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МЕТОДИ ВИЗНАЧЕННЯ НЕСУЧОЇ ЗДАТНОСТІ ПРИВОДНИХ РОЛИКОВИХ І
ТЯГОВИХ ПЛАСТИНЧАСТИХ ЛАНЦЮГІВ

В роботі здійснено огляд та аналіз методів визначення несучої здатності приводних
роликових і втулкових, а також тягових пластинчастих ланцюгів. Проаналізовані існуючі
залежності для визначення допустимих зусиль для однорядних і двоконтурних ланцюгових
передач. Відзначені особливості розрахунку у ймовірнісному аспекті зусиль, що передаються
ланцюговими одно- та багатоконтурними передачами, оснащеними багаторядними
приводними роликовими ланцюгами. Запропоновані методи визначення несучої здатності
приводних і тягових ланцюгів, виходячи із стохастичності розмірних параметрів їх деталей
та контактних кроків внутрішніх і зовнішніх ланок.

Роликова тяга, привід, пластинчастий ланцюг, втулковий ланцюг,

Приводні роликові і втулкові ланцюги (ПРВЛ) [1], приводні ланцюги підвищеної
міцності і точності (ПЛМТ) [2] й тягові пластинчасті ланцюги (ТПЛ) [3] як відомі елементи
механізмів широко застосовуються у різноманітних галузях: сільськогосподарському
машинобудуванні; автомобіле− і кораблебудуванні; піднімально-транспортному обладнанні;
нафтогазодобувному обладнанні тощо. Річна потреба промислово-сільськогосподарського
комплексу України у ПРВЛ і ТПЛ на початок ХХІ століття складала близько 50 млн. погонних
метрів. На виготовлення такої кількості ланцюгів витрачалось більше 120 тис. тонн
високоякісного прокату. Тому є актуальним аналіз сучасного стану й методів визначення
несучої здатності ПРВЛ і ТПЛ та визначення на основі цього напрямів перспективних
досліджень з проблеми несучої здатності є актуальною проблемою.

1. Основні положення і визначення. Під терміном "несуча здатність деталі" розуміють
те найбільше зусилля, яке витримує деталь у процесі деформування за межами пружності, або
як здатність деталі виконувати свої функції [4-7].

У [7] подане визначення несучої здатності деталі як елемента конструкції, здійснений
аналіз граничних станів деталей на основі розгляду деформованих станів у кінетичному
розумінні із застосуванням критерію виникнення тріщин або гранично допустимих переміщень.
Це дозволяє визначати відповідні граничні зусилля, число циклів і час, що є характеристиками
несучої здатності деталі. Граничним силовим фактором для визначення несучої здатності деталі
можуть виступати: сила, момент, тиск, тобто силові фактори. Такий підхід до поняття "несуча
здатність" правомірний стосовно несучих конструкцій будинків, споруд, каркасів, окремих
деталей, що несуть статичне або змінне навантаження, в результаті чого виникають відповідні
напруження.

У технічній літературі термін "несуча здатність" застосовують також щодо механізмів
передач та інших технічних об'єктів, які не тільки сприймають певні навантаження, але, і це
основне, й виконують роботу. Проте у технічних словниках та довідниках [8 - 10] не подають
визначення  несучої здатності механічної передачі чи машини. Очевидно, це поняття
формально перейшло на механізми, які виконують роботу. Тому розглядати несучу здатність
механічної передачі чи машини, керуючись тільки силовим фактором, було б недостатнім.

Поняття несучої здатності машини в цілому подається у [11]: це такий стан машини, при
якому вона може виконувати роботу в заданих умовах експлуатації з допустимими
відхиленнями від регламентованих параметрів та вимог (при встановленому рівні впливу
зовнішніх факторів і технічного обслуговування), тобто це властивість деталей і вузлів машин
сприймати навантаження, які виникають при обумовлених режимах експлуатації (динамічні
перевантаження чи інші додаткові силові та кінематичні фактори) без порушення їх
функціонального призначення.

В [7] пропонують поняття "гранична несуча здатність" (ГНЗ). Розрізняють ГНЗ деталей
конструкцій при в’язкому і крихкому або перехідному (квазікрихкому) станах матеріалу.

ГНЗ деталей конструкцій при в’язкому стані матеріалу розглядається як така стадія їх
навантаження, після якої суттєва зміна розмірів здійснюється без значного збільшення
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навантаження, тобто настає швидка зміна форми. В цілому ряді конструкцій граничний стан
такого типу визначають, виходячи з умов їх спряженої роботи з іншим вузлом. Утворенню
граничних станів передує суттєвий пружно-пластичний перерозподіл деформацій і напружень,
тому розрахункове визначення зусиль, які відповідають граничним станам, вимагає розв’язання
відповідних задач способами опору матеріалів.

ГНЗ деталей конструкцій при крихкому (квазікрихкому) стані матеріалу розглядається як
така стадія статичної або швидкоплинної деформації, при якій виникають умови швидкого
розвитку тріщин існуючих як у вихідному стані, так і тих, що виникають від інших джерел їх
ініціювання (корозійних дефектів, механічних пошкоджень поверхонь і т. д.).

Коли навантаження від зовнішньої дії pQ  створює стан, що не досягає граничного для

деталі, то запас її міцності визначається за формулою: pгрQ QQn / , де грQ − зусилля, що
створює граничний стан матеріалу деталі.

Так як у багатьох випадках граничний і робочий стани відповідають пружно-пластичним
станам деформування, то деформації і напруження непропорційні зусиллям. Із цього виходить,
що запас міцності визначається за напруженнями або деформаціями, із
співвідношень: ргрn у/уу  ; ргрe еen / , тут Qnn у , Qe nn  , де гру і ру − відповідно
граничні і робочі напруження; гре  і ре - відповідно граничні і робочі деформації.

2. Несуча здатність ланцюгової передачі. Спробуємо дати визначення несучої здатності
для ланцюгової передачі. Несуча здатність ланцюгової передачі за [12-14] − це її здатність
виконувати роботу, тобто передавати певну потужність при потрібній довговічності (терміні
служби) передачі. Як правило, потужність визначається як функція швидкості аналітичним або
графічним методом.

У роботі [16] подають визначення терміну "навантажувальна здатність", яке за змістом
співпадає з даним нами визначенням несучої здатності. Навантажувальну здатність оцінюють
граничною потужністю, яку може передавати ланцюгова передача із заданими геометричними
та кінематичними параметрами при потрібному ресурсі її роботи в конкретних експлуатаційних
умовах. Як бачимо, це одне і те ж поняття, яке в подальшому будемо називати "несуча
здатність".

Розглянемо як несуча здатність ланцюгової передачі зв'язана з її працездатністю.
Працездатність − це такий стан виробу (ланцюга, зірочки, ланцюгової передачі в цілому), при
якому в даний момент часу його основні параметри знаходяться в межах, встановлених
вимогами технічної документації [17]. Цими параметрами є:

− кінематичні параметри, зумовлені зношуванням ланцюга і зірочок;
− міцність окремих деталей ланцюгової передачі (статична і втомна);
− міцність  пресових з'єднань валик-пластина, втулка - пластина.
Таким чином, поняття працездатності ширше, ніж поняття несучої здатності, тому можна

розглядати поняття  несучої здатності ланцюгової  передачі за кожним із параметрів
працездатності. Як бачимо, для несучої здатності ланцюгової передачі силовий фактор є одним
з основних.

3. Несуча здатність приводних роликових і втулкових ланцюгів та їх елементів.
Несуча здатність шарнірних вузлів, в тому числі і для приводних ланцюгів, згідно з [17]
визначається міцністю провушин, пластин та валиків. Критерієм вичерпання несучої здатності
вважають значні незворотні пластичні деформації: згин валика, контактне зминання, розрив або
зріз провушин, руйнування одного з елементів, що утворюють вузол, які відбуваються при
певних зусиллях. У [18] наближено розв’язано часткові задачі для провушин пластин в
припущенні рівномірно розподіленого навантаження по дузі контакту з валиком. Наприклад,
для провушини пластинчастого ланцюга, в якого пластина має округлену головку радіусом

0
R

і співвідношення діаметра внутрішнього отвору d  до ширини провушини B , що дорівнює

5,02/  Rd
B
d . Граничне значення несучої здатності за умовою текучості визначається  із

залежності:
  Tгр dRF у2625,0 125,0   , (1)

де грF − граничне навантаження, що визначає несучу здатність; Tу − границя текучості
матеріалу.
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В роботі [19] теоретично визначено оптимальне значення співвідношення радіуса
головки провушини до діаметра отвору пластини 16,1/

0
dR  пластинчастих ланцюгів та

співвідношення 588,02/ Rd  і 44,1/ td  (тут t − товщина пластини), вище від яких несуча
здатність не зростає. Значення 16,1/0 dR  підтверджено експериментально на зразках із
Сталі 40Н. Таким чином, приблизними теоретичними рішеннями можна отримати інформацію
для оцінки несучої здатності елементів шарнірного вузла за границею текучості.
Експериментальні дані про міцність провушин і з’єднань використовують у розрахунковій

практиці для обчислення несучої здатності.
Руйнування деталей при дії змінних напружень викликане

утворенням втомних тріщин в найнапруженіших зонах деталі,
тобто в місцях їх найбільшої концентрації. В пластинах ланцюгів
такими місцями є провушини, де дійсні напруження завжди
набагато перевищують середні (номінальні). Розрахункам
провушин приводного ланцюга присвячено багато праць [13, 20-
25]. Найповніше аналіз цих робіт виконаний І. І. Івашковим [24,
25]. Недоліки технічних рішень задачі про розподіл напруг у
провушині пластини наочно продемонстровані розрахунком,
запропонованим Бернгардом. В поданих формулах Бернгарда і
виконаного за ними розрахунку видно, що форма провушини,
висота головки і характер посадки навантажувального стержня не
впливають на кінцеві результати обчислень. Це протирічить
дослідним даним. Шість різновидностей пластин Бернгард зводить
до однієї, в той час як дійсні максимальні напруження в цих
пластинах в певному перерізі можуть відрізнятися у два - три рази
і на 40% відрізняються від таких напружень, визначених за
формулами Бернгарда.

У [22] викладений спосіб розрахунку провушини, що
базується на теорії кривого бруса при уточнених законах розподілу
навантажень в контакті провушини з валиком в розрізі. Розглянута
поведінка провушини в умовах малоциклового навантаження за

межею текучості і відзначені значні резерви міцності. Теорією кривого бруса керувались і
автори праці [23] для розрахунку провушини. Зокрема, тут  приймається лінійний закон
розподілу зовнішнього навантаження по внутрішній поверхні отворів провушини, а при
розкритті статичної невизначеності враховується зміщення нейтрального шару. Результати цих
розрахунків точніші, ніж за Бернгардом і Ляме. Розрахунок  провушин наведений в роботах [20,
21, 26], в яких запропоновані різні методи зменшення величини напружень в провушинах.

Із наведеного вище визначення несуча здатність ПРВЛ визначається роботою або
потужністю при заданій довговічності. Враховуючи, що потужність дорівнює добутку сили на
швидкість, можна при заданій швидкості подавати несучу здатність ланцюга граничним
зусиллям F , яке передає приводний ланцюг .

Тоді несуча здатність ПРВЛ визначається за формулою:
  ОПЗН FpF 

0.. , (2)
де ..ЗНF − граничне допустиме зусилля, яке передає ПРВЛ і ТПЛ;
 

0
p − допустимий тиск в шарнірі ланцюга, що приймається в залежності від критерію

довговічності, параметрів передачі, МПа;
ldFОП  − опорна площа поверхні шарніра, мм2, [17, 29], де d − діаметр осі, м l −

довжина втулки, мм.
Допустимий тиск в шарнірі ланцюга залежить від його типу, рядності, умов змащування,

що враховується відповідно коефіцієнтами типу рядності, змащування цk , тk , ck  і
розрахункового базового тиску

б
p шарнірі ланцюга, який вибирається в залежності від

критерію довговічності [12, 14], тобто:
 

б
pkkkp cтц 0 . (3)

Рисунок 1. Схематичне

зображення провушини

із округленою голов-

кою: 1 – болт, 2 –

пластина за [19]
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При розрахунку працездатності приводних роликових ланцюгів за критерієм
зносостійкості на основі вітчизняного та закордонного досвіду розрахунку ПРВЛ при
нормальних умовах роботи і відомій швидкості V  руху ланцюга, величину

б
p рекомендують

визначати із залежностей:
54/25 3  Vpб МПа − для ПРВЛ, [14, 15];

40
б

p  МПа − для пластинчастих тягових ланцюгів, [24].
Тоді ..ЗНF  визначається за формулою:

ОПcтцЗН FVkkkF  3
.. /25 . (4)

Якщо відомі швидкість руху ланцюга і число зубів 1z  меншої зірочки, то для ПРВЛ

54/25,6 3
1  VzpV

б
МПа, (5)

і відповідно

ОПcтцЗН FVzkkkF  3
1.. /25,6 . (6)

Якщо швидкість руху ланцюга невідома і параметри передачі відрізняються від
нормальних, то

б
p  в шарнірі рекомендують визначати із виразів в залежності від вихідних

даних [14]:
− при частоті обертання 501 n  об/хв і діаметрі кола 1D  меншої зірочки

54/670 3
11  Dnp D

б
МПа, (7)

і відповідно

ОПcтцЗН FDnkkkF  3
11.. /670 ; (8)

− при частоті обертання 501 n  об/хв і крокові ланцюга t  з врахуванням числа зубів 1z
меншої зірочки

54/400 3
1  tnkp pz

n
б

МПа. (9)
Значення коефіцієнта pzk , що враховує число зубів ведучої зірочки 1z , наведені у [14].
Тоді

ОПcтцЗН FtnzkkkF  3
1

6
1.. /625,0400 . (10)

При заданій довговічності ПРВЛ ( 1000C год) базовий допустимий тиск в шарнірі
визначають в залежності від міжцентрової віддалі отворів пластин tA  в кроках, передавального
числа u , швидкості руху 1V м/с, а також при умовах регулярного змащування ( 1ck ),
спокійного навантаження ( 1г k ) і при допустимому збільшенні контактного кроку нtt  03,0 ,
де нt − номінальне значення контактного кроку ПРВЛ, а значення базового допустимого тиску
і несуча здатність виражаються такими залежностями:

54//д4350 3
1  VAuCzp tt

c
б

МПа, (11)

OПttcmцЗН FVAuCzkkkF  3
1.. //д . (12)

Розрахунок допустимого базового тиску за витривалістю деталей ПРВЛ при базовому
терміні служби 15000....10000C  годин для середніх значень 50...30tA  мм, 3....5,1u  в
залежності від заданих параметрів передачі 1n , 1z при спокійному навантаженні ( 1г k ) і
достатньому змащуванні ( 1ck ) рекомендується виконувати за формулами:

− при умові забезпеченні витривалості пластин:
а) для випадку, коли 4,25t  мм

54104,25//5,32 249
1

12
1  tпл

пл kYtnzp
б

МПа, (13)

OПcmцЗH FtnzkkkF  249
1

12
1.. 4,25// , (14)

де плY , tk − відповідно коефіцієнти для визначення допустимого тиску з умови
витривалості пластини ланцюга і в залежності від його кроку;

б) для випадку, коли t >25,4 мм
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54104,25//5,32 69
1

12
1  tпл

пл kYtnzp
б

 МПа, (15)

OПcmцЗH FtnzkkkF  69
1

12
1.. 4,25// ; (16)

в) при умові забезпечення втомної міцності роликів і втулок

    54104,25/100//118000 6 93
111  pp

пл kYtnnzp
б

МПа, (17)
де pY , pk − відповідно коефіцієнти для визначення допустимого тиску з умови

витривалості роликів та втулок ланцюга і в залежності від його кроку;

    ОПcmцЗН FtnnzkkkF  6 93
111.. 4,25/100//118000 . (18)

Розрахунок несучої здатності за витривалістю ланцюга необхідно виконувати тільки для
швидкохідних передач [14]. Якщо необхідно забезпечити тривалість роботи ПРВЛ C <1000
годин або 30000....15000C годин, розрахунковий базовий тиск в шарнірах потрібно визначати
за даним терміном служби за допомогою рівнянь:

 а) для пластин при 4,25t мм
54/13500/4,25/5,32 4249

1
12

1  Сtnzp пл
б

МПа, (19)

ОПcтцЗН FCtnzkkkF  4249
1

12
1.. /13500/4,25/5,32 ; (20)

б) для пластин при t >25,4 мм
54/13500/4,25/5,32 469

1
12

1  Сtnzp пл
б

МПа, (21)

ОПcтцЗН FCtnzkkkF  469
1

12
1.. /13500/4,25/5,32 ; (22)

в) для роликів і втулок при 1n > maxn

54/13500)/4,25(//10118 86 9
111

6  Сtnznp в
б

МПа, (23)

OПcmцЗH FСtnznkkkF  86 9
111

6
.. /13500)/4,25(//10118 . (24)

В таблицях 4-7 [15] подані значення необхідних коефіцієнтів, використаних у формулах
(12-24).

У німецькому стандарті DIN 8195 значення розрахункового базового тиску бp
вибирається в залежності від заданих значень V і 1z . Для параметрів та умов, що відрізняються
від заданих, значення допустимого в шарнірах ПРВЛ тиску -  0p повинно коректуватись за
допомогою коефіцієнтів 1л , NK , гk , значення яких подані в DIN 8195. Так, коефіцієнт
питомого зношування враховує зміну міжцентрової віддалі в діапазоні 160...20tA мм в
залежності від передавального числа 7....1u  і характеру навантаження гk , а також значення
коефіцієнта потужності NK , яке залежить від u  і z . Із збільшенням значень параметрів 1z , u ,

tA  допустимий тиск  0p  підвищується в степеневій залежності. Останній забезпечує
довговічність ланцюга, яка регламентована DIN 8195. Допустимий тиск можна визначити із
залежності:

  г100 /л kKkpp Nc  . (25)
Несуча здатність при цьому визначиться за формулою:

ОПNcЗН FkKkpF  г10.. /л . (26)
Німецький вчений Рахнер [27] подає формулу для визначення допустимого тиску в

шарнірі із врахуванням поправочних коефіцієнтів за DIN 8195
  г00 kckpp rc  , (27)

де 0p − вихідний допустимий тиск за DIN 8195;

rc − коефіцієнт шляху тертя,  3 75,41/226  ucAc tr .
При цьому вираз для несучої здатності набуде вигляду:

  ОПtcЗН FucAkkpF  75,41/226г0.. . (28)
Розрахунок несучої здатності ланцюга можна виконувати і за допомогою

навантажувальних номограм, поданих у [28], які являють собою залежність максимальної,
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виходячи з умови міцності і довговічності елементів ланцюга, потужності, яка передається, від
швидкості обертання ведучої зірочки. Типова номограма несучої здатності роликових ланцюгів
показана на рисунку 2. Задана довговічність роботи передачі забезпечується для потужностей,
що лежать в межах заштрихованого контура ОАВС. Ділянка ОА контура визначає несучу
здатність ланцюга з умови міцності пластин на втому, ділянка АВ − з умови ударної стійкості
роликів, і ділянка ВС − з умови зношування валиків і втулок. У цій праці показана залежність
величини потужності ланцюгової передачі від числа зубів ведучої зірочки 1z . Із збільшенням 1z
несуча здатність ланцюга зростає, що вказує на один із найпростіших способів підвищення
потужності, яку передає ПРВЛ.

Рисунок 2. Типова номограма несучої здатності ПРВЛ за [28]

Однак найбільший вплив на несучу здатність ланцюга мають точність його виготовлення
і монтаж передачі [29]. Зменшення перекосів осей шарнірів може значною мірою збільшити
навантаження, що передається. Збільшення терміну експлуатації ланцюга за міцністю роликів
вимагає зменшення граничних навантажень.

Для побудови кривої, яка обмежує можливість використання ланцюга за умовою його
спрацювання, використовується формула К. П. Жукова [16], що визначає коефіцієнт
працездатності 0M  при заданій нормі спрацювання 0

0100/  Ht :
3/2

10 щ)2(  TppkkkkkM iyTupхД , (29)
де  − середнє значення збільшення контактного кроку;

yTupхД kkkkk ,,,, − коефіцієнти, що враховують експлуатаційні, конструктивні,
технологічні параметри передачі;

p , ip − умовні питомі тиски, створювані  відповідно корисним навантаженням та
інерційними силами;

T − заданий термін придатності ПРВЛ;
1щ − частота обертання ведучої зірочки.

При цьому потужність, яку може передавати
ПРВЛ, визначають за формулою:

gk
qR

kT
MFR

N
s

дОП









1000
щ2

1000
щ 3

1
3

1

У

01
3/1

1 ,

(30)
де дR1 − радіус ділильного кола ведучої

зірочки;
81,9g − прискорення вільного падіння, м/с2;

yTupхc kkkkkk У − узагальнений коефіцієнт,
значення якого коливаються в межах 1…2;

3,1......0,1 yTs kkk .
Залежність (30) зображена на рисунку 3 кривою

ОЕС. Як видно із цього рисунку гранична потужність N спочатку збільшується до певної
величини, а потім швидко спадає до нуля. При граничній побудові ділянки ОА діаграми
необхідно задаватись часом роботи передачі і деяким максимальним коефіцієнтом

Рисунок 3. Діаграма несучої здатності за
потужністю в залежності від кутової

швидкості ведучої зірочки [28]: 1, 2 і 3 –
криві, що характеризують )щ( 1fN   з
умов забезпечення міцності пластин,

стійкості і зношування шарнірів,
відповідно



Науковий журнал «ТЕХНОЛОГІЧНІ КОМПЛЕКСИ», №2(8), 2013

© Кривий П.Д., Ляшук О.Л. 37

динамічності дk . Чим вищий рівень динамічності передачі, тим більше відхиляється від прямої
ОЕ крива ОА.

Слід також відзначити, що гранична потужність залежить і від умов експлуатації
передачі. Залежно від них крива 1щN перетинає вісь абсцис при різних значеннях 1щ .
Кращим умовам експлуатації відповідають більш допустимі значення потужності й кутові
швидкості ведучої зірочки. Сукупність всіх кривих для даного типорозміру ланцюга вказує на
шляхи і методи подальшого поліпшення його якості. Під час проектування ланцюга слід
забезпечити комплекс таких властивостей, за яких, по можливості, рівномірно задовольнялись
би всі критерії працездатності. Графічно ця умова виражається тим, що площа minS ,
заштрихована на рисунку 3, повинна бути мінімальною.

Розглянуті у [28] номограми несучої здатності ланцюга дозволяють по новому висвітлити
проектування ланцюгових передач із врахуванням їх початкової точності, монтажу передачі,
умов роботи і тривалості експлуатації. Побудова подібних номограм для кожного типу ПРВЛ і
ряду чисел зубців ведучої зірочки або ж створення відповідних таблиць, які входили б до
стандартів на ланцюги, як це подано у [33] безперечно спростить і вдосконалить задачу
раціонального вибору ланцюгів за заданими експлуатаційними й конструкторськими
параметрами ланцюгового приводу.

Несучу здатність ПРВЛ також визначають за допомогою блокувального контуру [16],
принцип побудови якого подібний до побудови номограм. Блокувальний контур заданої
ланцюгової передачі обмежує область граничних значень потужностей, в якій кожному
конкретному значенню частоти обертання 1n  ведучої зірочки відповідає допустима потужність,
яка є меншою або дорівнює допустимій.

Значна робота з проведення розрахунку навантажувальної здатності роликових передач
здійснена Краснодарською науковою школою під керівництвом д.т.н., проф. Глущенко І. П. та
д.т.н. проф. Петрика А.О [30]. Згідно із [30] навантажувальна здатність – це оптимальна
потужність, яку може передати ланцюгова передача із заданими геометричними і
кінематичними параметрами при необхіднім ресурсі роботи її у конкретних експериментальних
умовах. Навантажувальну здатність визначають за: граничною потужністю, яка передається
ланцюговою передачею з умови втомної міцності пластин ланцюга; границею втомної міцності
деталей шарніра ланцюга; за зносостійкістю; за критерієм заїдання в шарнірі. Для визначення
навантажувальної здатності використовують метод блокувального контура. Один із варіантів як
приклад поданий на рисунку 4, де криві 1, 2, 3 побудовані, виходячи із певних умов:

1 − з умови збереження втомної міцності пластин;
2 – з умови забезпечення втомної міцності деталей шарніра ланцюга;
3 – з умови забезпечення зносостійкості шарнірів.

Рисунок 4. Блокувальний контур граничних потужностей для роликової ланцюгової
передачі з параметрами: ланцюг ПР-25,4-600; міжосьова віддаль Ta =400мм; передавальне

число u =1; число зубців ведучої зірочки 1z  =21; навантаження рівномірне – vK =1; середній
ресурс ланцюга T =5000 годин: 1 − з умови збереження втомної міцності пластин; 2 – з умови

забезпечення втомної міцності деталей шарніра ланцюга; 3 – з умови забезпечення
зносостійкості шарнірів, за [30].
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У праці [31] розглянуто питання вибору основних параметрів ланцюгових передач з
умови забезпечення потрібного терміну служби роликів. Отримані формули дозволяють
визначити робочий діапазон чисел обертів ведучої зірочки, швидкість руху ланцюга та її несучу
здатність, що зумовлена працездатністю роликів. Наведена формула для визначення
потужності, яка передається ланцюгом, в залежності від кроку ланцюга, числа зубів та кутової
швидкості ведучої зірочки. Характер зміни цієї залежності при зміні її визначальних параметрів
відповідає результатам досліджень, наведених у [23]. Аналітично встановлена обернено
пропорційна залежність терміну служби роликів ланцюгів, які використовуються у
швидкохідних і тихохідних передачах, від потужності, що передається, в степені відповідно 0,6
і 4. Для середньохідних передач цей показник змінюється в інтервалі від 4 до 0,6. Усереднене
його значення 2,67 отримане експериментально в роботі [32], результати якої  покладені в
основу американського стандарту на ПРВЛ.

В загальному вигляді несучу здатність ланцюга  можна записати як функцію багатьох
змінних

 .11.. ;;;д;;;;;;;; ОПttтcцЗН FAuCtznVkkkfF  . (31)
Оптимізація цих параметрів і буде вирішенням завдання підвищення несучої здатності

приводних ланцюгів. Ці проблеми частково вирішені у працях [12, 16, 32-45] і потребують
доопрацювання.

4. Деякі особливості визначення несучої здатності багаторядних і баготоконтурних
ланцюгових передач. Вище наведений огляд розрахунку несучої  здатності  в основному
висвітлює роботу однорядної і частково багаторядної ланцюгових передач. Для багаторядних
ПРВЛ несуча здатність визначається добутком потужності N , яку передає однорядний ланцюг,
на так званий, коефіцієнт рядності тK [15]. Проте цілий ряд авторів [12, 13, 17, 43-46] наводять
різні значення коефіцієнта тK  для одних і тих же багаторядних ПРВЛ. Ці дані подані у
таблиці. Як бачимо із таблиці 1 значення тK  мають розбіжності. Крім того, вони представлені
як постійні величини. Проте, величина тK  має ймовірностний характер [38, 40].

Разом з тим проблема розрахунку несучої здатності паралельно-рядних ланцюгових
передач, оснащених двома і більше ланцюгами, практично не вирішена. Частково питання
несучої здатності приводних ланцюгів, які використовуються  в паралельно-рядних передачах,
розглянуте в [38-40, 45]. У працях [38-40] вперше зроблено спробу розглянути несучу здатність
приводного ланцюга у ймовірностному аспекті через стохостичність коефіцієнта нерівномір-
ності навантаження НK  або коефіцієнта рядності тK .

Таблиця 1.
Значення тK  в залежності від кількості рядів багаторядних ланцюгів для ПРВЛ і

приводних ланцюгів підвищеної міцності і точності ПЛМТ, запропоновані різними авторами
КІЛЬКІСТЬ РЯДІВ, mТипи

ланцюгів
1 2 3 4 6 8

Автори,
країна,
рік

ПЛМТ 1,0 1,8 2,5 3,2 4,5 5,8 Баграмов Р.А.
Росія, 1988 [46]

1,0 1,8 2,7 3,6 5,4 - Кунтцман П.
Франція, 1961[43]

1,0 1,7 2,5 3,0 - - Решетов Д. М.
Росія, 1974[17]

1,0 1,7 2,5 3,0 - - Глущенко И. П.
Петрик А. А.
Росія, 1973[12]

1,0 1,8 2,5 3,3 4,5 - Столбін Г. Б.
Готовцев А. А
Котьонок І. П.
Росія, 1973[14]

ПРВЛ

1,0 1,8 2,55 3,2 4,5 5,6 Готовцев А. А
Котьонок І. П.
Росія, 1982[15]
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В роботі [44] подані значення minтK  як квантилів випадкової величини тK , для якої
функція розподілу   KPKF m  < тK =0,95 при рівні ризику 0,05 дворядного втулкового
ланцюга з кроком 9,525 мм, який  використовується у приводі газорозподільного механізму
двигунів внутрішнього згоряння автомобілів ВАЗ і «МОСКВИЧ». При постійній деформації
ведучої вітки 837 мкм і середньоквадратичних відхиленнях контактного кроку у(t) - 30; 40;
50 мкм значення minтK  відповідно дорівнюють 1,81; 1,75; 1,69. При постійному значенні

constу(t)   і  змінних значеннях 837 мкм; 1038 мкм; 1554 мкм відповідно значення
minтK дорівнювали : 1,84; 1,76; 1,69. Отримані результати [45] підтверджують, що

нерівномірність навантаження деталей ланцюга на рядах, що оцінюються відносним
показником тK , залежать від  точності контактних кроків, жорсткості ланцюга та довжини
робочої вітки.

В роботі [37] доведено, що кутова орієнтація втулок, яка виключає можливість контакту
валика із швом втулки, підвищує точність розмірних параметрів дворядних втулкових
приводних ланцюгів, з кроком 9,525 мм і зокрема, середнє значення тK  підвищується з 1,7 до
1,82. Підвищення коефіцієнта рядності і відповідно рівномірності навантаження рядів ланцюга
позитивно впливає на його несучу здатність.

В дослідженнях Хавасової Н. І. [44] запропоновано, враховуючи важкі режими
експлуатації приводних ланцюгів підвищеної міцності і точності ПЛМТ (наприклад, для
бурових установок), здійснити заміну ланцюгових передач, оснащених трирядними ПРВЛ, на
триконтурну ланцюгову передачу, оснащену трьома однорядними ланцюгами. Така
реконструкція дала можливість підвищити довговічність ланцюгових передач у три рази,
зменшити ударні навантаження на 20%, а нерівномірність навантажень по контурах - у два рази
за умови використання зірочки з пружними елементами .

5. Несуча здатність тягових пластинчастих ланцюгів. Найповніше питання несучої
здатності тягових пластинчастих ланцюгів (ТПЛ) висвітлено у працях І.І. Івашкова [24, 25], в
яких визначено, що при роботі такого ланцюга можливі три види його граничних станів за
критерієм міцності:

− втомне руйнування деталей;
− поява в деталях ланцюга недопустимих пластичних деформацій;
− повне руйнування деталей під дією короткотермінового перевантаження.
Несучу здатність ТПЛ пропонують визначати руйнівними навантаженнями відповідно

..врQ , ..дрQ  і ..врQ , при яких можуть виникнути ці граничні стани.
Руйнівне навантаження (кН) за границею витривалості матеріалу пластин згідно з [24]

пропонують визначати за формулою:
 
    ш11б1

ву22,0

у

..11
... 


 

q
Ksrbт

Q нpp
пвр , (32)

де m − число пластин у ланці ланцюга;
b , 1r , s − параметри пластини: ширина, радіус (ширина) отвору і товщина пластини,

відповідно;
вp у3,0у 1  (МПа) – границя витривалості при розтягу (тут в - границя міцності

матеріалу пластини МПа);
в − коефіцієнт, що враховує стан поверхні, змащування і спосіб з’єднання пластин з

валиками і втулками;
..нрК − коефіцієнт режиму навантаження;

q − коефіцієнт чутливості металу до концентраторів напружень;
уб − теоретичний коефіцієнт концентрації напружень;

ш − коефіцієнт, який характеризує форму діаграми граничних напружень.
Руйнівне навантаження (кН) за границею витривалості матеріалу валика на згин по його

середині пропонують визначати за формулою [25]:
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    у

..
3

1
... ш12

веу15,0
Kll
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Q нp
ввр 


  , (33)

де 1у  − границя витривалості при симетричному циклі згину;
d , l  і l  − розмірні параметри: діаметр валика, ширина ланцюга по внутрішніх

пластинах і ширина ланки по серединах зовнішніх пластин, відповідно;
е − масштабний фактор;

..нрК − коефіцієнт режиму навантаження;
ш − коефіцієнт, який характеризує форму діаграми граничних напружень;

уK − ефективний коефіцієнт концентрації напружень при згині;
в − коефіцієнт, який враховує якість обробки поверхні валика;

..нрК − коефіцієнт режиму навантаження.
Руйнівне навантаження (кН) за границею витривалості матеріалу втулок [25]:

 ш1
ву157,0

у..

..11
... 


 

KKKK
Kdl

Q
рпц

нp
втвр



, (34)

де 1у , в  і ..нрК  визначаються так як і для валів;
l   і 1d − ширина ланки по внутрішніх пластинах, яка дорівнює висоті втулки, і зовнішній

діаметр втулки, відповідно;
цK − коефіцієнт, який враховує зниження розрахункового приведеного напруження при

наявності цементації;
K − коефіцієнт, що враховує вплив числа зубів z  і їх форму на зусилля сплющування

втулки на зірочці;
..рпK − коефіцієнт приведених напружень, який враховує сумісний вплив напружень від

згину і сплющування втулки під дією навантаження від зубця зірочки;
уK − ефективний коефіцієнт концентрації напружень для втулок.

Руйнівне навантаження (кН) за границею міцності матеріалу пластин:
  ввнвпвр srbККтQ у21,0 1.....  , (35)

де вK − коефіцієнт, який враховує вплив розмірів, форми отвору і термообробку;
..внK − коефіцієнт, який враховує нерівномірність розподілу навантаження між

пластинами при розриві.
Руйнівне навантаження (кН) за границею міцності матеріалу валиків при згині у перерізі,

що проходить по середині довжини валика перпендикулярно до його поздовжньої осі [25]:

  Р

в
ввр Кll

d
Q





2

у0785,0 3

... , (36)

де d − діаметр валика;
pK − коефіцієнт, що враховує вплив співвідношень валика і втулки.

Руйнівне навантаження (кН) за границею міцності матеріалу втулок [25]:

..

1
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у0785,0

рпц

в
втвр KKK

dl
Q
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



. (37)

Руйнівне навантаження за границею текучості матеріалу пластин можна приблизно
визначити із співвідношення вsпвpsp QQ уу.....  . Визначати руйнівні навантаження за границею
текучості матеріалів інших деталей (валів, втулок) немає необхідності, так як їх пластична
деформація не лімітує їх несучу здатність.

Руйнівне навантаження в
пврQ ... за несучою здатністю пластин при випробуванні ланцюгів

на роботоздатність необхідно визначати із виразу (35), тобто прийняти в
пвpпвp QQ ......  , так як

характер навантаження пластин в процесі роботи і при випробуваннях ідентичні.
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На відміну від пластин на валики при випробуваннях ТПЛ на розтяг навантаження діє по
іншому, і тоді несуча здатність валиків вища, ніж при їх експлуатації і визначається формулою
[25]:

  alсК
dК

Q
р

ввнв
ввр 23

у118,0

2

3
..

... 


 , (38)

де pK  − коефіцієнт, що залежить діаметра валика і висоти втулки;

2c − розмірний параметр, що визначається віддаллю між внутрішніми плоскими
поверхнями зовнішніх пластин ТПЛ;

a − довжина площадки дотику здеформованого вала і втулки.
6. Ймовірнісний аспект несучої здатності ПРВЛ і ТПЛ. Умови навантаження деталей

ПРВЛ і ТПЛ та характеристики міцності мають певне розсіювання, що є наслідком змінності
умов експлуатації, розсіюванням геометричних розмірів деталей ланцюгів, відхилень фізико-
механічних властивостей матеріалів  і технологій виготовлення. Статистична оцінка величин
чисельника і знаменника у формулах запасу міцності відображається відповідними функціями
розсіювання типу нормального, нормально-логарифмічного, зрізаного нормального і т.д. [7,].
Значення запасу міцності можна визначити за середніми значеннями діючих зусиль і несучої
здатності або за експериментальними (найбільшим за зусиллям і найменшим за несучою
здатністю).

У тому чи іншому випадках необхідна величина запасу міцності визначається вимогами
надійності при певних умовах роботи. Надійність оцінюється ймовірністю появи руйнувань
окремих елементів конструкції із загального числа працюючих деталей в ланцюгах. Аналіз
літературних даних [7, 17, 28, 38, 39, 44] показує, що стосовно ПРВЛ і ТПЛ ще недостатньо
розроблені методи імовірнісної оцінки несучої здатності цих виробів.

Висновок
Вищенаведений огляд досліджень несучої здатності ПРВЛ і ТПЛ вказує на те, що автори

у своїх працях, в основному, приділяли увагу однорядним і частково багаторядним ПРВЛ та
однорядним ТПЛ. Крім цього при розгляді цієї проблеми зовсім (або частково) не
враховувалась стохастичність таких суттєвих параметрів ланцюгової передачі як точність
розмірних параметрів ПРВЛ та ТПЛ, конструктивні розміри ланцюгових передач і фізико-
механічні властивості матеріалів ланцюгів, наприклад, їх жорсткість. Тому проведення
досліджень несучої здатності для ланцюгових передач, оснащених ПРВЛ та ТПЛ, із
врахуванням стохастичності вищезазначених параметрів та ймовірнісним поданням
нерівномірності навантаження ведучих віток ланцюгових передач є актуальними і можуть дати
нові позитивні результати, які в кінцевому розрахунку приведуть до створення нових типів
ланцюгів, оптимізації параметрів ланцюгових передач і значного економічного ефекту.
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