в попередньому випадку забезпечується 
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по принципу кардана за рахунок виконання отворів в циліндричних втулках, 

центральні осі яких розташовані взаємноперпендикулярно в одній гвинтовій секції. 

Застосування антифрикційних фігурних втулок конструкції робочого органу 

суттєво підвищує його довговічність, оскільки при роботі на криволінійних трасах 

провертання пальців відносно антифрикційних втулок здійснюється по значних 

площах контакту, що зменшує внутрішні напруження. Антифрикційні втулки слід 

виготовляти з поліамідів армованих шкляним волокном, які ефективно працюють 

як підшипники ковзання в агресивних середовищах без змащування. 

Оскільки, запропоновані типи робочих органів, ще не є достатньо вивчені, то 

для їх застосовування в МГА, потрібно провести комплекс теоретичних і 

експериментальних досліджень, які б дали змогу визначити їх конструктивні, 

кінематичні і динамічні параметри в залежності від режимів переміщення 

сільськогосподарських матеріалів. 

 

4.4. Річний економічний ефект від використання МГА для транспортування 

сільськогосподарських матеріалів 

 

Річний економічний ефект від використання машин з гвинтовими 

механізмами можна визначити за відомою формулою [97]. 
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де Ц
1
 - оптова ціна базового виробу, Ц

1
=1560грн; Q  - узагальнений 

показник технічного рівня нового виробу, приймаємо Q=1,06; T
1

 і T
2

 - строки 

служби (до капітального ремонту) відповідно базового і нового виробу, років; E
н

 - 

нормативний коефіцієнт ефективності, E
н

=0,15; И  - зміна поточних 
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експлуатаційних витрат споживача, грн; К
с

 - зміна відрахувань від супутніх 

капітальних вкладень споживача: 

И
И И

T Eн






1 2

21
 

де И
1
 і И

2
 - річні експлуатаційні витрати споживача при використанні ним 

відповідно базового і нового виробу. 

Річні експлуатаційні витрати включають в себе затрати трудових, 

матеріальних, енергетичних ресурсів і витрати на утримання обладнання. Оскільки 

при впровадженні нового виробу зменшатья тільки витрати на утримання 

обладнання, а всі інші витрати не зміняться то И И
1 2
  можна замінити 

И И
об об1 2

  де И
об1

 і И
об2

 - витрати на утримання обладнання базового і 

нового виробу, значення И
об1

 і И
об2

 приведені в табл.4.1. 

Таблиця 4.1. 

Витрати на утримання обладнання 

 

Стаття витрат И
об1

, грн И
об2

, грн 

1. На технічне обслуговування 20 20 

2. Поточний ремонт 60 30 

3. Капітальний ремонт 80 55 

Всього 160 105 
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де K
c1

 і K
c2

 - супровідні капіталовкладення споживача при використанні 

ним відповідно базового і нового обладнання. 
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 K K Ц K
c ТМ   1  

де K  - повні капіталовкладення, грн; Ц  - оптова вартість виробу, для 

нового робочого органу Ц
2

=1365грн; KТМ  - коефіцієнт транспортно-монтажних 

витрат, KТМ =0,1. 

Прийнявши, що повні капіталовкладення виробника для базового і нового 

виробу будуть однакові, отримаємо, що 

   K K K Ц K Ц Ц Ц
c c1 2 1 2 2 111 11 11 11 195 2145           , , , , , грн. 

 
K

c


 
 

0 15 214 5

0 65
49 5

, ,

,
, грн. 

Підставимо всі знайдені значення у формулу 4.54, річний економічний ефект 

від застосування МГА з розробленим робочим органом становить 

Є ,
,

,
, , ,

р
   









   1560 105

115

0 65
1 157 14 49 5 1473 24 грн. 

 

 



 136 

ЗАГАЛЬНІ ВИСНОВКИ ТА РЕКОМЕНДАЦІЇ 

 

На основі проведеного комплексу теоретичних і експериментальних 

досліджень технологічних процесів переміщення сільськогосподарських матеріалів 

мобільними гвинтовими засобами механізації зроблені наступні висновки. 

1.Виведені аналітичні залежності для визначення параметрів технологічного 

процесу переміщення сипких матеріалів по криволінійних трасах модульним 

гвинтовим агрегатом, робочий орган якого виконаний у вигляді шарнірно 

з’єднаних секцій, та визначені зусиля, які при цьому виникають в елементах його 

конструкції. 

 2.Розроблено динамічну модель процесу роботи МГА для різних варіантів 

навантаження на робочий орган, з аналізу якої випливає, що надійне 

функціонування агрегату забезпечується при введені в кінематичну схему приводу 

пружно-захисного механізму, час спрацювання якого не перевищує 0,13с. 

3.Для забезпечення максимально можливої мобільності процесу 

функціонування МГА на основі проведеного кінетостатичного аналізу встановлені 

раціональні конструктивні параметри гвинтових секцій для стандартних гнучких 

рукавів внутрішнього діаметру 100мм і радіуса їх кривизни 0,3-0,5м: висота 

гвинтової лопаті - 25-30мм; радіус втулок - 18-23мм, ширина втулок - 12-16мм; 

зазор між втулками 1-2мм; радіус сферичних з'єднань - 7...8мм. 

4.Встановлено, що при розрахунку гвинтової лопаті на міцність напруження 

згину, є домінуючими, причому згин відбувається по дотичній до циліндричної 

поверхні маточини, а відхилення профілю гвинтової поверхні від лінії згину не 

перевищує 1мм. Найбільш небезпечною є точка розміщена посередині лінії згину. 

5.За результатами експериментальних досліджень енерго-силових і 

експлуатаційних параметрів процесу переміщення матеріалів по криволінійних 

трасах МГА з секційно-гвинтовими елементами робочого органа встановлено, що 

раціональними є режими роботи: частота обертання 450...600хв
-1

; висота 

транспортування 1,5м; мінімально-допустимий радіус кривизни траси 0,5м; 

коефіцієнт завантаження гнучкого кожуха 0,5...0,8. 



 137 

6.На основі ресурсних і порівняльних випробувань встановлено, що 

вдосконалення технологічного процесу шляхом застосування раціональних 

конструктивних і технологічних параметрів розробленого робочого органа МГА 

дозволяє зменшити травмування зернових матеріалів на 5...6%, а також підвищити 

ресурс роботи в 5,2 рази в порівнянні з гнучкими шнеками, виконаними із 

смугових суцільних спіралей. 

7.На основі розв'язку задачі нелінійного програмування отримані оптимальні 

значення конструктивних параметрів гвинтових секцій, які для стандартних 

гнучких рукавів внутрішнього діаметру 100мм і радіуса їх кривизни 0,5м 

становлять: висота гвинтової лопаті - 28мм; радіус втулок - 20мм, ширина втулок -

15мм; зазор між втулками 1,5мм; радіус сферичних з'єднань - 7мм. 

8.Розроблена інженерна методика проектування конструктивних і 

технологічних параметрів МГА. Його конструкція відпрацьована на 

технологічність, розроблена технічна документація виготовлення агрегату з 

секційно-гвинтовими елементами робочого органа, яка передана для 

впровадження. Технічна новизна розробок захищена 3-ма патентами України на 

винаходи. Річний економічний ефект від використання МГА з новим робочим 

органом становить 1473грн. 
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