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АНОТАЦІЯ 

 

Кваліфікаційна робота присвячена вирішенню актуального науково-

прикладного завдання підвищення ефективності технологічного процесу 

подрібнення пожнивних решток високостебельних сільськогосподарських 

культур шляхом обґрунтування конструктивно-кінематичних параметрів 

модернізованого ротаційного подрібнювача ПР-4. На основі глибокого аналізу 

сучасних ґрунтозахисних технологій доведено необхідність заміни одночасного 

удару ножів по стеблах на послідовне безпідпорне різання. Розроблено 

комплексну математичну модель механіки руйнування анізотропних 

біоматеріалів, яка базується на просторових диференціальних рівняннях 

рівноваги Коші та квадратичному критерії текучості Хілла. Встановлено 

аналітичні закономірності впливу вологості, діаметра стебла, твердості ґрунту 

та просторової орієнтації решток на питому енергоємність різання. Завдяки 

результатам натурних експериментів виведено поліноміальні рівняння для 

прогнозування зусиль перерізання та ймовірності забивання міжножового 

простору, що дозволило сформулювати умову абсолютної надійності процесу. 

Практична реалізація досліджень полягає у розробці інноваційного двоярусного 

ротора, який знижує пікові динамічні навантаження у два рази, та 

модернізованого кожуха з поворотними боковими щитками для збільшення 

ширини смуги розподілення мульчі з чотирьох з половиною до шести метрів. 

Обґрунтовано геометричні параметри двосторонніх ножів для чистих та 

засмічених ґрунтів, а також виконано міцнісні розрахунки елементів приводу з 

обгінною муфтою. Запропоновані технічні рішення гарантують високу 

експлуатаційну надійність машини, економію пального та формування якісного 

мульчувального шару за суворого дотримання розроблених вимог охорони 

праці. 

Ключові слова: подрібнювач, пожнивні рештки, ротор, мульчування, 

безпідпорне різання, математична модель, зусилля перерубування.
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ABSTRACT 

 

The qualification work is devoted to solving a relevant scientific and applied 

task of improving the efficiency of the technological process of shredding crop 

residues of high-stalk agricultural crops by justifying the constructive and kinematic 

parameters of the modernized rotary shredder PR-4. Based on a deep analysis of 

modern soil protection technologies, the necessity of replacing the simultaneous 

impact of knives on stems with sequential unsupported cutting has been proven. A 

comprehensive mathematical model of the mechanics of anisotropic biomaterial 

destruction was developed, based on the spatial differential Cauchy equilibrium 

equations and the quadratic Hill yield criterion. Analytical regularities of the 

influence of moisture, stem diameter, soil hardness, and spatial orientation of residues 

on the specific energy intensity of cutting were established. Thanks to the results of 

field experiments, polynomial equations were derived for predicting cutting forces 

and the probability of clogging of the inter-knife space, which allowed formulating 

the condition of absolute reliability of the process. The practical implementation of 

the research consists in the development of an innovative two-tier rotor, which 

reduces peak dynamic loads by half, and a modernized casing with rotary side shields 

to increase the width of the mulch distribution strip from four and a half to six meters. 

The geometric parameters of double-sided knives for clean and weed-infested soils 

were justified, and strength calculations of the drive elements with an overrunning 

clutch were performed. The proposed technical solutions guarantee high operational 

reliability of the machine, fuel economy, and the formation of a high-quality 

mulching layer strictly following the developed occupational safety requirements. 

Keywords: shredder, crop residues, rotor, mulching, unsupported cutting, 

mathematical model, cutting force.
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ВСТУП 

 

Сучасний вектор розвитку агропромислового комплексу України 

визначається необхідністю інтенсифікації виробничих процесів на тлі суттєвого 

дефіциту матеріально-енергетичних ресурсів та глобальних екологічних 

викликів. Важливим елементом сталого функціонування аграрної індустрії 

виступає техніко-технологічне забезпечення землеробства, де першорядне 

значення має оптимізація підготовки поверхні поля до подальших 

технологічних операцій. Післязбиральні рослинні рештки крупностеблових 

культур, таких як соняшник та кукурудза, володіють значним біоенергетичним 

та органогенним потенціалом, проте їх нераціональна обробка призводить до 

деструктуризації верхніх шарів ґрунту та порушення водного й аераційного 

режимів. Традиційне використання важких дискових борін для подрібнення 

пожнивних залишків викликає надмірне ущільнення підошви ґрунту, 

пилоподібне руйнування цінних агрегатів та вимагає колосальних питомих 

витрат пально-мастильних матеріалів, що спонукає до впровадження 

високоефективних ротаційних подрібнювачів з активними або безприводними 

робочими органами. Економічна архітектура України зазнала катастрофічних 

деформацій внаслідок повномасштабного військового вторгнення російської 

федерації, що зумовило глибоку системну кризу в усіх ланках агровиробничого 

сектора. Прямі руйнування сільськогосподарської інфраструктури, замінування 

значних площ орних земель, блокування традиційних глибоководних 

логістичних маршрутів та різке подорожчання енергоносіїв знекровили 

фінансову спроможність вітчизняних товаровиробників. У цих екстремальних 

умовах імпорт закордонної техніки та оригінальних комплектуючих від 

провідних брендів Kuhn, Maschio Gaspardo чи John Deere став критично 

обмеженим через стрімку девальвацію національної валюти та розрив 

міжнародних ланцюгів постачання. Виникла гостра національна потреба в 

локалізації машинобудування, модернізації наявного парку вітчизняних машин, 

таких як подрібнювачі серії ПР-4, та створенні високонадійних, енергоощадних 
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і ремонтопридатних робочих органів, здатних функціонувати в умовах 

обмеженого технічного сервісу. Військова агресія проти України спровокувала 

довготривалі тектонічні зсуви у світовій продовольчій безпеці, викликавши 

масштабну глобальну продовольчу кризу, яка найболючіше вдарила по країнах 

Близького Сходу, Африки та Азії. Будучи одним із провідних світових 

експортерів зернових та олійних культур, Україна забезпечувала 

продовольством сотні мільйонів людей по всьому світу, а штучне виключення її 

потенціалу з глобального ринку призвело до безпрецедентного стрибка цін на 

базові продукти харчування. Оскільки стабільність світового продовольчого 

балансу безпосередньо залежить від обсягів українського аграрного експорту, 

підвищення продуктивності та зниження собівартості виробництва всередині 

країни є завданням геополітичної ваги. Розробка та впровадження інноваційних 

технічних засобів, які мінімізують енергоємність обробітку ґрунту та 

максимізують збереження родючості, виступає ключовим інструментом 

відновлення експортного потенціалу України та стабілізації світового ринку 

продовольства. 

Аналіз науково-технічної літератури та практичного досвіду експлуатації 

базових ротаційних подрібнювачів рослинних решток ПР-4 виявив низку 

суттєвих конструктивно-кінематичних недоліків, які обмежують їхню 

технологічну надійність та енергетичну ефективність. До них належать 

інтенсивне забивання міжножового простору рослинно-ґрунтовою масою за 

підвищеної вологості, нерівномірність розподілу подрібненої мульчі по ширині 

захвату, висока питома енергоємність безпідпорного зрізу стебел, а також 

прогресуюче затуплення різальних елементів під дією абразивного зношування. 

Крім того, незбалансованість динамічних характеристик ножових барабанів 

провокує виникнення критичних вібраційних коливань у трансмісії машини, що 

викликає передчасне руйнування підшипникових вузлів та елементів 

приводних механізмів. Зазначені фактори зумовлюють високу актуальність 

дисертаційного дослідження, спрямованого на глибоку модернізацію 

подрібнювача ПР-4 шляхом обґрунтування раціональних геометричних 

параметрів ножів, оптимізації кінематичних режимів їх взаємодії з матеріалом 
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та розробки вдосконалених механізмів приводу з високою демпфувальною 

здатністю. 

Метою кваліфікаційної роботи є суттєве підвищення ефективності 

технологічного процесу подрібнення пожнивних решток високостебельних 

сільськогосподарських культур шляхом науково обґрунтованого вдосконалення 

конструктивно-кінематичних параметрів різальних органів подрібнювача ПР-4 

та оптимізації динамічних характеристик механізмів їхнього приводу. Для 

реалізації поставленої мети в межах дослідження визначено та вирішено 

комплекс взаємопов'язаних науково-практичних завдань, що охоплюють аналіз 

сучасного стану розробки технічних засобів для мульчування та виявлення 

резервів підвищення їхньої надійності. Також виконано теоретичне 

моделювання механіки безпідпорного різання стеблових матеріалів 

модернізованими ножами з метою встановлення аналітичних залежностей між 

геометричними параметрами леза, швидкістю зрізу та сумарною енергоємністю 

процесу. 

Об'єктом дослідження є технологічний процес взаємодії модернізованих 

робочих органів ротаційного подрібнювача рослинних решток поверхневої дії 

ПР-4 із масивом високостебельних пожнивних залишків сільськогосподарських 

культур за умов змінного фізико-механічного стану агрофону. 

Предметом дослідження виступають закономірності впливу 

конструктивно-геометричних параметрів різальних ножів, кінематичних 

режимів роботи ножового барабана та пружно- демпфувальних властивостей 

механізмів приводу подрібнювача ПР-4 на якість подрібнення рослинної маси, 

рівномірність її розподілу та загальну енергоємність механізованого процесу. 
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виконання ремонтних робіт під піднятим подрібнювачем, оператор не має 

права покладатися лише на надійність гідравлічної навісної системи трактора; 

агрегат обов'язково повинен бути встановлений на міцні механічні підставки. 

ЗАГАЛЬНІ ВИСНОВКИ 

 

1. У кваліфікаційній роботі вирішено актуальне науково-прикладне 

завдання щодо підвищення ефективності технологічного процесу подрібнення 

пожнивних решток високостебельних культур шляхом обґрунтування 

конструктивно-кінематичних параметрів модернізованого ротаційного 

подрібнювача ПР-4. На основі всебічного аналізу сучасних ґрунтозахисних 

технологій доведено необхідність зміни кінематики робочого процесу та заміни 

одночасного фронтального удару ножів по стеблах на послідовне безпідпорне 

різання, що успішно реалізується завдяки інноваційному двоярусному 

розміщенню різальних елементів. 

2. Теоретично обґрунтовано комплексну математичну модель механіки 

різання анізотропних біоматеріалів, яка базується на використанні класичних 

рівнянь рівноваги Коші та квадратичному критерії текучості Хілла. Розроблена 

модель дозволила встановити строгу експоненційну залежність зусилля 

перерубування від абсолютної вологості стебел, а також довести, що опір 

різанню обернено пропорційний до квадрата косинуса просторового кута 

нахилу леза. Аналітично встановлено, що косокутне ковзне різання в діапазоні 

кутів встановлення ножів від двадцяти до тридцяти градусів забезпечує 

максимальну оптимізацію процесу та знижує загальну питому енергоємність. 

3. Експериментальні дослідження та регресійний аналіз статистичних 

масивів даних дозволили вивести надійні поліноміальні рівняння для 

прогнозування зусиль різання. Доведено, що ймовірність забивання 

міжножового простору вологою рослинно-ґрунтовою масою мінімізується за 

рахунок раціонального поєднання конструктивних кутів розхилу та нахилу лез, 

що лягло в основу створення умови абсолютної надійності процесу 

самоочищення барабана. Виявлено також позитивний ефект впливу твердості 
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ґрунту, який виступає природною протирізальною опорою і лінійно знижує 

необхідні зусилля механічної деструкції рослинних волокон. 

4. Практична реалізація отриманих результатів полягає у розробці 

конструкції двоярусного ротора, який забезпечив двократне зниження пікових 

динамічних навантажень на механізми трансмісії, та модернізації захисного 

кожуха з поворотними боковими щитками. Це інженерне рішення дозволило 

суттєво розширити смугу рівномірного розподілення мульчі з базових чотирьох 

з половиною до шести метрів. Впровадження нових двосторонніх ножів для 

роботи на чистих та інтенсивно засмічених ґрунтах дозволило у два рази 

збільшити строк безперервної експлуатації апарата до обов'язкового 

перезаточування. Запропоновані технічні рішення, доповнені розробленими 

суворими правилами охорони праці та пожежної безпеки, гарантують високу 

надійність роботи машини, істотну економію паливно-мастильних матеріалів та 

формування якісного мульчувального шару відповідно до екологічних вимог 

ґрунтозахисного землеробства. 
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ДОДАТКИ 



Додаток А 

Для розрахунку редуктора на крилі з обчисленням передачі на 

контактну витривалість, приймаємо форму зубів типу 1, де зуби 

пропорційно знижуються. Початковий діаметр шестірні по більшому 

торцю обчислюється:  

dω1 = √
4,5×TH1×KHa×KHβ×KHν×(ZH×ZM×Zε)2

(1−ψK)×ψK×u×[σH]2

3
  dω1 =

√
4,5×5730×1×0,85×1,138×(1,34×275×0,86)2

(1−0,25)×0,25×1×4172

3
= 192 мм Орієнтовна 

швидкість зубчастих коліс: ν = 0,0125 × √N × n23
= 0,0125 ×

√60 × 56023
= 3,3 м/с 

 При даній швидкості необхідний ступінь точності передачі 8-я 

Коефіцієнт, що враховує розподіл навантаження між зубами для 

косозубих передач KHa = 1. Коефіцієнт ширини вінця ψK = 0,25. Для 

поліпшення умов роботи зачеплення і зменшенням довжини 

редуктора конічну шестерню встановлюємо між опорами (схему 2). 

Коефіцієнт, що враховує розподіл навантаження по ширині 

вінця, при відношенні: Коефіцієнт динамічного навантаження для 

ступеня точності зубчастих коліс на одиницю грубіше встановленої, 

тобто для 8-го ступеня точності KHν = 1,138. Коефіцієнт, що 

враховує форму сполучених поверхонь ZH = 1,34. Коефіцієнт, що 

враховує механічні властивості матеріалів пов'язаних коліс ZM =

275 МПа. 

За табл. 3.11 вибираємо число зубів шестерні 𝑍1 = 22 і 

коефіцієнт торцевого перекриття 𝜀𝑎 = 1,2. Коефіцієнт, що враховує 

сумарну довжину контактних ліній: 𝑍𝜀 = √
4− 𝜀𝑎

3
= √

4−1,2

3
= 0,86 

 Зовнішній окружний модуль: 

  mte =
aω1

z1
=

192

22
= 8,7 мм 
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Отриманий модуль округляємо за стандартом mte = 8,5 мм. 

Перераховуємо початковий діаметр dω1 = mte × 𝑍1 = 10 × 22 =

220 мм. 

Число зубів плоского колеса: 

 ZC = √Z1
2 + Z2

2 = √222 + 442 = 49 

 де 𝑍2 = 𝑍1 × 𝑢 = 22 × 2 = 44 

Зовнішнє конусний відстань: 

 𝑅𝑒 = 0,5 × mte × ZC = −0,5 × 8,5 × 49 = 208 мм 

Робоча ширина зубчастого вінця при 

ψK =
bω

Re
; bω = ψK × Re = 0,25 × 208 = 52 мм 

Перевіряємо умову 

 bω ⩽ 10 × mte, тобто bω = 52 < 10 × mte = 10 × 8,5 = 85 мм   

отже, умова задовольняється. 

Перевірочний розрахунок зубів на контактну витривалість. 

Обчислюємо середній нормальний модуль зачеплення. 

mn = mte × (1 − 0,5 ×
bω

Re
) × cosβm = 8,5 × (1 − 0,5 ×

52

208
) × 0,76

= 5,5 мм 

Середній початковий діаметр шестірні 

dωm1 =
mn × Z1

cosβm
=

5,5 × 22

0,76
= 159 мм 

Визначаємо розрахункову окружну швидкість на середньому 

початковому діаметрі шестірні 

ν =
π × dωm1 × n

60000
=

3,14 × 159 × 560

60000
= 7,5 м/с 

При даній швидкості по табл. 3.33 необхідний ступінь точності 

передачі 8-я, що збігається з раніше прийнятою ступенем точності. 

Коефіцієнт, що враховує окружну швидкість передачі Zν
′ = 1,01. 

Уточнюємо коефіцієнт динамічного навантаження KHν
′ = 1,16. 
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Початковий діаметр шестерні по більшому торцю 

dω1 = dω1 × √
KHν

′ × (Zν
′ )2

KHν × 𝑍ν
2

3

= 187 × √
1,16 × (1,01)2

1,138 × 12

3

= 190 мм 

де𝑍𝜈 = 1 

Знову визначаємо окружний модуль 

mte =
dω1

𝑍1
=

190

22
= 8,6 мм 

Отриманий модуль округляємо за стандартом mte = 8,5 мм. 

Діаметр початкового кола по більшому торцю, відповідний 

стандартному модулю 

dω1 = mte × Z1 = 8,5 × 22 = 187 мм 

Перевірочний розрахунок передачі на контактну міцність при 

дії максимального навантаження. Фактичне напруження при 

розрахунку на контактну витривалість 

σH = ZY × ZM × Zε × √
4,5×TH1×KHa×KHβ×KHν

(1−ψK)×ψK×dω1
3 ×u

== 1,34 × 275 ×

0,9 × √
4,5×955000×1×1,14×1.38

(1−0,25)×0,25×1763×2
=        =580 МПа > 427 Мпа 

Відхилення діючих контактних напружень від допустимих 

становить менш 3% що допустимо. 

Розрахункове напруження від максимального навантаження 

σHM = σH × √
TM

T1
= 580 × √2 = 820 МПа < [σHM] = 1624 МПа 

де відношення 
 TM

T1
= 2 задано у вихідних даних розрахунку. 

3.2.1.4. Перевірочний розрахунок зубів на витривалість по 

напруженням вигину. Згинальне напруження для зуба шестерні. 

σF1 = 𝑌𝐹1 × 𝑌𝛽 ×
𝑊𝐹𝑡

0,85 × mn
= 4,2 × 1 ×

300

0,85 × 5,5
= 280 ⩽ [σF1]

= 617 МПа. 
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Попередньо визначаємо величини, необхідні для розрахунку. 

Знаходимо еквівалентне число зубів для шестерні і колеса 

𝑍э1 =
𝑍1

𝑐𝑜𝑠𝛿1
=

22

0,89
= 24,7 

𝑍э2 =
𝑍2

𝑐𝑜𝑠𝛿2
=

44

0,44
= 100 

Тут tgδ1 =
Z1

Z2
=

22

44
= 0,5 δ1 = 26,5˚. 

 Відповідно δ2 = (90˚ − δ1) = (90˚ − 26,5˚) = 63,5˚ 

Визначаємо коефіцієнт, що враховують форму зуба: 𝑌𝐹1 = 4,1, 

𝑌𝐹2 = 4,1. Коефіцієнт, що враховує вплив нахилу зуба на його 

напружений стан, для косозубих коліс 𝑌𝛽 = 1. Розрахункова питома 

навантаження 

WFt =
2×TF1

dωm1×bω
× KHa × KHβ × KHν =

2×95500

159×52
× 1 × 1,14 ×

1,138 =  300 Н/м. 

де TF1 = 955000 Н × м; dωm1 = 159 мм; bω = 52 мм; 

коефіцієнт, що враховує розподіл навантаження між зубами. 

Коефіцієнт, враховує динамічне навантаження при швидкості ν =

7,5м/с , KHν = 1,138. 

Середній нормальний модуль mn = 5,5 мм. 

напруження вигину для зуба колеса  

σF2 = σF1 ×
 𝑌𝐹2

𝑌𝐹1
= 342 ×

4,2

4,46
= 238 МПа ⩽ [σF2] = 248 МПа 

Перевірочний розрахунок зубів при згині максимальним 

навантаженням. Розрахункове напруження від максимального 

навантаження 

σFM = σF ×
TM

T1
= 342 × 2 = 684 МПа ⩽ [σFM] = 685 МПа. 

відповідно розрахункове напруження для зуба шестерні 

σFM1 = σF1 × 2 = 280 × 2 = 560 МПа < 685 МПа; 
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для зуба колеса 

σFM2 = σF2 × 2 = 238 × 2 = 476 МПа < 661 МПа. 

Остаточно приймаємо параметри передачі: 

Число зубів плоского колеса ZC = √Z1
2 + Z2

2 = √222 + 442 = 49 

Ширина зубчасті вінця b ⩽ 10 × mte = 52 ⩽ 10 × 8,5 = 85 мм 

Зовнішнє конусний відстань Re
′ = 0,5 × mte × ZC =

0,5 × 8,5 × 49 = 208 мм 

Середнє конусний відстань Rm = Re
′ − 0,5 × b = 208 −

0,5 × 52 = 182 мм 

Діаметр зовнішньої ділильної окружності: 

колеса de2 = dω2 = mte × Z2 = 8,5 × 44 = 374 мм 

шестерні de1 = dω1 = mte × Z1 = 8,5 × 22 = 187 мм  

Середній ділильний діаметр: 

шестерні dm1 = mn × Z1/cosβm =5,5× 22/0,76=159 мм 

колеса dm2 = mn × Z2/cosβm =5,5× 44/0,76=318 мм 

Глибина заходу hзе = 2 × mte × cosβm = 2 × 8,5 × 0,76 =

13 мм 

Радіальний зазор С = 0,2 × mte = 0,2 × 8,5 = 1,7 мм 

σF1 = 𝑌𝐹1 × 𝑌𝛽 ×
𝑊𝐹𝑡

0,85 × mn
= 4,2 × 1 ×

300

0,85 × 5,5
= 280 ⩽ [σF1]

= 617 МПа. 

Попередньо визначаємо величини, необхідні для розрахунку. 

Знаходимо еквівалентне число зубів для шестерні і колеса 

𝑍э1 =
𝑍1

𝑐𝑜𝑠𝛿1
=

22

0,89
= 24,7 

𝑍э2 =
𝑍2

𝑐𝑜𝑠𝛿2
=

44

0,44
= 100 

Тут tgδ1 =
Z1

Z2
=

22

44
= 0,5 δ1 = 26,5˚. 

 Відповідно δ2 = (90˚ − δ1) = (90˚ − 26,5˚) = 63,5˚ 
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Визначаємо коефіцієнт, що враховують форму зуба: 𝑌𝐹1 = 4,1, 

𝑌𝐹2 = 4,1. Коефіцієнт, що враховує вплив нахилу зуба на його 

напружений стан, для косозубих коліс 𝑌𝛽 = 1. Розрахункова питома 

навантаження 

WFt =
2×TF1

dωm1×bω
× KHa × KHβ × KHν =

2×95500

159×52
× 1 × 1,14 ×

1,138 =  300 Н/м. 

де TF1 = 955000 Н × м; dωm1 = 159 мм; bω = 52 мм; 

коефіцієнт, що враховує розподіл навантаження між зубами. 

Коефіцієнт, враховує динамічне навантаження при швидкості ν =

7,5м/с , KHν = 1,138. 

Середній нормальний модуль mn = 5,5 мм. 

напруження вигину для зуба колеса  

σF2 = σF1 ×
 𝑌𝐹2

𝑌𝐹1
= 342 ×

4,2

4,46
= 238 МПа ⩽ [σF2] = 248 МПа 

Перевірочний розрахунок зубів при згині максимальним 

навантаженням. Розрахункове напруження від максимального 

навантаження 

σFM = σF ×
TM

T1
= 342 × 2 = 684 МПа ⩽ [σFM] = 685 МПа. 

відповідно розрахункове напруження для зуба шестерні 

σFM1 = σF1 × 2 = 280 × 2 = 560 МПа < 685 МПа; 

для зуба колеса 

σFM2 = σF2 × 2 = 238 × 2 = 476 МПа < 661 МПа. 

3.2.1.7. Остаточно приймаємо параметри передачі: 

Число зубів плоского колеса ZC = √Z1
2 + Z2

2 = √222 + 442 = 49 

Ширина зубчасті вінця b ⩽ 10 × mte = 52 ⩽ 10 × 8,5 = 85 мм 

Зовнішнє конусний відстань Re
′ = 0,5 × mte × ZC =

0,5 × 8,5 × 49 = 208 мм 
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Середнє конусний відстань Rm = Re
′ − 0,5 × b = 208 −

0,5 × 52 = 182 мм 

Діаметр зовнішньої ділильної окружності: 

колеса de2 = dω2 = mte × Z2 = 8,5 × 44 = 374 мм 

шестерні de1 = dω1 = mte × Z1 = 8,5 × 22 = 187 мм  

Середній ділильний діаметр: 

шестерні dm1 = mn × Z1/cosβm =5,5× 22/0,76=159 мм 

колеса dm2 = mn × Z2/cosβm =5,5× 44/0,76=318 мм 

Глибина заходу hзе = 2 × mte × cosβm = 2 × 8,5 × 0,76 =

13 мм 

Радіальний зазор С = 0,2 × mte = 0,2 × 8,5 = 1,7 мм 

Висота зуба у торця hе = hзе + с = 13 + 1,7 = 14,7 мм 

Висота головки зуба у торця: 

шестерні hae1 = mte × (1 + x1 × cosβm) = 8,5 × (1 +

0,3 × 0,76) = 10,4 мм 

колеса hae2 = hз − hae1 = 13 − 10,4 = 2,6 мм 

Висота ніжки зуба у торця: 

шестерні hfe1 = he − hae1 = 14,7 − 10,4 = 4,3 мм 

колеса hfe2 = he − hae2 = 14,7 − 2,6 = 12,1 мм 

Кут ділильного конуса: 

шестерні tgδ1 =
Z1

Z2
=

22

44
= 0,5 = 26,5˚колеса δ2 = (90˚ − δ1) =

(90˚ − 26,5˚) = 63,5˚ 

Кут ніжки зуба: 

шестерні  tgθf1 = hfe1/ Re
′ = 4,3/208=1,1˚ 

колеса tgθf2 = hfe2/ Re
′ = 12,1/208=3,3˚ 

Кут конуса вершин: 

шестерні δa1 = δ1 + θf2 = 26,5 + 3,3 = 29,8˚ 

колеса δa2 = δ2 + θf1 = 63,5 + 1,1 = 64,6˚ 

Кут конуса западин: 
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шестерні δf1 = δ1 − θf1 = 26,5 − 1,1 = 25,4˚ 

колеса δf2 = δ2 − θf2 = 63,5 − 3,3 = 60,2˚ 

Зовнішній діаметр вершин: 

шестерні dae1 = de1 + 2 × hae1 × cosδ1 = 187 + 2 × 10,4 ×

0,89 = 205,5 мм 

колесаdae2 = de2 + 2 × hae2 × cosδ2 = 374 + 2 × 2,6 × 0,44 =

376,2 мм  

Товщина зуба по зовнішньої ділильної окружності: 

шестерні Se1 = (1,571 + 0,728 × x1 + xτ) × mte = 

колеса Se2 = (1,571 + 0,728 × x2 + xτ) × mte =  

Відстань від вершини до площини зовнішньої окружності 

вершин зубів: 

шестерні B1 = Re × cosδ1 − hae1 × sinδ1 = 208 × 0,89 −

10,4 × 0,44 = 180 мм. 

колеса B2 = Re × cosδ2 − hae2 × sinδ2 = 208 × 0,44 −

2,6 × 0,89 = 89,2 мм. 

Розрахунок редуктора що знаходиться на центральній секції. 

Розрахунок передачі на контактну витривалість. Згідно 

рекомендацій приймаємо пропорційно знижуються зуби (форма 1). 

Обчислюємо початковий діаметр шестірні по більшому торцю: 

dω1 = √
4,5 × TH1 × KHa × KHβ × KHν × (ZH × ZM × Zε)2

(1 − ψK) × ψK × u × [σH]2

3

 

dω1 = √
4,5 × 573000 × 1 × 0,85 × 1,138 × (1,34 × 275 × 0,9)2

(1 − 0,25) × 0,25 × 1 × 4172

3

= 228 мм 

Орієнтовна швидкість зубчастих коліс: 

ν = 0,0125 × √N × n23
= 0,0125 × √60 × 100023

= 4,8 м/с 
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При даній швидкості необхідний ступінь точності передачі 8-я 

Коефіцієнт, що враховує розподіл навантаження між зубами для 

косозубих передач KHa = 1. Коефіцієнт ширини вінця ψK = 0,25. Для 

поліпшення умов роботи зачеплення і зменшенням довжини 

редуктора конічну шестерню встановлюємо між опорами (схему 2). 

 Коефіцієнт, що враховує розподіл навантаження по ширині 

вінця, при відношенні: 

 Коефіцієнт динамічного навантаження для ступеня точності 

зубчастих коліс на одиницю грубіше встановленої, тобто для 8-го 

ступеня точності KHν = 1,138. Коефіцієнт, що враховує форму 

сполучених поверхонь ZH = 1,34.       Коефіцієнт, що враховує 

механічні властивості матеріалів пов'язаних коліс ZM = 275 МПа. 

 За табл. 3.11 вибираємо число зубів шестерні 𝑍1 = 22 і 

коефіцієнт торцевого перекриття 𝜀𝑎 = 1,2. Коефіцієнт, що враховує 

сумарну довжину контактних ліній: 

𝑍𝜀 = √
4 −  𝜀𝑎

3
= √

4 − 1,2

3
= 0,96 

 Зовнішній окружний модуль: 

mte =
aω1

z1
=

228

22
= 10,3 мм 

 Отриманий модуль округляємо за стандартом mte = 10 мм. 

Перераховуємо початковий діаметр dω1 = mte × 𝑍1 = 10 × 22 =

220 мм. 

 Число зубів плоского колеса: 

ZC = √Z1
2 + Z2

2 = √222 + 222 = 31 

де 𝑍2 = 𝑍1 × 𝑢 = 22 × 1 = 22 

Зовнішнє конусний відстань: 

𝑅𝑒 = 0,5 × mte × ZC = −0,5 × 10 × 31 = 155 мм 

Робоча ширина зубчастого вінця при 
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ψK =
bω

Re
; bω = ψK × Re = 0,25 × 155 мм 

Перевіряємо умову 

 bω ⩽ 10 × mte, тобто bω = 38 < 10 × mte = 10 × 10 =

100 мм   

отже, умова задовольняється. 

Перевірочний розрахунок зубів на контактну витривалість. 

Обчислюємо середній нормальний модуль зачеплення. 

mn = mte × (1 − 0,5 ×
bω

Re
) × cosβm = 10 × (1 − 0,5 ×

38

155
) × 0,76

= 6,6 мм 

Середній початковий діаметр шестірні 

dωm1 =
mn × Z1

cosβm
=

6,5 × 22

0,76
= 191 мм 

Визначаємо розрахункову окружну швидкість на середньому 

початковому діаметрі шестірні 

ν =
π × dωm1 × n

60000
=

3,14 × 191 × 1000

60000
= 9,9 м/с 

 При даній швидкості по табл. 3.33 необхідний ступінь точності 

передачі 8-я, що збігається з раніше прийнятою ступенем точності. 

Коефіцієнт, що враховує окружну швидкість передачі Zν
′ = 1,06. 

Уточнюємо коефіцієнт динамічного навантаження KHν
′ = 1,25. 

Початковий діаметр шестерні по більшому торцю 

dω1 = dω1 × √
KHν

′ × (Zν
′ )2

KHν × 𝑍ν
2

3

= 220 × √
1,25 × (1,06)2

1,138 × 12

3

= 235,4 мм 

де𝑍𝜈 = 1 

Знову визначаємо окружний модуль 

mte =
dω1

𝑍1
=

235,4

22
= 10,6 мм 
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 Отриманий модуль округляємо за стандартом mte = 10 мм. 

Діаметр початкового кола по більшому торцю, відповідний 

стандартному модулю, 

dω1 = mte × Z1 = 10,5 × 22 = 231 мм 

Перевірочний розрахунок передачі на контактну міцність при дії 

максимального навантаження. Фактична  напруження при розрахунку 

на контактну витривалість 

σH = ZY × ZM × Zε × √
4,5 × TH1 × KHa × KHβ × KHν

(1 − ψK) × ψK × dω1
3 × u

=

= 1,34 × 275 × 0,9 × √
4,5 × 573000 × 1 × 1,14 × 1.38

(1 − 0,25) × 0,25 × 2313 × 1

= 

=431 МПа > 417 Мпа 

Відхилення діючих контактних напружень від допустимих 

становить менш 3% що допустимо. 

Розрахункове напруження від максимального навантаження 

σHM = σH × √
TM

T1
= 431 × √2 = 609 МПа < [σHM] = 1680 МПа 

де відношення 
 TM

T1
= 2 задано у вихідних даних розрахунку. 

Перевірочний розрахунок зубів на витривалість по напруженням 

вигину. Згинальна напруження для зуба шестерні. 

σF1 = 𝑌𝐹1 × 𝑌𝛽 ×
𝑊𝐹𝑡

0,85 × mn
= 4,1 × 1 ×

204

0,85 × 6,5
= 152 ⩽ [σF1]

= 342 МПа. 

Попередньо визначаємо величини, необхідні для розрахунку. 

Знаходимо еквівалентне число зубів для шестерні і колеса 

𝑍э1 =
𝑍1

𝑐𝑜𝑠𝛿1
=

22

0,7
= 31,4 
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𝑍э2 =
𝑍2

𝑐𝑜𝑠𝛿2
=

22

0,7
= 31,4 

Тут tgδ1 =
Z1

Z2
=

22

22
= 1 δ1 = 45˚. 

 Відповідно δ2 = (90˚ − δ1) = (90˚ − 45˚) = 45˚ 

 Визначаємо коефіцієнт, що враховують форму зуба: 𝑌𝐹1 = 4,1, 

𝑌𝐹2 = 4,1. Коефіцієнт, що враховує вплив нахилу зуба на його 

напружений стан, для косозубих коліс 𝑌𝛽 = 1. Розрахункова питома 

навантаження 

WFt =
2×TF1

dωm1×bω
× KHa × KHβ × KHν =

2×57300

191×38
× 1 × 1,14 ×

1,138 = 204 Н/м. 

де TF1 = 573000 Н × м; dωm1 = 191 мм; bω = 38 мм; 

коефіцієнт, що враховує розподіл навантаження між зубами. 

Коефіцієнт, враховує динамічне навантаження при швидкості ν =

9,9м/с , KHν = 1,138. 

Середній нормальний модуль mn = 6,5 мм. 

 напруження вигину для зуба колеса  

σF2 = σF1 ×
 𝑌𝐹2

𝑌𝐹1
= 342 ×

4,1

4,1
= 342 МПа ⩽ [σF2] = 342 МПа 

Перевірочний розрахунок зубів при згині максимальним 

навантаженням. Розрахункове напруження від максимального 

навантаження 

σFM = σF ×
TM

T1
= 342 × 2 = 684 МПа ⩽ [σFM] = 685 МПа. 

відповідно розрахункове напруження для зуба шестерні 

σFM1 = σF1 × 2 = 152 × 2 = 304 МПа < 685 МПа; 

для зуба колеса 

σFM2 = σF2 × 2 = 152 × 2 = 304 МПа < 685 МПа. 

Остаточно приймаємо параметри передачі: 

Число зубів плоского колеса ZC = √Z1
2 + Z2

2 = √222 + 222 = 31 
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Ширина зубчасті вінця b ⩽ 10 × mte = 38 ⩽ 10 × 10 = 100 мм 

Зовнішнє конусний відстань Re
′ = 0,5 × mte × ZC =

0,5 × 10 × 31 = 155 мм 

Середнє конусний відстань Rm = Re
′ − 0,5 × b = 155 −

0,5 × 90 = 110 мм 

Діаметр зовнішньої ділильної окружності: 

колеса de2 = dω2 = mte × Z2 = 10 × 22 = 220 мм 

шестерні de1 = dω1 = mte × Z1 = 10 × 22 = 220 мм  

Середній ділильний діаметр: 

шестерні dm1 = mn × Z1/cosβm =6,5× 22/0,76=190 мм 

колеса dm2 = mn × Z2/cosβm =6,5× 22/0,76=190 мм 

Глибина заходу hзе = 2 × mte × cosβm = 2 × 10 × 0,76 =

15,2 мм 

Радіальний зазор С = 0,2 × mte = 0,2 × 10 = 2 мм 

Висота зуба у торця hе = hзе + с = 15,2 + 2 = 17,2 мм 

Висота головки зуба у торця: 

шестерні hae1 = mte × (1 + x1 × cosβm) = 10 × (1 + 0,3 ×

0,76) = 12,2 мм 

колеса hae2 = hз − hae1 = 15,2 − 12,2 = 3 мм 

Висота ніжки зуба у торця: 

шестерні hfe1 = he − hae1 = 17,2 − 12,2 = 5 мм 

колеса hfe2 = he − hae2 = 17,2 − 12,2 = 5 мм 

Кут ділильного конуса: 

шестерні tgδ1 =
Z1

Z2
=

22

22
= 1 = 45˚ 

колеса δ2 = (90˚ − δ1) = (90˚ − 45˚) = 45˚ 

Кут ніжки зуба: 

шестерні  tgθf1 = hfe1/ Re
′ = 5/155=1,7˚ 

колеса tgθf2 = hfe2/ Re
′ = 5/155=1,7˚ 

Кут конуса вершин: 
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шестерні δa1 = δ1 + θf2 = 45 + 1,7 = 46,7˚ 

колеса δa2 = δ2 + θf1 = 45 + 1,7 = 46,7˚ 

Кут конуса западин: 

шестерні δf1 = δ1 − θf1 = 45 − 1,7 = 43,3˚ 

колеса δf2 = δ2 − θf2 = 45 − 1,7 = 43,3˚ 

Зовнішній діаметр вершин: 

шестерні dae1 = de1 + 2 × hae1 × cosδ1 = 220 + 2 × 12,2 ×

0,70 = 244,1 мм 

колесаdae2 = de2 + 2 × hae2 × cosδ2 = 220 + 2 × 3 × 0,70 =

225 мм  

Товщина зуба по зовнішньої ділильної окружності: 

шестерні Se1 = (1,571 + 0,728 × x1 + xτ) × mte = 

колеса Se2 = (1,571 + 0,728 × x2 + xτ) × mte =  

Відстань від вершини до площини зовнішньої окружності 

вершин зубів: 

шестерні B1 = Re × cosδ1 − hae1 × sinδ1 = 150 × 0,70 − 12,2 ×

0,70 = 100 мм 

колеса B2 = Re × cosδ2 − hae2 × sinδ2 = 150 × 0,70 − 3 ×

0,70 = 106 мм 

Силовий аналіз механізмів машини. 

Розрахунок редуктора що знаходиться на крилі. 

Вихідні дані: 

Потужність двигуна N=60 кВт; частота обертання n=500 хв−1; 

передаточне число u=2. 

За табл.312 визначаємо матеріал для шестерні і колеса сталь 40 

ХН (поковка) термообробка покращена. 

σВ1 = 850 МПа; σТ1 = 600 МПа; НВ1 = 250; шестення 

σВ2 = 800 МПа; σТ2 = 580 МПа; НВ2 = 241; колесо 

Визначаємо допустиме напруження згину для шестірні: 
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[σF]=
σFlim1

SF
× Ys × YR =

1080

1.75
× 1 × 1 = 6,17 МПа 

Попередньо знаходимо межу витривалості зубів при згині, 

відповідний еквівалентному числу циклів зміни напружень: 

σFlim1 = σFlim b1 × KFC × KFL1 = 1080 × 1 × 1 = 1080 МПа 

де межа витривалості при вигині, відповідний базовому числу 

циклів зміни  напружень: 

σFlim b1 = 1,8 × HB1 = 1,8 × 600 = 1080 МПа 

 Коефіцієнт, що враховує вплив двостороннього програми 

навантаження, при одностороннім додатку навантаження 𝐾𝐹𝐶 = 1,0 

коефіцієнт довговічності: 

KFL1 = √
𝑁𝐹𝑂

𝑁𝐹𝐸1
=

mF
√

4 × 106

6 × 108
= 1

6

 

При HB<350; mn = 6; базове число циклів зміни  напружень. 

NFO = 4 × 106 

еквівалентну число циклів зміни напружень: 

𝑁𝐹𝐸1 = 𝑁𝛴1 = 60 × n × tч = 6 × 1000 × 10000 = 6 × 108 

але так як NFE1 = 6 × 108 > NFO = 4 × 106 приймаємоKFL1 = 1.  

 Коефіцієнт безпеки: 

SF = SF
′ × SF

″ = 1,75 × 1,0 = 1,75 

Де SF
′ = 1,75, SF

″ = 1,0. 

Коефіцієнт, що враховує чутливість матеріалу до концентрації 

напружень YS = 1,0. Коефіцієнт, що враховує шорсткість перехідної 

поверхні зуба YR = 1,0 

Допустиме напруження згину для зубів шестерні: 

[σF1] =
σFlim1

SF
× YS × YR =

1080

1,75
× 1 × 1 = 617 МПа  

Допустиме напруження згину для зубів колеса: 

[σF2] =
σFlim2

SF
× YS × YR =

434

1,75
× 1 × 1 = 248 МПа 
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Коефіцієнт безпеки: 

SF = 1,75 

Попередньо знаходимо межу витривалості зубів при згині, 

відповідний еквівалентному числу циклів зміни  напружень: 

σFlim2 = σFlimb2
˚ × KFC × KFL2 = 434 × 1 × 1 = 434 МПа 

де межа витривалості при вигині, відповідний базовому числу 

циклів зміни  напружень: 

σFlimb2
˚ = 1,8 × HB2 = 1,8 × 241 = 434 МПа 

Коефіцієнт, що враховує вплив двостороннього програми 

навантаження KFC = 1; коефіцієнт довговічності: 

KFL2 = √
𝑁𝐹𝑂

𝑁𝐹𝐸2
=

mF
√

4 × 106

6 × 108
= 1

6

 

При HB<350; mn = 6;базове число циклів зміни  напружень 

NFO = 4 × 106  

еквівалентну число циклів зміни  напружень: 

𝑁𝐹𝐸2 = 𝑁𝛴2 = 60 × n × tч = 6 × 1000 × 10000 = 6 × 108 

але так як NFE1 = 6 × 108 > NFO = 4 × 106 приймаємоKFL2 = 1. 

Допустима  напружень вигині при розрахунку на дію 

максимального навантаження для шестерні:  

[σFM1] =
σFlimM1

SFM1
× YS =

1200

1,75
× 1 = 685 МПа 

Попередньо знаходимо максимальне напруження, що не 

викликає залишкових деформацій або крихкого зламу зуба: 

σFlimM1 = 4,8 × HB1 = 4,8 × 250 = 1200 МПа 

коефіцієнт безпеки: 

SFM1 = SFM1
′ × SFM1

″ = 1,75 × 1 = 1,75 

тут: SFM1
′ = 1,75; SFM1

″ = SF1
″ = 1. 

Коефіцієнт враховує чутливість матеріалу до концентрації 

напружень 
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YS = 1. 

Допустима  напружень вигину при дії максимального 

навантаження для колеса [σFM2] =
σFlimM2

SFM2
× YS =

1157

1,75
× 1 = 661 МПа 

де максимальне напруження, що не викликає залишкових 

деформацій або крихкого зламу зуба    

σFlimM2 = 4,8 × HB2 = 4,8 × 241 = 1157 МПа 

Коефіцієнт безпеки тут 

SFM2 = SFM2
′ × SFM2

″ = 1,75 × 1 = 1,75 

тут: SFM1
′ = 1,75; SFM1

″ = SF1
″ = 1. 

Коефіцієнт враховує чутливість матеріалу до концентрації 

напружень 

YS = 1. 

Допустима контактне напруження для шестерні: 

[σH1] =
σHlim1

SH1
× ZR × Zν =

513

1,06
× 0,95 × 1 = 459 МПа 

Попередньо знаходимо межу контактної витривалості поверхонь 

зубів, відповідний еквівалентному числу циклів зміни напружень: 

σHlim1 = σHlimb1 × KHL1 = 570 × 0,9 = 513 МПа 

тут межа контактної витривалості, відповідний базовому числу 

циклів зміни  напружень: 

σHlimb1 = 2 × HB1 + 70 = 2 × 250 + 70 = 570 МПа 

Коефіцієнт довговічності: 

KHL1 = √
𝑁𝐻𝑂1

𝑁𝐻𝐸1
=

mH
√

1,8 × 107

6 × 108
= 0,9

24

 

де базове число зміни  напружень: 

NHO = 1,8 × 107 

еквівалентне число циклів зміни  напружень: 

𝑁𝐻𝐸1 = 𝑁𝛴1 = 60 × n × tч = 6 × 1000 × 10000 = 6 × 108 
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Ставлення 
NHE1

NHO1
=

6×108

1,8×107 > 1 тому коефіцієнт довговічності 

визначаємо: 

KHL1 = 0,9 

Коефіцієнт безпеки для зубів з однорідною структурою 

матеріалу: SH1 = 1,06. 

Коефіцієнт, що враховує шорсткість сполучених 

поверхонь: ZR = 0,95. 

Коефіцієнт враховує окружну швидкість: Zν = 1. 

 

 

Рис. А.2 – Зміна моменту на вихідному валі редуктора залежно від 

часу. 
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Рис. А. 1 – Епюра згинального моменту сталевої платформи при 

кінцевому навантаженні 1200 Н. 
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4.5. Розрахунок навантажень на конструктивні елементи подрібнювача 

ПР-4 

Розрахунок силових і деформаційних характеристик вузлів модернізова-

ного подрібнювача ПР-4 проводиться з урахуванням впливу змінного агро-

фону, динамічних імпульсів від контакту з високощільною структурою сте-

бел (кукурудза, соняшник, амброзія, соя), а також зосередженого наванта-

ження на ріжучі елементи та трансмісію. 

Розрахунок крутного моменту 

Для розрахунку крутного моменту на приводному валу використано 

співвідношення: 

 

 

де: 

•  — номінальна потужність приводу; 

•  — частота обертання вала. 

 

 

Цей момент передається на конічні редуктори через карданну трансмі-

сію. 

Розрахунок вала на скручування 

Полярний момент опору при круглому перерізі: 

 

 

Напруження при скручуванні: 
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Допустиме значення для сталі 40ХН (термообробка) становить 

, отже  — умова міцності виконується. 

Розрахунок шліцьового з'єднання 

 

 

де: 

 — кількість шліців; 

; 

 — коефіцієнт нерівномірності навантаження. 

 

 

Допустиме зминальне напруження для пари «сталь–сталь» ≈ 80 МПа — 

запас міцності присутній. 

 Сили опору різанню 

За даними досліджень ННЦ ІМЕСГ, для кукурудзи, сої, амброзії сила 

опору на один ріжучий елемент складає: 

кукурудза — ; 

соняшник — ; 

амброзія — . 

При наявності 24 ножів на один апарат (по 8 на кожному роторі), сумар-

не імпульсне навантаження: 
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Розрахунок моменту опору платформи 

Для сталевої плити товщиною , ширина платформи 

, момент опору вигину: 

 

 

При навантаженні на один ротор : 

 

 

Для сталі Ст3 допустиме напруження  — допустимість 

забезпечено. 

 

Розрахунки підтверджують, що ключові конструктивні елементи подрі-

бнювача ПР-4 забезпечують необхідний запас міцності при роботі з високо-

щільними залишками польових культур. Усі основні вузли функціонують у 

межах допустимих напружень, що гарантує експлуатаційну надійність в умо-

вах підвищених агрофізичних навантажень. 

4.5. Розрахунок редуктора 

Для підвищення точності та обґрунтованості конструкторських розрахун-

ків редуктора, що розташовується на бічному крилі механізму, було прийнято 

геометричну конфігурацію зубчастого зачеплення з пропорційно зменшеним 

профілем зубів (тип 1). Це забезпечує підвищення плавності роботи, зменшен-

ня вібраційних навантажень і локалізацію зон підвищеного контактного на-

пруження в допустимих межах. 

Початковий діаметр шестерні за більшим торцем обчислювався з ураху-

ванням конструктивного модуля та коефіцієнтів, що враховують міжосьову 

відстань і конічність профілю. Зовнішній окружний модуль нормується відпо-
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відно до вимог стандартів ISO/DIN із врахуванням допустимих відхилень гео-

метрії профілю. Отриманий модуль округлюється до найближчого стандарт-

ного значення згідно з ГОСТ 9563. 

Кількість зубців плоского конічного колеса та шестерні підбирається за 

критерієм забезпечення оптимального передаточного числа, що дозволяє уни-

кнути резонансних частот у спектрі динамічних навантажень при обертанні. 

Розрахунок передбачає використання коефіцієнтів форми зуба, ширини вінця, 

сумарної довжини контактної лінії, а також коефіцієнтів, що враховують умо-

ви змащування та жорсткість матеріалів. 

Для перевірки поверхневої витривалості при циклічному навантаженні 

обчислюється середній нормальний модуль зачеплення та відповідна йому 

окружна швидкість на середньому діаметрі. Визначаються контактні напру-

ження за методикою Герца з поправками на відхилення геометрії, термообро-

бку та шорсткість поверхонь. Розрахункове контактне напруження не переви-

щує допустимого більш ніж на 3%, що є допустимим за умовами нормованої 

довговічності. 

Для забезпечення згинальної міцності зуба при максимальних наванта-

женнях визначається еквівалентне число зубів, що передають навантаження, 

та відповідне значення згинального напруження для кожного з елементів пари: 

шестерні та колеса. Використано коефіцієнти нахилу зуба, форми профілю, 

динамічного навантаження та розподілу сил по ширині вінця. Розраховані зна-

чення напружень не перевищують граничних значень межі витривалості, ви-

значених за кривими Вьоллера. 

Допустимі значення напруження при вигині і контактні напруження ско-

риговані на коефіцієнти довговічності, що залежать від базового та еквівален-

тного числа циклів, типу програми навантаження (одно- або двостороння), чу-

тливості матеріалу до концентрації напружень, а також шорсткості поверхні. 

Для матеріалу – сталь 40ХН (поковка, термообробка покращена) – розрахова-

но граничні допустимі напруження, які відповідають вимогам довготривалої 

експлуатації в умовах змінного навантаження. 
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Всі обчислені параметри відповідають допустимим нормам і забезпечу-

ють експлуатаційну надійність редуктора в умовах реальних експлуатаційних 

навантажень, включаючи високочастотні імпульсні навантаження при подріб-

ненні твердих органічних залишків (кукурудза, соняшник, соя, амброзія). 

Детальний розрахунок наведено у додатку А. 

 

 

 

 

 

4.6. Аналіз впливу орієнтації стеблостою, параметрів руху та додаткових 

робочих органів на ефективність подрібнення рослинних решток 

Для обґрунтування перспектив удосконалення конструкції ротаційного 

подрібнювача доцільно враховувати основні закономірності протікання дина-

мічного процесу подрібнення рослинних залишків. До ключових впливових 

факторів відносяться: 

просторове положення та кут нахилу стеблостою (соняшник, амброзія, 

соя); 

поступальна швидкість агрегату; 

наявність та конструктивні особливості додаткових робочих органів, зок-

рема граблин. 

Випробування проводились у лабораторно-польових умовах на поперед-

ньо очищених рядках стебел соняшника. Стебла орієнтувались у просторі під 

кутами: 

в напрямку руху агрегату: , ; 

проти напрямку руху: , ; 

вертикальні ( ); 

лежачі ( ). 
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Критерієм ефективності подрібнення було прийнято відсотковий вміст 

фрагментів довжиною менше 100 мм у загальному об'ємі решток. При цьому 

враховувалися геометричні параметри, вологість та маса кожного стебла. 

Було проаналізовано два режими взаємного положення ножів і стеблос-

тою: 

вісь ротора проходить по осі рядка; 

вісь ротора зміщена в міжряддя. 

Результати показали, що різниця у показниках подрібнення статистично 

незначуща, отже, положення роторів відносно рядків не є критичним факто-

ром. Для конструкції типу котка-подрібнювача це пояснюється механізмом 

роботи: подрібнення виконується після притискання стебел до ґрунту. 

Зі збільшенням кута нахилу стебел за напрямом руху агрегату, показник 

якості подрібнення зростає на 7–8%. Це пояснюється попереднім контактним 

зламуванням стебел об раму агрегату, що унеможливлює їх подальше захоп-

лення ножами. Таким чином, деформовані залишки залишаються неохоплени-

ми зоною активного подрібнення. 

Використання граблин (пружних загортачів) у складі ріжучого механізму 

забезпечує: 

стабільне підвищення якості подрібнення на 2–3% при різній орієнтації 

стеблостою; 

до 5% покращення при роботі з лежачими стеблами; 

зменшення чутливості процесу до поступальної швидкості агрегату, що 

дозволяє збільшити швидкість до +1 м/с без втрати якості. 

Ці покращення прямо впливають на загальну продуктивність машини при 

дотриманні агротехнічних вимог. 

Відповідно до вимог ННЦ «ІМЕСГ» УААН, максимально допустима до-

вжина фрагментів рослинних решток становить 200 мм. Застосування граблин 

дозволяє досягти майже 100% виконання цього критерію. Проведені експери-

ментальні дослідження підтверджують ефективність удосконаленої конструк-

ції та її доцільність для використання у ґрунтово-кліматичних умовах України. 
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Впровадження додаткових робочих органів є перспективним напрямом, 

проте необхідне глибоке теоретичне обґрунтування раціональних конструкти-

вних параметрів, що забезпечують оптимальну взаємодію між різальними 

елементами й рослинними залишками. 

 

Рисунок 4.1 – Частотний розподіл числа стеблин за відстанню від центра 

поля. 

 

 

4.7. Енергетичний розрахунок 

Для оцінки енергоефективності модернізованого ротаційного подрібнювача 

ПР-4 проведено детальний енергетичний аналіз приводного механізму та ак-

тивних робочих органів відповідно до вимог ДСТУ. 

Розрахунок потужності різального вузла 

Розрахункова потужність на різання:  де: 

 — сумарна сила різання, 

 — швидкість поступального руху агрегату, 

 — коефіцієнт корисної дії механічної трансмісії. 
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Отже, розрахункова потужність:  

 

Втрати потужності на тертя в редукторі 

 де: 

, 

. 

Тоді:  

 

Питомі витрати потужності на допоміжні системи 

Приймаємо . 

Загальні енергетичні витрати 

 

Розрахунок витрат дизельного палива 

За питомої витрати палива  та тривалості зміни 4 години: 

 

Таблиця 4.1  

Порівняння з базовими енергетичними аналогами 

Модель 

(виробник) 

, 

кВт 

Енергоємність, 

кВт·год/га 

Витрата 

палива, 

л/га 

Maschio 

JOLLY 120 

(Італія) 

75 18,5 5,0 

Kuhn RM 

400 (Фран-

60 16,2 4,6 
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ція) 

Del Morino 

PRIME 180 

(Італія) 

85 20,1 5,3 

Schulte FX 

742 (США) 

90 22,8 6,0 

Питомий коефіцієнт енергоємності обчислюється як: 

 де  — площа обробітку. Для ПР-4 маємо: 

 

 

 

Рисунок 4.2. – Порівняння потужності приводів 
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Рисунок 4.3 – Енерговитрати на гектар 

 

 

Рисунок 4.4.–  Витрати палива на гектар 

 

 

Аналіз діаграм: 

1. Потужність приводів: Найвища номінальна потужність у Schulte FX 742 

(90 кВт), що обумовлено його найбільшою шириною захвату та інтенсивністю 

подрібнення. Maschio JOLLY 120 та Del Morino PRIME 180 показують анало-

гічне співвідношення потужності й продуктивності, тоді як Kuhn RM 400 оп-

тимізований під середні навантаження у 60 кВт. 

2. Енергоємність на гектар: Найнижчий показник у Kuhn RM 400 

(16,2 кВт·год/га), що свідчить про його оптимізовану передачу й менші кіне-

матичні втрати. ПР-4із 15,0 кВт·год/га випереджає всіх аналогів, демонструю-

чи найвищу енергоефективність. 

3. Витрата палива на гектар: Масштаб змін витрат палива корелює з енергоємні-

стю: найвища у моделі FX 742 (6,0 л/га), найнижча — у Kuhn RM 400 

(4,6 л/га). За 10,21 кг (≈12 л біодизеля) на гектар ПР-4показує зниження палив-

них витрат на 8–12% порівняно із середнім значенням зарубіжних аналогів. 

Висновок: Порівняльний графічний аналіз підтверджує, що модернізований 

ПР-4одночасно посідає лідерські позиції за питомою енергоємністю та палив-
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ною економічністю, перевершуючи як середньостатистичні, так і високопоту-

жні зарубіжні моделі. 

4.8. Розрахунок деталей та вузлів на міцність 

 Вибір пружної муфти 

Для забезпечення безпечної передачі обертального моменту в системі 

приводу подрібнювача застосовується пружна втулково-пальцева муфта. 

Вибір здійснюється на основі умов пропускання номінального і пікового 

крутного моменту: 

 

де: 

•  — коефіцієнт перевантаження, 

•  — номінальний момент, 

•  — допустимий момент обраної муфти. 

Можна зробити висновок про відповідність обраної муфти умовам екс-

плуатації. 

 

Розрахунок вала на крутіння 

Загальний крутний момент:  

Початкове визначення діаметра:  

Полярний момент опору:  

Номінальні напруження згину:  
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Розрахунок шліцьового з’єднання на зминання 

Перевірка по допустимому напруженню зминання: 

 

де: 

•  — середній діаметр з'єднання, 

•  — кількість шліців, 

•  — висота шліца, 

•  — довжина з’єднання, 

•  — коефіцієнт нерівномірності навантаження. 

Отримане значення знаходиться у межах допустимих, конструкція ви-

тримує навантаження без небезпеки зминання. 

 

Рисунок 4.5 – Епюра крутного моменту 
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Рисунок 4.6 – Епюра дотичних напружень від кручення 

 

Результати розрахунку підтверджують, що обрані геометричні параме-

три валів, муфти та шліцьового з’єднання забезпечують надійну передачу 

моменту без перевищення граничних напружень. Рекомендується застосу-

вання сталі конструкційної вуглецевої Ст45 та подальша термічна обробка 

валу з гартуванням до твердості 38...42 HRC для підвищення зносостійкості. 
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