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Широке використання машин неперервного транс-
порту сприяє механізації та автоматизації технологічних
процесів у різних галузях промисловості. Ефективність
їх використання значною мірою залежить від технічних
можливостей приводного пристрою. Техніко-економічні
показники приводу повинні відповідати як умовам
експлуатації транспортуючих машин, так і режимам їх
роботи.
Аналіз особливостей експлуатації транспортуючих

машин у пристроях з обмеженою монтажною зоною
дозволив встановити переваги вмонтованих приводів, які
відзначаються компактністю, невеликою вагою, високою
питомою потужністю, меншою кількістю складових
вузлів.
У праці [1] зазначено умови, за яких доцільно застосо-

вувати в конвеєрах, що працюють зі змінними режимами
навантаження, вмонтованого гідравлічного приводу з
пристроєм керування.

 У вмонтованому гідравлічному приводі, розробле-
ному у Вінницькому національному технічному універ-
ситеті використано два гідромотори з пристроєм керу-
вання [2]. За номінального навантаження працює лише
один з гідромоторів, а інший працює вхолосту. Вмикання
другого гідромотора паралельно першому здійснюється
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ВИБІР ПАРАМЕТРІВ
ВМОНТОВАНОГО ГІДРАВЛІЧНОГО
ПРИВОДУ З ПРИСТРОЄМ
КЕРУВАННЯ
З метою визначення основних енергетичних, силових та геометричних
параметрів вмонтованого гідравлічного приводу з пристроєм керування,
на основі теоретичних та експериментальних досліджень, розроблена
методика розрахунку і вибору його параметрів.

гідравлічний привід, пристрій керування

за умови певного перевищення навантаження понад
номінальне за допомогою пристрою керування, який вико-
нано на основі клапана непрямої дії, при цьому момент
відповідно збільшується, а частота обертання — зменшу-
ється. Під час зменшення навантаження нижче заданої
величини, пристрій керування автоматично відмикає
другий гідромотор.
З метою визначення основних енергетичних, силових

та геометричних параметрів такого гідропривідного агре-
гату, на основі теоретичних та експериментальних дослід-
жень [3, 4], розроблена методика розрахунку та вибору
його параметрів.
При проектуванні вмонтованих гідравлічних приводів

з пристроєм керування, як правило, в технічному завданні
задаються основні початкові дані: параметри стрічкового
конвеєра — довжина стрічкового конвеєра L, мм; макси-
мальна та усереднена продуктивність конвеєра Qmax та Qном
відповідно, т/год; діаметр приводного барабана Dб, мм;
швидкість руху стрічки конвеєра vс, м/с; кількість ролико-
опор вантажної і порожньої віток, шт.; кут нахилу кон-
веєра β, град.; робоча ширина стрічки В, м; температура
робочого середовища θ, 0С; графік характеру зміни вели-
чини грузопотоку; величина навантаження на стрічці та
його режим; коефіцієнт режиму навантаження Кн.
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На початку проектного розрахунку вмонтованого
гідравлічного приводу з пристроєм керування виконуємо
тяговий розрахунок, в якому враховуються всі основні
фактори, що впливають на опір руху стрічки.
Тяговий розрахунок виконуємо методом обходу по

контуру. Визначаємо натяг в збігаючій вітці F1, що врахо-
вує визначені коефіцієнт опору руху обертання роликів,
сумарну силу навантаження в місці завантаження кон-
веєра, тяговий фактор конвеєра [5, 6]. Послідовно обхо-
димо контур стрічки, враховуючи всі сили опору. Тоді
F2=F1+Fп, F3=1,04F2, F4=F3+Fн, F5=F4+Fн, де F1, F2, F3, F4,
F5 – натяг відповідної точки контуру конвеєра; Fп, Fн –
сили опору руху порожньої та навантаженої віток кон-
веєра відповідно.
Перевіряємо виконання умови співвідношення натягів

на приводі
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де Кт – коефіцієнт запасу сил тертя; еµa – тяговий фактор.
Якщо умова (1) не виконується,  то необхідно

збільшити величину натягу F1 та повторити розрахунок.
Тягове зусилля в стрічці знаходимо за виразом

                                   Ft=F5-F1.                                 (2)

Потужність приводe, що необхідна для забезпечення
тягового зусилля Ft і швидкості руху vс за максимальної
продуктивності стрічкового конвеєра Qmax, визначаємо за
формулою
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де η – попереднє значення коефіцієнта корисної дії при-
водe.
Аналіз кінематичних схем вмонтованих приводів з

гідроприводом дозволяє прийняти попереднє значення
коефіцієнта корисної дії η=0,68…0,79.
Момент опору стрічки конвеєра  знаходимо  за

залежністю
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де Dб – діаметр привідного барабана конвеєра, мм.
Аналогічно наведеним розрахункам, знаходимо

потужність приводe Рном та момент опору стрічки М0ном за
середніх значень продуктивності стрічкового конвеєра.
Оскільки в приводі передбачено використання двох

гідромоторів, то вибираємо кожен з них за потужністю,
яка відповідно буде рівна

                               max
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2
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За розрахунковим значенням потужності гідромотора
Рд, частотами обертання його вала,  барабана і узгоджен-

ням його габаритних розмірів з внутрішнім діаметром
привідного барабана Dб, обираємо вид гідромотора —
вискооборотний або високомоментний.
З типорозмірного ряду гідромоторів визначаємо ряд

частот обертання вала для кожного його типу:  n1
д, n

2
д,

n3
д… nі

д.
Розраховуємо передавальне відношення приводу за

умови використання в ньому кожного з вибраних гідро-
моторів за залежністю
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де і — порядковий номер з ряду вибраних гідромоторів;
nі

д — частота обертів вихідного вала і-го гідромотора, хв-1;
nб — частота обертів привідного барабана стрічкового
конвеєра, яку визначаємо за формулою
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З умов забезпечення необхідного передаточного відно-
шення приводу, технологічних умов роботи, геометрич-
них розмірів привідного барабана обираємо тип передач
та кінематичну схему приводу з конкретно вибраним гід-
ромотором. Для визначення області застосування того чи
іншого типу механічної передачі в приводі з метою забез-
печення його оптимальної компоновки, на підставі умови
забезпечення однакової несучої здатності найбільш наван-
тажених зачеплень, проведено порівняльний аналіз їхніх
геометричних розмірів [7].
Аналіз аналітичних залежностей, що визначають

співвідношення геометричних розмірів відповідних пере-
дач за однакових величин несучої здатності, та отриманих
графіків дозволяє встановити доцільність застосування
тієї чи іншої передачі.
За вибраною кінематичною схемою та типом передач

привода уточнюємо коефіцієнт корисної дії привода:

   у
1 2 n ,. . .η = η η η                          (8)

де η1, η2, … ηn — коефіцієнти корисної дії передач та
елементів приводу стрічкового конвеєра, відповідно до
вибраної кінематичної схеми.
Уточнюємо значення потужності приводу
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Визначаємо кінематичні та силові параметри в ланках
передавального механізму приводу і за відомими залеж-
ностями [7] виконуємо проектний та перевірочний розра-
хунки передач, валів та осей, опор, нерухомих з’єднань.
Числові значення моментів М0max та М0ном, що визначені

в [4], забезпечуються приводом і обчислюються за
залежностями:

              М0ном=(1/2π)р1⋅qм1⋅ηд1⋅η
у;                   (10)
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          М0max=(1/2π)(qм1ηд1+qм2ηд2)⋅р´1⋅η
у,              (11)

де qм1  і qм2 – робочі об’єми гідромоторів, м3/об; ηд1 і ηд2 –
гідромеханічний ККД гідродвигунів; р1 і р´1 – тиски на
вході гідросистеми, при яких відбувається вмикання і
вимикання пристрою  керування, Па.

З виразу (10) знаходимо значення тиску на вході в
гідросистему

                 р1=М0ном⋅2π/qм1⋅ηд1⋅η
у.                      (12)

Зі співвідношень (2) та (11) знайдемо значення тиску
р´1, при якому відбувається спрацьовування пристрою
керування та вмикання другого гідродвигуна, що встанов-
лений паралельного першому:

1p = p q η /q η +q η .1 1 т1 д1 т1 д1 т2 д2KH

 
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 
 

       (13)

Визначаємо прохідні перерізи напірної та зливної
гідромагістралей приводу через значення внутрішнього
діаметра круглого трубопроводу за формулою [8]

                     
[ ]
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v

,                                (14)

де [v] – рекомендована швидкість руху робочої рідини по
гідромагістралі, м/с (вибираємо відповідно до тиску на
вході в гідросистему приводу) [8]; Q – витрати робочої
рідини, л/хв.
При цьому

                           1 м1 дQ =q n⋅ .                          (15)

Відкриття клапана першого каскаду пристрою керу-
вання відбудеться за умови, коли тиск у напірній гідро-
магістралі р1 досягне значення
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де k – жорсткість пружини першого каскаду пристрою
керування; h2 – попередня деформація пружини першого
каскаду, мм; f3 – площа конуса затвора першого каскаду,
мм2.
З іншого боку жорсткість пружини k повинна задо-

вольняти нерівність

2 2 2 -1
1 3 1k 2 m v - f kVΣ≥ π ,                      (17)

де m1У=m1+сV1 – сумарна зведена маса запірного елемента
першого каскаду з врахуванням маси енергоносія в об’ємі
V1; к – зведений модуль пружності гідросистеми.
Прирівнюючи (16) та (17) і розв’язуючи отримане

квадратне рівняння, знайдемо залежність для розрахунку
площі  f3:
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Рівняння для розрахунку площі f4 матиме вигляд

                               
3

4
H

f
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K .                               (19)

Знайдене за (19) значення f4 уточнюємо під час
проектування пристрою керування.
Необхідну величину жорсткості пружини k визначаємо

за допомогою формули (16).
Діаметр отвору dнк напірного гідроканалу (отвору

підведення енергоносія) пристрою керування визначаємо
за умовою рівності прохідних перерізів напірного гідро-
каналу і повністю відкритої щілини циліндричної частини
запірного елемента першого каскаду пристрою керування:

                        2 45 пв нкd h d /π π= .                      (20)

Звідси

    ( )( ) -3
5 52 2 100,5...1нк пвd = d h = d h- ,        (21)

де 
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f
d = f

π
≥  – діаметр циліндричної частини

запірного елемента першого каскаду пристрою керування,

м; ( )0,5...1пвh =h-  мм – від’ємне перекриття циліндричної

частини запірного елемента першого каскаду пристрою
керування, яке, з метою зменшення витрат енергоносія
під час спрацьовування пристрою керування за рахунок
перетікання робочої рідини з напірної частини в надкла-
панну, призначається меншим від додатного перекриття
h на (0,5…1) мм в залежності від квалітету точності спря-
ження циліндричної частини запірного елемента прис-
трою керування з сідлом.
Величину b герметизуючої фаски сідла запірного еле-

мента першого каскаду пристрою керування, за якої забез-
печується потрібна зносостійкість клапанної частини
запірного елемента, знаходимо за формулою

   8
2 1 -13 с

нк 2
нк пр

F
b = d ctg( / ) +

d

 
 α
 π σ 

,               (22)

де c cF kh=  – середня рушійна сила руху запірногоо
елемента на його зворотному ході, ( с пвh =h+h ).
Для унеможливлювання заклинювання клапанної

частини запірного елемента першого каскаду пристрою
керування в гнізді сідла кут конуса затвора призначається
60…900 [8].
Кільцева площа поперечного перерізу між циліндрич-

ною частиною більшого діаметра сідла та циліндричною
частиною запірного елемента пристрою керування не
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повинна бути меншою від площі поперечного перерізу
напірного гідроканалу пристрою керування:

       ( ) 4 42 2 2

5 кц нкd - d / d /π ≤ π .               (23)

Звідси

                             2 2
кц 5 нкd d -d≤ ,                        (24)

де dкц – діаметр циліндричної частини запірного елемента
першого каскаду пристрою керування з боку порожнини.
Умовний прохід dу пристрою керування розрахуємо

за відомою залежністю (14).
Для мінімізації ударної взаємодії запірних елементів

першого та другого каскадів під час їх спрацьовування та
конструктивних міркувань щодо розміщення у розточках
корпуса пристрою керування спряжених з ними деталей,
ходи h1 запірного елемента першого каскаду та h2 – дру-
гого каскаду пристрою керування не слід призначати вели-
кими, оскільки швидкості переміщення цих елементів
пропорційні ходу при відносно сталих рушійних силах.
У [9] для пристроїв керування, виконаних на основі
клапана непрямої дії, рекомендується вибирати хід запір-
ного клапана елемента другого каскаду hк <5 мм, при
dу=(20…32) мм, з міркувань конструктивної доцільності
слід взяти h1=h2=hк і попередньо розрахувати внутрішній
діаметр d1 отвору золотника другого каскаду за рівнянням
витрат

     21 1 kQ = d h sin( / )vπ α ,                     (25)

звідки при α=600
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k 1

Q f /f
d =

h v
,               (26)

де [v1]=(2…3)[v] – допустима швидкість руху енергоносія,
вибрана за аналогією зi співвідношеннями допустимих
швидкостей рідин у напірних гідролініях та запобіжних
клапанах машинобудівних гідроприводів [8].
Щоб забезпечити потрібну зносостійкість золотнико-

вого клапана, необхідно забезпечити притирання по його
фасках контактних поверхонь золотника та сідла. Висота
bk обумовлює таку площу контакту, за якої контактний
тиск між золотником і сідлом не перевищує межу пруж-
ності σпр матеріалів, з яких виготовлено золотниковий
клапан і сідло.
Виготовляти герметизуючі фаски золотникового кла-

пана широкими технологічно недоцільно, оскільки це
ускладнює процес притирання. За аналогією з розпо-
дільними клапанами двигунів внутрішнього згорання, які
працюють у подібних умовах, можна рекомендувати
вибирати висоту фаски bk=0,2…0,5 мм [10] з наступним
уточненням за формулою

  1,38 1 -12 k
k 1 2

1 пр

k hb = d + .
d

 
 
 σ 

                 (27)

Витрати рідини через другий каскад пристрою керу-
вання визначаються залежністю

          [ ]1 1Q = f v⋅ ,                            (28)

де 1 3 1f = d hπ  — площа щілини при відкритті золотникаа
другого каскаду пристрою керування; h1 — величина від-
криття золотника другого каскаду пристрою керування;
d3 – діаметр зовнішньої поверхні золотника.
З урахуванням залежності для величини f1 знайдемо

значення діаметра зовнішньої поверхні золотника

                                    [ ]
1

3
1

Qd =
v πh .                            (29)

При виконанні східчастим торця золотника другого
каскаду пристрою керування, що контактує з сідлом,
діаметр d2 східчастої поверхні знаходимо зі співвідно-
шення, отриманого на основі аналізу руху золотника [11]

                                11

2

f
f

≥ ,                                  (30)

де ( )2 2
1 3 24

f d dπ
= −  – площа контакту торця золотни-

кового клапана; ( )2 2
2 3 14

f d dπ
= − – повна площа торця

золотникового клапана.
З врахуванням співвідношення (30) можна встановити,

що значення діаметра 2 1d d≥  на деяку величину 2∆,
тобто:

 2 1= +2d d ∆ ,                               (31)

де ∆<0,25(d3 – d1).
Робочий контактний тиск ррк між золотниковим кла-

паном другого каскаду пристрою керування та сідлом не
повинен перевищувати межу пружності σпр матеріалів
золотника і сідла

                       pk прp σ≤ .                              (32)

З іншого боку, робочий контактний тиск визначається
залежністю

                                     г пр
pk

к

F +F
p =

f
,                                 (33)

де ( )1 5 1
= -

Г
F p f f  – гідравлічна складова сили контакту;

f5=f2 – площа торця золотника з боку пружини; 
2 1

=
пр

F k h  –
сила дії пружини на золотник при попередній деформації
h1; ( )( )1 2

1, 66 4 / 2
k k

f d d b tg= + + α  – площа контактуу
золотника з сідлом по двох фасках.
За крайніх умов, при pk пр=p σ , з врахуванням (33),

отримаємо залежність для визначення жорсткості пру-
жини k2 другого каскаду:

( )пр k 1 2 1
2

1

f -p f -f
k =

h

′σ
.                        (34)
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Час вмикання Ткв пристрою керування визначається
сумою часу спрацьовування першого та другого каскадів:

                              кв 1 2T =t +t ,                              (35)

де t1, t2 – відповідно, час спрацьовування запірного
елемента першого каскаду та золотникового клапана.
Припускаючи, що рух зазначених запірних елементів

є рівнопришвидшеним під час їх прямого і зворотного
ходів, складові Ткв  визначимо за такими залежностями:

1 2 1 1 3 4t = 2h m /p (f +f )′ ;

2 1 2 1 1 2t = 2h m /p (f +f )′ .

Час вимикання Ткз пристрою керування визначається
сумою часу закриття першого та другого каскадів:

4кз 3T =t +t ,

де t3, t4 – відповідно, час закриття запірного елемента
першого каскаду та золотникового клапана, які можна
розрахувати за такими залежностями:

3 2 1 1 3 2t = 2h m /(p f +kh )′ ;

2 1 2 1 1 1 1t = 2h m /(p f +k h )′ .

Запропонована методика вибору параметрів приводу
може бути використана і в інших гідравлічних приводах
різного технологічного призначення, що працюють зі
змінними режимами навантаження.
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