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МЕТОДИКA РОЗРАХУНКУ ПАРАМЕТРІВ ПОВОРОТУ ФРОНТАЛЬНОГО НАВАНТАЖУВАЧА  
НА БАЗІ КОЛІСНОГО ТРАКТОРА ТА ВИВЧЕННЯ ВПЛИВУ НАВАНТАЖЕНЬ НА ВТОМНУ 
ДОВГОВІЧНІСТЬ ЙОГО СТРІЛИ 

Розглянута вдосконалена методика параметрів розрахунку маневреності колісного фронтального навантажувача на базі колісного трак-
тора, у тому числі з бортовою системою повороту, та вплив навантажень, що виникають в процесі черпання, підйому та навантаження 
ковшем матеріалу, на втомну міцність стріли навантажувача для виявлення раціонального способу його виконання. Розроблена та про-
аналізована математична модель фронтального навантажувача в процесі черпання, підйому, навантаження щебеню та піску, в процесі 
руху та повороту по штучному покриттю та на ґрунті з пустим та наповненим ковшем при різних висотах підйому стріли (опущене, се-
реднє положення, максимальний підйом). Проведена оцінка відповідності розрахункової моделі до умов роботи натурального наванта-
ження. Проведений розрахунок моменту інерції, моменту опору, геометричних характеристик небезпечного перерізу стріли фронтально-
го навантаження, визначено максимальний згинальний момент, максимальне напруження та допустиму межу витривалості. 
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В. М. КРАСНОКУТСКИЙ, Е. И. ЗИНЧЕНКО, Л. В. РАЗАРЕНОВ, А. В. ЯРЫЖКО 
МЕТОДИКA РАСЧЕТА ПАРАМЕТРОВ ПОВОРОТА ФРОНТАЛЬНОГО ПОГРУЗЧИКА 
 НА БАЗЕ КОЛЕСНОГО ТРАКТОРА И ИЗУЧЕНИЕ ВЛИЯНИЯ НАГРУЗОК  
НА УСТАЛОСТНОЕ РАЗРУШЕНИЕ ЕГО СТРЕЛЫ  

Рассмотрена усовершенствованная методика параметров расчета маневренности колесного фронтального погрузчика на базе колесного 
трактора, в том числе с бортовой системой поворота, и влияние нагрузок, возникающих в процессе черпання, подъема и погрузки ков-
шом материала, на усталостную прочность стрелы погрузчика для выявления рационального способа его исполнения. Разработана и 
проанализирована математическая модель фронтального погрузчика в процессе черпания, подъема, погрузки щебня и песка в процессе 
движения и поворота по искусственному покрытию и на почве с пустым и наполненным ковшом при различных высотах подъема стрелы 
(опущена, среднее положение, максимальный подъем). Проведена оценка соответствия расчетной модели  условиям работы натурально-
го нагружения. Проведен расчет момента инерции, момента сопротивления, геометрических характеристик опасного сечения стрелы 
фронтального нагружения, определены максимальный изгибающий момент, максимальное напряжение и допустимый предел выносли-
вости. 

Ключевые слова: фронтальный погрузчик; стрела; поворот; маневренность; усталостное разрушение; поворотливисть; устойчи-
вость; ковш; призма сдвига; проходимость; универсальность; коэффициент сцепления 

V.  KRASNOKUTSKYI, O.  ZINCHENKO, L. RAZARENOV, O. YARYZHKO 
METHOD OF TURNING PARAMETERS CALCULATION FOR FRONTA L LOADER ON THE BASE 
OF WHEELED TRACTOR AND STUDYING THE LOADS IMPACT ON  THE FATIGUE 
DESTRUCTION OF ITS JIB 
 

An improved parameters calculation methodology is reviewed for the maneuverability of a wheel loader based on a wheeled tractor, including an 
onboard steering system. The effect of loads is investigated arising in the process of scooping, lifting and loading the bucket material on the fatigue 
strength of the loader arm to identify the rational method of its execution. A mathematical model of a front-end loader was developed and analyzed 
during the process of digging, lifting, rubble and sand loading in the process of moving and turning over the artificial surface and on the soil with 
an empty and filled bucket at different heights of jib lift (jib is lower, it is in middle position, it is on maximum lift). The conformity assessment is 
made for the computational model of natural loading work conditions. Calculations made for the moment of inertia, the moment of resistance, the 
geometric characteristics of the dangerous section of the front-loading jib, the maximum bending moment, the maximum stress and the permissible 
fatigue limit. 

Keywords: front loader; jib, rotation; maneuverability; fatigue destruction; steering; stability; bucket; prism shift; permeability; versatility; 
clutch ratio  

Вступ. Фронтальні навантажувачі на колісних 
тракторах, у тому числі малогабаритні фронтальні 
навантажувачі (МФН) з бортовою системою пово-
роту, отримали широке застосування у багатьох 
галузях промисловості та сільському господарстві. 
Це обумовлено високими експлуатаційними показ-
никами, великою гамою навісного обладнання, уні-
версальністю застосування, маневреністю, мобіль-
ністю, прохідністю. Вони прості в управлінні та 
обслуговуванні, їх вартість та експлуатаційні ви-
трати порівняно невеликі. Відсутність керованих 
коліс і забезпечення повороту машини за рахунок 
розугодження швидкості оборотів рушіїв правого 
та лівого бортів тягне за собою перехід машини в 
галопуючий режим руху як наслідок підвищення 
вірогідності перевороту навантажувача. 

Досвід застосування МФН свідчить про те, що 

втрата стійкості можлива не тільки у випадках, ха-
рактерних для машин класичної компоновки, але і 
при розвороті з одночасним гальмуванням одного з 
бортів. Загальноприйнята оцінка повздовжньої 
стійкості ковшових навантажувачів при гальмуван-
ні робочого обладнання це не враховує. 

Мета і постановка задачі. Метою досліджен-
ня є удосконалення методики розрахунку парамет-
рів процесу повороту і динамічної стійкості фрон-
тальних навантажувачів, в тому числі МФН. До 
числа основних задач, що розв’язуються, належать: 
розробка та аналіз математичної моделі поворотів 
малогабаритного навантажувача, а також оцінка 
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відповідності запропонованої розрахункової моделі 
умовам повороту натурної машини. 

Постановка проблеми у загальному вигляді 
та її зв'язок із важливими науково–
практичними задачами. Джерелом втомного руй-
нування елементів металоконструкцій робочого 
обладнання та ходових пристроїв є дія змінних у 
часі напружень [1, 2], що виникають у робочому 
процесі фронтального навантажувача під впливом 
різних навантажень. 

Як показали попередні дослідження [3], най-
більшій завантаженості фронтальний навантажувач 
піддається у процесі черпання матеріалу. 

Напруження, що виникають під час черпання 
матеріалу ковшем фронтального навантажувача, 
залежать від глибини попереднього заглиблення 
ковша в штабель, характеру руху різальної кромки 
ковша, тобто від способу черпання матеріалу. 

Застосування і реалізація у робочому процесі 
раціонального способу черпання, тобто здійснення 
черпання сипучих матеріалів ковшем навантажува-
ча поєднаним способом, дозволяє істотно знизити 
всі складові опорів, що виникають при черпанні 
матеріалу, а, отже, значно зменшити амплітуду 
навантажень, що діють на робоче обладнання та 
базову машину у процесі роботи. Це дозволить збі-
льшити кількість циклів навантаження і підвищити 
напрацювання на відмову елементів металоконст-
рукцій робочого обладнання та ходових пристроїв, 
що призведе до підвищення надійності машини в 
цілому. 

Дослідження кінематики повороту інтегра-
льного трактора з керованими передніми та за-
дніми колесами. Однією з основних характеристик 
механічного руху, у тому числі руху колісної ма-
шини, є траєкторія. Можна розглядати траєкторію 
руху однієї будь-якої точки (наприклад, центра мас 
машини) і рух або положення інших точок машини 
по відношенню до центру мас [4]. 

Сили, які формують траєкторію руху, доціль-
но приймати доданими там, де вони дійсно прикла-
дені, або обмовляти і відповідним чином врахову-
вати відступи. 

Колісні машини практично весь час рухаються 
по криволінійних траєкторіях. Це пояснюється не 
тільки тим, що абсолютно прямолінійних ділянок 
доріг дуже мало, але, головне, тим, що машині до-
водиться повертати з однієї дороги або вулиці на 
іншу, об'їжджати що-небудь, уникати чого-небудь, 
нарешті, на машину майже завжди діють бічні си-
ли, які змінюють або прагнуть змінити траєкторію 
руху, а водієві доводиться її коригувати. 

Прийнято виділяти умовно прямолінійний рух 
по траєкторії з кривизною менше 0,001...0,002 м-1 
(радіусом кривизни більше 500...1000 м), а всі інші 
рухи відносити до криволінійних. 

Траєкторія руху машини змінюється або за 
бажанням водія, або в результаті якихось зовнішніх 
впливів, або, нарешті, внаслідок зміни деяких па-
раметрів самої машини у процесі руху. 

Криволінійний рух часто називають поворо-
том, хоча зазвичай застосовують цей термін у тих 

випадках, коли траєкторія руху змінюється за ба-
жанням водія. Властивість машини здійснювати 
повороти з максимальною кривизною (мінімальним 
радіусом) на дорозі і місцевості називається пово-
роткістю. 

Чим більше кривизна можливої траєкторії, 
тобто чим менше радіус повороту машини, тим 
краще її повороткість. Таким чином, основним по-
казником оцінки повороткості є радіус повороту 
машини. У машини є безліч радіусів повороту. За 
розрахунковий радіус повороту nR  будемо при-

ймати відстань від миттєвого центру обертання 
(повороту) до поздовжньої осі машини. Проекція 
миттєвого центру на поздовжню вісь машини є по-
люсом повороту. Можна визначити будь-який ін-
ший радіус, зокрема, радіус повороту по передньо-
му зовнішньому колесу, який зазвичай наводиться 
у технічних характеристиках. Оскільки траєкторію 
руху прийнято характеризувати траєкторією центру 
мас, радіусом кривизни траєкторії вважається від-
стань від миттєвого центру повороту до центру 
мас. 

Ознакою криволінійного руху (повороту) є 
непаралельність переміщення у плані будь-яких 
двох точок машини. Це можливо, коли дві точки 
машини мають різні за величиною або напрямком 
швидкості руху. 

Мінімальний радіус повороту служить показ-
ником оцінки статистичної повороткості машини. 
Цей показник найбільш важливий, але не дає виче-
рпної характеристики повороткості. У ряді випад-
ків важливий не тільки сам факт повороту машини 
з певним радіусом, а й те, за який час і на який кут 
зможе повернутися машина або на скільки знизить-
ся її швидкість у процесі повороту порівняно з 
прямолінійним рухом. Такі дані характеризують 
вже динамічну повороткість. 

Процес повороту машини складається з трьох 
етапів: перехід від прямолінійного руху до криво-
лінійного, коли кривизна траєкторії збільшується – 
вхід у поворот; рух з постійною кривизною – рів-
номірний поворот; повернення до прямолінійного 
руху – вихід з повороту. У окремому випадку дру-
гий етап може бути відсутнім. 

На вдосконалених дорогах передбачаються ді-
лянки для поступового переходу від прямолінійно-
го руху до криволінійного з постійною кривизною. 

Дослідження криволінійного руху машини ве-
дуться у двох напрямках:  

1) визначення та дослідження кінематичних 
параметрів: траєкторії, швидкості та прискорення 
руху машини;  

2) визначення силових параметрів: крутних 
моментів, що виникають при повороті.  

Кінематичні параметри дають велику, але не-
повну інформацію про поворот. Повна інформація 
про можливість руху із заданими кінематичними 
параметрами не може бути отримана без певних 
силових параметрів. 

Розглянемо способи повороту та умови пово-
роткості. 
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Колісні машини можуть здійснювати поворот 
трьома основними способами: 

1) зміною кутів між площинами обертання ко-
ліс і поздовжньою віссю машини за рахунок пово-
роту керованих коліс; 

2) зміною цих же кутів за рахунок зміни по-
ложення однієї частини машини відносно іншої 
(зчленовані машини); 

3) зміною величини швидкостей коліс різних 
сторін (лівої і правої). Так роблять поворот гусени-
чні машини. Цей спосіб називається бортовим по-
воротом. 

Розглянемо, як здійснюється поворот за пер-
шим, найбільш поширеним у колісних машин спо-
собом. Для початку будемо вважати, що колеса 
жорсткі у бічному напрямку, машина рухається з 
постійною швидкістю, сила інерції відсутня. 

Припустимо, ведучими і некерованими коле-
сами є задні колеса, керованими – передні ведені 
(рис. 1, а). Від ведучих коліс на корпус передають-

ся штовхаючі зусилля '
2kP  і ''

2kP , які приводимо 

до рівнодіючої 2kP , що додається до корпусу у 

напрямку поздовжньої осі симетрії машини. Поки 

вважаємо, '
2kP = ''

2kP . Відповідно, до середини пе-

реднього моста прикладена від корпусу та ж штов-

хаюча сила 2kP . Цю силу можна розкласти на дві 

складові: поздовжню, паралельну площині обер-

тання коліс θ= cos2kx PP , і бічну, перпендикуляр-

ну до площини обертання коліс θ= sin21 ky PP . 

 

  
а      б 

 

   
в      г 

 

Рис. 1 – Схеми повороту:  
а – задні колеса ведучі та некеровані; б – передні колеса ведучі та керовані; в – поворот зчленованих машин;  

г – бортова схема повороту 
 
 

Сили тяги задніх коліс змушують переміщати-
ся ці колеса в тому напрямку, у якому вони діють, 
тобто в площині свого обертання по вектору швид-
кості 2v

r
 точки В середини заднього моста. Складо-

ва 1xP  штовхаючої сили відносно точки В створює 

момент, який прагне повернути машину проти го-
динникової стрілки, тобто в тому ж напрямку, в 
якому повернені колеса. Цей момент назвемо мо-
ментом повертання. Друга складова 1yP  штовхаю-

чої сили створює щодо тієї ж точки В момент, 
спрямований у бік, протилежний повороту керова-
них коліс. Його можна назвати моментом опору 
повороту. При усталеному русі з умов рівноваги ці 
моменти дорівнюють один одному. 

Для того, щоб передня вісь переміщалася в 
напрямку, паралельному площині обертання коліс, 
їй слід подолати реакцію, рівну силі опору кочен-
ню 1zfR  передніх коліс, де 1zR  – нормальна реак-

ція, яка припадає на передню вісь. Але для того, 

щоб ця вісь могла переміщатися в напрямку скла-
дової 1yP , їй необхідно подолати силу опору ко-

ченню. У переважній більшості випадків коефіці-
єнт зчеплення істотно більше коефіцієнта опору 
коченню, а значить, при тій же нормальної реакції 
сила зчеплення  11 zRP ϕ=ϕ більше сили опору ко-

ченню 1zfR  Таким чином, переміщенню в напрям-

ку сили 1xP  чинить опір сила реакції, істотно мен-

ша, ніж в напрямку дії сили 1yP . Крім того, при 

кутах θ  повороту керованих коліс, менших 45° (як 
правило, керовані колеса повертають на кути до 
15...20°, рідко до 30°), складова  1xP  більше 1yP . 

Таким чином, вектор швидкості 1v
r

 середини пе-

редньої осі спрямований під кутом θ  до поздовж-
ньої осі і вектора 2v

r
 середини задньої осі, що і ви-

значає криволінійний рух (поворот) машини. 
З огляду на співвідношення між можливими 
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силами 1xP  і 2xP , отримуємо, що умовою кочення 

ведених коліс в площині їх обертання при повороті 
є ϕ>θ /cos f . 

Практично при будь-яких дорожніх умовах 
кочення в площині свого обертання може бути за-
безпечено при кутах повороту θ , що досягають 
78...88°. 

У разі, коли передні керовані колеса ведучі 
(рис. 1, б), момент повертання, створюється силою 
тяги передніх коліс, спрямованою у площині обер-
тання цих коліс під кутом θ  до поздовжньої осі. 
Складова θcos1kP  сили тяги буде штовхати вперед 

задню вісь, а складова θsin1kP на плечі L створить 

момент, що повертає машину в сторону повороту 
керованих коліс. Відповідним чином визначаються 
напрями векторів швидкостей центрів мостів. Ке-
ровані колеса в цьому випадку можуть бути повер-
нені практично на будь-який кут. 

У деяких спеціальних машинах (наприклад, у 
багатовісних машинах для перевезення великога-
баритних вантажів), а останнім часом навіть в 
окремих легкових машинах, застосовується систе-
ма повороту, при якій всі колеса повертаються в 
одну сторону. Це забезпечує можливість як криво-
лінійного руху, так і прямолінійного під будь-яким 
кутом до поздовжньої осі машини від 0° до 90°, що 
забезпечує високу маневреність таких машин. 

За іншим способом здійснюється поворот 
зчленованих машин (рис 1, в). У даному випадку 
поворот відбувається як у машин з керованими ко-
лесами, так і з некерованими, але з тією різницею, 
що одні колеса по відношенню до інших змінюють 
площину свого обертання одночасно з поворотом 
однієї частини машини по відношенню до іншої. 

При бортовому повороті (рис 1, г) механізми 
повороту забезпечують різні швидкості зовнішніх 

нv  і внутрішніх вv  коліс щодо поздовжньої осі 

симетрії машини. Різниця в цих швидкостях при-
зводить до криволінійного руху, тобто повороту. 
Цікаво відзначити деякі окремі випадки, яких не 
буває при перших двох способах повороту. Так, 
якщо швидкість коліс одного боку машини дорів-
нює нулю, а швидкість коліс іншого боку відмінна 
від нуля, миттєвий центр повороту лежить в пло-
щині коліс, що не обертаються. Радіус повороту 
при цьому дорівнює половині колії машини. Якщо 
швидкості коліс лівого і правого боків однакові за 
абсолютною величиною, але протилежно спрямо-
вані, то миттєвий центр повороту розташований в 
середині колії і бази, радіус повороту дорівнює 
нулю, тобто машина повертається на місці. 

Таким чином, бортовим поворотом досяга-
ються істотно менші радіуси повороту, що є його 
перевагою  порівняно з двома першими способами. 

Була розглянута лише якісна сторона повороту: 
яким чином може здійснювати поворот колісна ма-
шина. Для того, щоб визначити можливість поворо-
ту з заданим радіусом в певних умовах, необхідно 
врахувати вплив на машину багатьох чинників. 

При повороті на машину діють бічні сили і 

додаткові моменти, які збільшують поздовжні реа-
кції, а також необхідний для руху крутний момент 
коліс. Тому, щоб машина повертала з заданим раді-
усом, потрібно забезпечити дві умови: 

1) можливість створення достатньої сили тяги 
ведучих коліс, здатної подолати зростаючу порів-
няно з прямолінійним рухом силу опору руху; 

2) відсутність ковзання (буксування) коліс не 
менше двох осей машини, з яких хоча б одна пови-
нна бути віссю з керованими колесами. 

Остання умова пояснюється тим, що поло-
ження машини на площині дороги визначається 
двома точками. Разом з тим, якщо колесо або вісь з 
двома колесами ковзає, то напрямок його перемі-
щення, а значить, і положення у заданий момент 
часу, не може бути визначено однозначно. Ці дві 
умови зручніше виразити у безрозмірній формі. 

Тоді першою умовою повороткості є: 

,fDfдоп −≤  (1)

де Mkoiповдоп GРPf /)(∑ ∑−=  (∑ повP  – сума 

всіх сил опору руху, що діють на всю машину при 
її повороті).  

Таким чином, збільшення коефіцієнта опору 
коченню допf  за рахунок криволінійного руху не 

повинна перевищувати запас динамічного фактора 
над коефіцієнтом опору коченню прямолінійних 
коліс. 

Введемо поняття коефіцієнта зчіпної сили осі 

)./(2
0

2
0 zoyxo RRRk ϕ+=ϕ  

(2)

Згідно з другою умовою повороткості необ-
хідно, щоб не менше ніж для двох осей, з яких хоча 
б одна керована, дотримувалася умова 

.0≤ϕоk  (3)

Тобто результуючі реакції в площині дороги у 
цих двох осей мають  бути менше сил зчеплення 
коліс цих осей. 

Бортовий поворот забезпечується моментом 
різниці поздовжніх сил зовнішніх і внутрішніх ко-
ліс. [7]. Для здійснення рівномірного швидкісного 
повороту цей момент повинен дорівнювати момен-
ту опору повороту пмM . Останній утворюється 

бічними реакціями, що діють на колеса осей в на-
прямках, протилежних їх переміщенню. Таким чи-
ном, умовами повороткості при цьому способі бу-
дуть також умова (1) і 

,2/)(
1
∑
=

=≥−
n

i
oiyiпмхнхв lRMBRR  (4)

де    пмM  – момент опору повороту машини;  

yiR  – бічна реакція i – ої осі;  

n  – число осей машини;  

oil  – відстань від i –ої осі до полюса nO  пово-
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роту машини;  
B  – колія машини. 
Основний недолік бортового повороту – істо-

тно велике ковзання коліс по опорній поверхні, 
тому потрібні великі поздовжні реакції коліс різних 
бортів. Імовірність того, що ці реакції ( хвR і хнR ) 

не будуть досягнуті або за умовами зчеплення або 
по достатності сил тяги, мала. 

Кінематика повороту машини. Отже, при 
криволінійному русі завжди є бічна сила, бічна де-
формація або прослизання елементів шини по опо-

рній поверхні, які залежать від великої кількості 
факторів. 

 Однак, розглянемо, в яких співвідношеннях 
повинні бути кути повороту різних коліс в припу-
щенні, що колеса жорсткі в бічному напрямку, тоб-
то відсутнє відведення і колеса котяться в площині 
свого обертання.  

Схема повороту колісної машини з передніми 
та задніми керованими мостами показана на рис. 2. 

 

 
 а 

  
б 

Рисунок  2 – Схема повороту колісної машини:  
а – з передніми та задніми керованими мостами; б – з передніми керованими мостами 
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Для того, щоб жорсткі в бічному напрямку ко-
леса котилися без бокового ковзання, кожне з них 
треба повернути на такий кут, при якому перпен-
дикулярні до площин обертання коліс перетнуться 
в одній точці. Ця точка ( kO ) називається кінемати-

чним центром, а проекція її ( kO ) на поздовжню 

вісь – полюсом рульового управління. 
У найпростішому випадку, коли у двовісної 

машини керованими є колеса тільки однієї осі (за-
звичай передньої), отримуємо 

;/ нk ctgBCCO θ=  

./ вk ctgADDO θ=  

Віднімаючи з першої рівності другу і маючи 
на увазі, що BCAD = , отримуємо: 

,/Llctgctg oвн =θ−θ  (5)

де 0l  – відстань між осями шкворнів поворотних 

цапф. 
Максимальні кути повороту керованих коліс 

зазвичай не перевищують 20...30°, а середні їх зна-
чення в експлуатації, як правило, не перевищують 
±5…10°. При наявних реальних співвідношеннях 

Ll /0  різниця кутів повороту внутрішніх і зовніш-

ніх керованих коліс у середньому становить частки 
градуса, тому в більшості випадків з достатньою 
для практики точністю можна вести розрахунки, 
приймаючи середній кут повороту коліс 

2/)( вн θ+θ=θ  і розглядати так звану велосипедну 

схему повороту, в якій два колеса однієї осі як би 
об'єднуються в одне. Перевага цієї схеми – скоро-
чення приблизно в 2 рази кількості рівнянь, що 
описують рух машини. Однак для більш точних 
розрахунків слід застосовувати повну схему з ура-
хуванням реакцій і кутів кожного з коліс окремо. 
ЕОМ дозволяє порівняно легко розв’язувати таку 
задачу. 

Радіус повороту, званий кінематичним радіу-
сом, визначається як θ= tgLRk / . 

Якщо керованими є колеса і передньої, і зад-
ньої осей, то для того, щоб вони рухалися по одній 
колії (рис. 3) (з метою зменшення опору на основі, 
що деформується у ґрунті) і радіус повороту був би 
найменшим, доцільно, щоб кути повороту передніх 
і задніх коліс були однаковими. Тоді 

θ= tgLRk 2/  і ./2 Llctgctg oвн =θ−θ  (6) 

Траєкторію криволінійного руху колісної ма-
шини визначають величина і напрямок швидкості, 
а оскільки напрямок швидкості коліс залежить від 
діючих на колеса сил, кінематика повороту коліс-
ної машини без урахування сил не може бути ви-
значена. 

Слід звернути увагу на визначення знака кутів 
повороту і відведення коліс. Оскільки кожне коле-
со може повертати в різні боки, причому можливий 
поворот не тільки передніх коліс в одну сторону, а 

задніх – в іншу, а й поворот всіх коліс в одну сто-
рону, потрібно чітко встановити "правило знаків" 
для розрахункової схеми. Можна вибирати будь-
яке правило, але строго його дотримуватися. Прак-
тика показує, що найбільш зручними для викорис-
тання є такі правила. 

 

 
Рисунок  3 – Схема повороту інтегрального трактору 

 

Для коліс, розташованих попереду полюса ру-
льового управління, за додатний напрямок кутів θ  
приймаємо будь-який напрямок цих кутів перед-
ньої осі. Для коліс, розташованих ззаду, за додат-
ний напрямок приймаємо напрям, протилежний 
напрямку коліс передньої осі. Кути відведення δ  
додатні, якщо спрямовані у бік дії бічної складової 
сили інерції, тобто від центру повороту. 

При русі по траєкторії з великою кривизною і 
відповідно з великими кутами повороту керованих 
коліс, але малою швидкістю, кути бічного відве-
дення, в усякому разі у керованих коліс, істотно 
менше кутів повороту цих коліс. Звідси випливає, 
що машина з керованими колесами першої та 
останньої осей може рухатися з приблизно в 2 рази 
меншим радіусом повороту, ніж за наявності керо-
ваних коліс тільки на одній осі. Введення керова-
них коліс на проміжних осях не зменшує радіус 
повороту (не збільшує кривизну траєкторії). Разом 
з тим, збільшення числа керованих коліс призво-
дить до зменшення ковзання коліс, загального опо-
ру руху, а значить, збільшує повороткість машини. 

У зв'язку з тим, що при постійних кутах пово-
роту (у тому числі і при нульових із бортовим по-
воротом) може змінюватися кривизна траєкторії, 
введено поняття повороткість. Повороткість (ста-
тична) є властивістю машини змінювати кривизну 
траєкторії руху під дією бічної складової сили іне-
рції, аеродинамічної сили або будь-якого іншого 
збудження, включаючи зміни характеристик шин і 
підвіски, але при незмінному повороті керованих 
коліс або, як прийнято говорити, при закріпленому 
рульовому управлінні. 

Залежно від того, як змінюється кривизна тра-
єкторії машини внаслідок бічного відведення коліс, 
розрізняють три види повороткості (рис. 4): 

1) Якщо при наявності відведення кривизна 
траєкторії машини залишається такою ж, як без 
бічного відведення, то машина має нейтральну по-
вороткість. 

Це можливо тоді, коли кути бічного відведен-
ня коліс першої осі ( 1δ ) дорівнюють кутам бічного 

відведення коліс останньої осі ( nδ ). 
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У якості найпростішого, але не зовсім точного 
прикладу, можна вважати, що тоді при зміні швид-
кості і, відповідно, зміні сили інерції та її складо-
вих, що діють на першу і останню осі, кривизна 
траєкторії не змінюватиметься. Так буде, якщо при 
цьому не враховувати деякі додаткові фактори. 

 

 
 

 

Рисунок  4 – Залежність радіуса повороту  
від швидкості 

 

2) Якщо за наявності відведення кривизна 

(
nR

K
1= ) траєкторії руху зменшується (радіус по-

вороту збільшується) і стає меншою, ніж у тієї ж 
машини в тих же умовах, але без бічного відведен-
ня, то має місце недостатня повороткість. При цьо-

му кут відведення передньої осі повинен бути бі-
льше кута відведення задньої осі ( nδ>δ1 ). 

При збільшенні швидкості машини і, відпові-
дно, збільшенні сили інерції та її складових криви-
зна траєкторії буде зменшуватися. Разом з цим бу-
де зменшуватися і сила інерції. 

3) Якщо за наявності відведення кривизна тра-
єкторії руху машини стає більше, ніж у тієї ж ма-
шини, але з жорсткими колесами (радіус повороту 
менше), то машина має надлишкову повороткість. 
Так буде, якщо nδ<δ1 . В цьому випадку зі збіль-

шенням швидкості кривизна траєкторії руху при 
тих же кутах повороту керованих коліс збільшуєть-
ся, а сила інерції ще більше зростає. 

Були проведені експериментальні досліджен-
ня на полігоні ХНАДУ, де досліджувались за до-
помогою вимірювального комплексу сили, які ді-
ють на колісний трактор з двома ведучими мостами 
при агрегатуванні з навантажувачем. Дослідження 
проводились в твердому штучному покритті та пі-
щаній і ґрунтовій дорозі з повним навантаженням 
ковша. При цьому стріла навантажувача знаходи-
лась в двох розрахункових положеннях. Схема сил 
наведена на рис. 5. 

 

 
 

Рисунок 5 – Сили, які діють на колісний трактор з двома ведучими мостами при агрегатуванні з навантажувачем 
 

Розв’язання задач. У процесі моделювання 
динамічних процесів, що відбуваються з МФН, 
була обрана одномасова нелінійна модель з п'ятьма 
ступенями свободи. При цьому було прийнято, що 
у межах одного періоду основної форми коливань 
навантажувач рухається прямолінійно, процес по-
вороту виконується послідовним з'єднанням ліній-
но–ламаних відрізків, що утворюють спіраль. У 
зв'язку з цим у математичному описі розрахункової 
схеми виключені кутові коливання навантажувача 
у горизонтальній площині, а сили руху та опору 
повороту, спрямовані вздовж осі ОУ , прийняті 

рівними один одному. 
На підставі рівнянь Лагранжа другого роду 

були складені аналітичні залежності руху машини 
[11]: 
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де αJ  і γJ  – моменти інерції навантажувача щодо 

поперечної горизонтальної та поздовжньої горизо-
нтальної осей; 

j  – прискорення гальмування; 

oV  – початкова швидкість при вході у поворот; 

42, µµ  – коефіцієнти опору повороту; 

h – висота центру мас. 
Складові тягових зусиль на ходових колесах 

визначаються проекціями загального тягового зу-
силля на вісь OX  і пов'язані зі змінними у часі ве-
личинами опорних реакцій на кожному колесі на-
ступним чином [9, 11]: 
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де  42, ϕϕ  – граничні коефіцієнти зчеплення ко-

ліс з опорною поверхнею забігаючого борту; 
x&  і hα&  – поточне значення швидкостей 

центру мас, спрямованих уздовж осі OX при його 
кутових зсувах щодо координати α ; 

42, RR  – реакції опорних коліс забігаючого 

борту. 
Величини 42, RR  визначаються з рівнянь 

[11] 
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де стст RR 42 ,  – статичні навантаження, відповід-

но, на переднє та заднє колеса забігаючого борту; 

ррС λ,  – відповідно, радіальна жорсткість та 

коефіцієнт в'язкого опору шини; 
zz &,  – відповідно, переміщення та швидкість 

переміщення центру мас; 

2
,

2

BB γγ &  – поточні значення, відповідно, пе-

реміщення та швидкості кутових переміщень щодо 
осі  y . 

При розв’язанні  математичної моделі були 
введені такі обмеження за відривом від опорної 
поверхні та ковзанню ходових коліс [11]: 
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При розв’язанні  диференціальних рівнянь ви-

користовувався програмний пакет MATLAB, що 
містить у своєму складі інструмент візуального 
моделювання SIMULINK. Як шукані показники 
були прийняті вертикальні деформації і опорні реа-
кції на ходових колесах, тягове зусилля на колесах 
забігаючого борту і кутова швидкість. 

У процесі моделювання варіювалися наступні 
основні фактори: маса вантажу, що піднімається, а 
разом із ним і положення центру мас всієї машини, 
висота ковша над опорною поверхнею, початкова 
швидкість навантажувача.  

Для розв’язання складеної математичної мо-
делі використовувався чисельний метод Рунге–
Кутта 4–го порядку. 

Як показало зіставлення розрахункових та ек-
спериментальних осцилограм (рис. 6), за основною 
формою коливань (рис. 6, б) і характером зміни 
тягового зусилля вони практично збігаються (роз-
біжність за періодом основної форми коливань на-
вантажувача становить 11%). Однак досвід експлу-
атації навантажувачів вказує на наявність високо-
частотних складових коливань з малою ампліту-
дою, які викликані переміщеннями окремих мас 
навантажувача щодо остова і коливаннями тягово-
го гідроприводу, що не враховує запропонована 
розрахункова схема та її математичний опис. Але, з 
точки зору стійкості навантажувача, малі ампліту-
ди високочастотних коливань не відіграють істот-
ної ролі. 

При розвороті навантажувача у результаті ко-
взання ходових коліс по опорній поверхні колива-
льний процес є незгасаючим та близьким за харак-
тером до автоколивань. При цьому спостерігається 
відрив ходових коліс від опорної поверхні (див. 
рис. 5). Зі збільшенням вильоту та висоти підйому 
вантажу інтенсивність коливань зростає, і за пев-
них обставин можлива втрата стійкості машини. 

Заміри крутного моменту на передніх та зад-
ніх півосях дозволили встановити характер розпо-
ділу тягового зусилля між передніми та задніми 
ходовими колесами забігаючого борту і виявити 
найбільш навантажене колесо, а також непрямим 
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чином встановити величини опорних реакцій. Па-
діння у процесі коливань тягового зусилля на од-
ному ходовому колесі до нуля свідчить про його 
відрив від опорної поверхні. 

Критерієм стійкості навантажувача при вико-
нанні повороту пропонується взяти кут α , який 
визначається залежністю [9] 

 

 
а 

 
б 
 

Рисунок 6 –Графіки тягового зусилля на МФН:  
а – розрахунковий; б – експериментальний 
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Коли центр мас навантажувача, відхиляючись 
вперед, поєднується з вертикаллю, що проходить 
через вісь ходових коліс, настає нестійка рівновага 
машини. Цьому відповідає граничний кут відхи-
лення центру мас [ ]α  вперед [9]: 

[ ],
2

α=β−π
 

де α  – кут відхилення центру мас у вертикальній 
площині від статичного положення;  

β  – кут відхилення від горизонталі центру мас 

навантажувача у статичному положенні. 
І, нарешті, якщо кут відхилення центру мас α  

вперед перевищує допустиме значення [ ]α , то не-
минуче перекидання машини. Величина кута β  [7] 

– змінна і залежить від вильоту стріли, маси ванта-
жу та висоти розташування ковша над опорною 
поверхнею. Кут α  відхилення центру мас вперед у 
першому наближенні може бути визначений з умо-
ви: 

 

,
2

πω=α ср  

де срω – середня кутова швидкість руху центру мас 

навантажувача щодо опорної точки за координатою 
α . 

За умови, що maxω=ωср  і 
цтh

v0
max =ω , при-

йнявши орієнтовно головну форму коливань у ви-
гляді синусоїди, можна записати для півперіоду 
[11]: 

цт
ср h

v064,0=ω  

і тоді 

,
2

64,0 0

цтh

v τ=ϕ  (15)

де τ  – період основної форми коливань наванта-
жувача; 

0v  – початкова швидкість навантажувача; 

цтh  – висота центру ваги навантажувача над 

опорною поверхнею. 
Таким чином, при заданій висоті розташуван-

ня найбільшого вантажу на підставі (14) наванта-
жувач стійкий, якщо [ ]α<α  та знаходиться у ме-

жах 0170 <α< , і перекидається, якщо [ ]α≥α , де 

[ ]α  – допустимий кут відхилення від статичного 
положення машини. 

Також існує необхідність у вивченні впливу 
навантажень, які виникають у процесі черпання 
матеріалу, на втомну довговічність стріли фронта-
льного навантажувача з метою виявлення раціона-
льного способу черпання матеріалу. 

Як приклад, розглянемо вплив навантажень, 
що виникають у процесі черпання матеріалу, на 
втомну довговічність стріли фронтального наван-
тажувача [1]. 

Після попереднього заглиблення ковша наван-
тажувача на задану глибину гідроциліндрам підйо-
му стріли і повороту ковша необхідно подолати 
опір зрушенню матеріалу по лобовій поверхні, 
зрушенню матеріалу по бокових поверхнях, а та-
кож ваги матеріалу у призмі зсуву [9, 10].  

Найбільш небезпечним перетином стріли 
фронтального навантажувача є місце кріплення 
гідроциліндра підйому стріли. Небезпечний пере-
тин стріли є прямокутником зі сторонами 

50=b мм, 220=h мм. Визначимо геометричні ха-
рактеристики небезпечного перерізу [11]: площа 
поперечного перерізу =⋅= hbF  110см2, момент 

інерції відносно осі x  
12

3

== bh
J x  4437 см4, мо-
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мент опору відносно осі x  –
6

2

== bh
Wx  403 см3. 

Стріла навантажувача виготовлена зі сталі ма-
рки Ст. 3, що має такі характеристики [12]: межа 
текучості 240=mσ МПа; межа міцності 

470=вσ МПа; межа витривалості =вσ  170 МПа; 

відносне подовження %26=ψ . 

Навантаження, яке сприймає стріла при пово-
роті ковша в штабелі матеріалу, буде складатися з 
ваги ковша KG  і ваги матеріалу в призмі зсуву 

мG . 

Для фронтального навантажувача 
CATERPILLAR 950G KG =0,9 т, 1мG =3,8 т, 

2мG =2,75 т (згідно з даними, отриманими в ре-

зультаті проведення експерименту) [10]. Тоді 

11 =+= Kм GGP  4,7 т; 1,461 =P кН; 22 =+= Kм GGP  

= 3,65 т; 8,351 =P кН. 

Величина максимального згинного моменту в 
небезпечному перерізі від дії навантажень 1P  та 2P  

відповідно 11max == aPM  96,8 кНм; 

22max == aPM 75,18 кНм. Максимальне напружен-

ня в небезпечному перерізі 1max
1max ==

xW

Mσ  

= 240,2 МПа; 2max
2max ==

xW

Mσ   186,5 МПа. 

Таким чином, і в першому, і в другому випад-
ку, максимальні напруження, що виникають у стрі-
лі, перевищують допустиму межу витривалості. 
Отже, має місце накопичення втомних пошко-
джень. 

Визначимо допустиму кількість циклів наван-
тажень робочого обладнання навантаженнями 1P  і 

2P .  

Рівняння кривої втоми має вигляд [13]: 
 

,)75,1( m
ak

m
a N σ⋅=⋅σ  

 

де m  – показник ступеня, 3,8=m , [13]; 

     kN  – число руйнівних циклів; 

     aσ  – максимальні напруження. 

Тоді 1 =kN 3105,27 ⋅= . 

Як випливає з наведеного розрахунку, число 
циклів до утворення втомної тріщини при викорис-
танні у робочому процесі фронтального наванта-
жувача раціонального сумісного способу черпання, 
збільшується порівняно зі звичайним способом у 
8 разів. 

Висновки.  
1. Застосування і реалізація у робочому проце-

сі раціонального способу черпання дає можливість 
підвищити напрацювання на відмову елементів 
металоконструкцій робочого обладнання та ходо-

вих пристроїв, що веде до підвищення надійності 
машини в цілому. 

2. На основі розв’язання  рівнянь руху наван-
тажувача отримані значення коливань та перемі-
щень навантажувача з бортовою системою поворо-
ту за п'ятьма координатами [14]. 

3. При повороті МФН процес його руху но-
сить складний коливальний характер та супрово-
джується періодичним відривом коліс від опорної 
поверхні. Порівняння теоретичних та експеримен-
тальних даних склало 11% розбіжності результатів. 

4. Як критерій стійкості навантажувача при 
розвороті запропоновано вважати кут відхилення 
його центра мас від статичного положення. При 
максимальному вильоті ковша з повним вантажем 
його величина не повинна перевищувати 170 від 
статичного положення [15]. 

5. З метою запобігання мимовільного надмір-
ного розгойдування навантажувача доцільно пе-
редбачити блокування важелів системою керування 
тяговими насосами, яка спрацьовує при досягненні 
амплітуд коливання кістяка машини до значення 
допустимого кута перекидання –170. 
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