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ПЕРЕЛІК ТЕРМІНІВ Й УМОВНИХ ПОЗНАЧЕНЬ 

 

1. Проковзування колеса – переміщення частини точок колеса, які 

знаходяться у контакті, відносно опорної поверхні при одночасній наявності у 

контакті точок, нерухомих відносно цієї поверхні. 

2. Ковзання колеса – одночасне переміщення усіх точок, що знаходяться у 

контакті, відносно опорної поверхні.  

3. Буксування колеса – ковзання колеса у повздовжній площині, напрям 

якого співпадає із напрямом тангенціальних швидкостей точок колеса у 

контакті. 

4. Юз колеса – ковзання колеса у повздовжній площині, напрям якого 

протилежний напряму тангенціальних швидкостей точок колеса у контакті. 

5. Коефіцієнт буксування, δ – коефіцієнт повздовжнього ковзання колеса 

при буксуванні. 

6. Поворотний момент, Мп – момент пари сил, що діє у площині, 

паралельній опорній, прикладений до коліс збоку автосамоскида. 

7. Коефіцієнт зчеплення, φ – відношення результуючої реакції в опорній 

площині до відповідного значення нормальної реакції при даному значенні 

коефіцієнта повздовжнього ковзання. 

8. Коефіцієнт опору боковому відведенню Kδi – перша похідна бокової 

сили колеса за кутом бокового відведення.  

9. Коефіцієнт опору кочення, f – умовна кількісна характеристика опору 

кочення колеса, яка дорівнює відношенню сили опору кочення колеса до його 

нормального навантаження. 

10. Момент опору повороту, Моп – умовна кількісна характеристика 

опору повороту, що є алгебраїчною сумою моментів, які діють на колісну 

машину з боку опорної поверхні на повороті.  

 

 

 

 

 



6 
 

 

ВСТУП 

 

Актуальність теми. Основна частина запасів залізних руд України 

зосереджена у Криворізькому басейні. Переважним способом видобутку 

корисних копалин у Криворізькому регіоні є відкритий спосіб розробки, на 

який приходиться 92 % від загального видобутку залізної руди, а провідним 

видом промислового транспорту, який застосовується при перевезенні 90–95 % 

гірничої маси, є самоскиди з електромеханічною трансмісією 

вантажопідйомністю 120–136 т виробництва холдингу «БелАЗ-Холдинг». 

Загальною тенденцією розвитку відкритих розробок у регіоні є 

інтенсивне збільшення глибини кар’єрів до 400 м, що неминуче призводить до 

збільшення відстаней транспортування гірничої маси та подальшого зменшення 

параметрів робочої зони. Ширина робочих площадок вже не перевищує 25–

35 м, що за нормами проектування є мінімально допустимим показником для 

маневрування зазначених кар’єрних самоскидів. Погіршення умов роботи 

транспортного устаткування є настільки критичним, що тривалість постановки 

самоскидів під навантаження вже займає до 26 % від загального часу 

транспортного циклу, при цьому суттєво збільшуються витрати пального 

машинами і виникають аварійні випадки, такі як сповзання самоскидів з 

поверхні робочих площадок, звисання їх коліс і, навіть, перекидання. За 

досягнутої глибини кар’єрів їх рознос у плані для збільшення ширини робочих 

площадок передбачає додаткові обсяги розкривних робіт, які не можуть бути 

забезпечені на даному етапі розвитку родовищ, зважаючи на загрозу порушення 

стійкості бортів кар’єрів. 

Аналіз показав, що одним із способів підвищення ефективності роботи 

кар’єрних самоскидів в обмежених умовах глибоких кар’єрів є поліпшення їх 

маневрових властивостей. На сучасному тяговому електроприводі змінного 

струму система автоматичного управління дозволяє примусово здійснювати 

управління обертанням двох тягових електродвигунів задніх коліс самоскида 
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окремо правого і лівого борту для збільшення різниці сил тяги, що створює 

додатковий поворотний момент, дія якого, у свою чергу, призводить до 

зменшення радіуса повороту машини, викликаючи ефект так званого «силового 

довороту». До теперішнього часу даний спосіб повороту не отримав широкого 

розповсюдження на колісній техніці, в першу чергу, внаслідок відсутності 

математичних залежностей необхідних для його описання. 

Виходячи з вищевикладеного, зменшення радіуса повороту кар’єрних 

самоскидів з електромеханічною трансмісією шляхом примусового управління 

обертанням їх задніх ведучих коліс окремо правого і лівого борту, є важливим 

завданням для промислового транспорту гірничодобувної галузі. 

Зв’язок роботи з науковими проблемами і темами. Дисертаційна 

робота виконувалась відповідно до Державної цільової науково-технічної 

програми розвитку та реформування гірничо-металургійного комплексу 

України (Постанова Кабінету Міністрів від 28 липня 2004 р. № 967), до 

Комплексної стратегії розвитку Дніпропетровської області на період до 

2015 року (затверджено рішенням обласної ради від 24.06.2011 №132-7/VI), 

відповідно до Державної цільової науково-технічної програми «Економія 

пального та раціональне використання паливно-мастильних матеріалів» (наказ 

ДКНТ України від 13.10.1992 № 42), а також чотирьохстороннього договору від 

20.01.2011 № 600-10242 «Про співпрацю в підвищенні ефективності 

експлуатації техніки «БелАЗ» і підготовки кваліфікаційних кадрів в Україні» 

між Криворізькою міською радою, Криворізьким технічним університетом 

(нині ДВНЗ «Криворізький національний університет»), ВАТ «Білоруський 

автомобільний завод» (нині холдинг «БелАЗ-Холдинг») та ВАТ «БелАЗ Сервіс 

Україна» (нині ТОВ «Сервісний торгово-логістичний центр БелАЗ Україна»). 

Обраний напрямок дослідження пов’язано з планами виконання науково-

дослідних робіт у ДВНЗ «Криворізький національний університет»: 

«Визначення продуктивності Ганівського кар’єру ВАТ «ПівнГЗК» 

(№ ДР 0111U005572), «Прогноз зміни ступеню стійкості бортів кар’єра, 
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зовнішніх і тимчасових відвалів Петровського кар’єру ВАТ «ЦГЗК» 

(№ ДР 0111U001280).  

Мета досліджень – підвищення продуктивності роботи кар’єрних 

самоскидів з електромеханічною трансмісією поліпшенням їх маневреності 

шляхом застосування силового довороту, заснованого на здійсненні 

примусового управління обертанням ведучих коліс. 

Для реалізації поставленої мети необхідно вирішити такі задачі: 

1. Дослідити існуючі засоби поліпшення маневреності тягово-

транспортної техніки, порівняти та дати оцінку ефективності різних способів 

повороту колісних машин, обґрунтувати методологію теоретичного 

дослідження маневреності кар’єрного самоскида, яка дозволить створити 

підґрунтя для розробки математичної моделі силового довороту.  

2. Розробити математичну модель силового довороту колісної машини, 

яка дозволяє визначити відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс 

окремо правого і лівого до центра повороту борту в залежності від коефіцієнта 

зчеплення. 

3. Провести комплекс лабораторних досліджень для перевірки 

відповідності математичних залежностей, які використовуються для описання 

силового довороту, реальним процесам. 

4. Здійснити перевірку результатів досліджень на реальній машині у 

промислових умовах шляхом визначення показників маневреності кар’єрного 

самоскида з електромеханічною трансмісією, оснащеного системою 

примусового управління поворотом. 

Об’єкт досліджень – процес повороту колісної машини при застосуванні 

різних способів управління поворотом.  

Предмет дослідження – змінювання показників маневреності кар’єрного 

самоскида при примусовому управлінні обертанням ведучих коліс. 

Наукова новизна одержаних результатів. 

1. Уперше науково обґрунтовано можливість та доцільність застосування 

примусового управління обертанням задніх ведучих коліс кар’єрного 
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самоскида з електромеханічною трансмісією при маневруванні, що забезпечує 

зменшення радіуса повороту машини.  

2. Уперше встановлена залежність відношення кутових швидкостей 

задніх ведучих коліс окремо правого і лівого борту від коефіцієнта зчеплення, 

розмірів плям контакту коліс машини й кутів повороту передніх керованих 

коліс, що дозволило розробити раціональний алгоритм примусового управління 

обертанням задніх коліс кар’єрного самоскида. 

3. Отримала подальший розвиток модель руху колісної машини на 

повороті, яка відрізняється від існуючих урахуванням додаткового поворотного 

моменту, що створюється різницею тягових сил при примусовому управлінні 

обертанням задніх ведучих коліс в залежності від зчіпних властивостей опорної 

поверхні.  

Практичне значення отриманих результатів: 

1. Розроблена математична модель силового довороту є методичною 

основою для визначення відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс 

окремо правого і лівого борту кар’єрного самоскида відповідно до відомих 

коефіцієнтів зчеплення, чітке виконання якого забезпечує примусове 

управління обертанням задніх коліс, що спрямоване на зменшення радіуса 

повороту машини. Установлені аналітичні залежності також дозволяють 

прогнозувати показники маневреності, які можуть бути отримані при 

здійсненні самоскидом маневрів із застосуванням силового довороту. 

2. Створена лабораторна модель і підібрана опорна поверхня, які 

дозволяють моделювати процес виконання маневру колісною машиною при 

різних відношеннях частот обертання електродвигунів задніх коліс окремо 

правого і лівого борту відповідно до коефіцієнта зчеплення коліс з покриттям. 

3. Створено алгоритм примусового управління обертанням задніх коліс 

окремо правого і лівого до центра повороту борту, відповідно до якого 

виготовлено електронний блок, що, разом із додатковою датчиковою 

апаратурою, встановлений на кар’єрний самоскид БелАЗ-7513В. Розроблений 

комплекс технічних засобів представляє собою систему примусового 
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управління поворотом, робота якої дозволяє поліпшити маневреність 

кар’єрного самоскида, підвищуючи їх продуктивність за рахунок скорочення 

часу, що втрачається на виконання маневрів, і надаючи можливість зменшення 

параметрів робочих площадок у вибоях.  

4. Матеріали дисертаційного дослідження у вигляді описання способу 

повороту кар’єрного самоскида та алгоритму примусового управління 

обертанням задніх коліс прийняті на підприємствах ПАТ «Центральний ГЗК», 

ПАТ «АрселорМіттал Кривий Ріг» та ТОВ «Кривбас-БелАЗ-Сервіс СП». 

5. Окремі результати досліджень і рекомендації використовуються у 

навчальному процесі при підготовці бакалаврів і спеціалістів за напрямами 

підготовки «Автомобільний транспорт», «Машинобудування» та 

спеціальностями «Автомобілі та автомобільне господарство», «Підйомно-

транспортні, дорожні, будівельні, меліоративні машини і обладнання», у курсах 

дисциплін «Автомобілі: теорія експлуатаційних властивостей», «Технічна 

експлуатація автомобілів», «Електрообладнання кар’єрного автотранспорту», 

«Автоматизовані системи управління на транспорті», «Основи наукових 

досліджень», «Гірничотехнічні умови експлуатації автомобілів на кар’єрах», 

«Машини для земляних робіт», що викладаються у ДВНЗ «Криворізький 

національний університет». 

Методи досліджень. У роботі основними методами досліджень є аналіз 

моделей руху колісних і гусеничних машин для обґрунтування методології 

теоретичного дослідження маневреності кар’єрного самоскида, математичне 

моделювання на основі інтегрування методом підстановки для встановлення 

залежностей, які складають математичну модель силового довороту, 

комп’ютерне моделювання об’єкта досліджень для отримання розрахункових 

результатів, фізичне моделювання на основі застосування елементів теорії 

подібності для перевірки відповідності математичних залежностей, які 

використовуються для описання силового довороту, реальним процесам, 

системний підхід для розробки алгоритму примусового управління обертанням 

задніх коліс кар’єрного самоскида, натурні випробування для перевірки 



11 
 

результатів теоретичних досліджень, статистичний аналіз транспортного циклу 

для визначення фактичного часу маневрування кар’єрних самоскидів при 

установці під навантаження. 

Особистий внесок здобувача. Наукові положення, розробки та 

результати досліджень, які виносяться на захист, отримані здобувачем 

самостійно. У спільних роботах здобувачу належить: визначення 

графоаналітичним методом середньої швидкості руху кар’єрного самоскида на 

маршруті [42], аналіз складності маршруту руху при зміні коефіцієнтів опору 

кочення кар’єрних доріг [43], визначення витрат потужності силової установки 

кар’єрного самоскида на виконання маневру із силовим доворотом [44], 

коефіцієнт корегування мінімальної ширини маневрової площадки [83], 

залежність моменту опору повороту кар’єрного самоскида від площин плям 

контакту коліс й коефіцієнта зчеплення [103], залежність мінімального радіуса 

повороту кар’єрного самоскида БелАЗ-7513 від коефіцієнта опору кочення і 

коефіцієнта зчеплення та встановлення коефіцієнтів зчеплення і опору кочення, 

за яких відбувається зсув передніх коліс та ковзання задніх коліс на 

повороті [104], залежність відношення кутових швидкостей задніх ведучих 

коліс окремо правого і лівого борту від коефіцієнта зчеплення, залежності 

показників маневреності колісної машини від коефіцієнта зчеплення [105], 

залежність радіуса повороту від відношення кутових швидкостей задніх 

ведучих коліс за існуючими підходами [106], статистичний аналіз часових 

параметрів роботи кар’єрних самоскидів [107], підбір робочих параметрів 

екскаваторно-автомобільних комплексів відповідно до параметрів робочих 

площадок [108], відсотковий розподіл робочих площадок Глеюватського 

кар’єру за шириною, виходячи із плану гірничих робіт [109], аналіз шляхів 

підвищення ефективності роботи промислового автотранспорту в умовах 

глибоких кар’єрів [110], структурна схема системи примусового управління 

поворотом кар’єрного самоскида та алгоритм роботи електронного блока 

управління [112, 113], створення лабораторної моделі [111], обробка 

результатів лабораторних досліджень й промислових випробувань [137]. 
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Апробація роботи. Основні положення і результати дисертаційної 

роботи були представлені та одержали підтримку на Міжнародних науково-

технічних конференціях «Автомобільний транспорт – проблеми і перспективи» 

(Севастополь, 2012, 2013), «Сталий розвиток гірничо-металургійної 

промисловості та суспільства», (Кривий Ріг, 2011, 2012, 2013), «Проблеми 

розвитку транспортних систем і логістики» (Євпаторія, 2012, 2013), «Науково-

прикладні аспекти автомобільної і транспортно-дорожньої галузей», (Луцьк, 

2012), на 3-й Міжнародній науково-технічній конференції «Теорія та практика 

раціонального проектування, виготовлення та експлуатації машинобудівних 

конструкцій» (Львів, 2012), на Міжнародному форумі-конкурсі «Проблеми 

надрокористування» (Санкт-Петербург, РФ, 2012), на Всеросійській молодіжній 

науково-практичній конференції «Проблеми надрокористування» 

(Єкатеринбург, РФ, 2011, 2012), на Міжнародній науково-практичній 

конференції «Проблеми та шляхи ефективного відпрацювання алмазоносних 

родовищ» (Мирний, Республіка Саха, РФ, 2011). 

Обсяг і структура дисертації. Дисертація складається зі вступу, 

чотирьох розділів, висновку, списку використаних джерел із 172 найменувань 

на 19 сторінках та 10 додатків. Зміст дисертації викладено на 140 сторінках 

машинописного тексту, 17 таблицях і 58 рисунках, у тому числі 22 на окремих 

сторінках. 

Публікації. З теми дисертаційної роботи опубліковано 16 наукових робіт, 

у тому числі 10 статей у фахових виданнях, 3 статті в іноземних виданнях та 3 

тези доповідей. Зокрема, роботи [43, 44, 103–107, 111–113, 137] опубліковані у 

фахових виданнях, затверджених МОН України, роботи [44, 105] у виданнях, 

включених до наукометричних баз, а саме, робота [105] – до серійного видання 

Ulrich’s Periodicals Directory, робота [44] – до депозитарного зберігання в 

Національній бібліотеці України ім. В. І. Вернадського, Ulrich’s Periodicals 

Directory, Російського індексу наукового цитування (РІНЦ), реферативного 

журналу ВІНІТІ РАН, роботи [42, 109, 110] – у закордонних виданнях. 
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РОЗДІЛ 1.  

АНАЛІЗ ЗАХОДІВ ЩОДО ПІДВИЩЕННЯ ПОКАЗНИКІВ  

МАНЕВРЕНОСТІ КАР’ЄРНИХ САМОСКИДІВ 

 

1.1. Гірничотехнічні умови експлуатації самоскидів на кар’єрах 

Криворізького регіону 

 

Гірничодобувна промисловість, що об’єднує 26 гірничорудних 

підприємств, є однією з провідних у структурі економіки України [50]. У свою 

чергу, значні компактно розташовані родовища коксового вугілля, залізної та 

марганцевої руди, високоякісних вапняків, вогнестійкої глини, піску створюють 

сприятливі умови для розвитку виробництва чорної металургії. Загальні запаси 

залізних руд в Україні складають 27,4 млрд. т (22 % розвіданих запасів країн 

СНД). Більша частина цих запасів (68,4 %) представлена Криворізьким 

залізорудним басейном [50, 63], основним способом видобутку яких є відкрита 

розробка, а основним видом промислового транспорту – автомобільний.  

Автомобільний транспорт як складова транспортно-технологічного 

комплексу кар’єру  залишається найбільш універсальним та перспективним 

видом промислового транспорту завдяки таким перевагам: автономності, що 

дозволяє використовувати його в початковий період будівництва кар’єру, та на 

кар’єрах з обмеженими запасами та малими термінами експлуатації; 

мобільності, що дає змогу машинам працювати у складних умовах залягання 

пластів; можливість транспортування порід із різними фізико-механічними 

властивостями; можливість руху дорогами з порівняно великим повздовжнім 

ухилом, що забезпечує скорочення довжини транспортних комунікацій; 

спрощення процесу розвантаження [46, 171]. 

На кар’єрах Криворізького регіону задіяно більше 200 одиниць 

технологічного автотранспорту переважно виробництва холдингу «БЕЛАЗ-

Холдинг» великої вантажопідйомності 120–136 т. Підприємство випускає 

кар’єрні самоскиди з трансмісією змінного струму, яка побудована на основі 
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використання модульних електронних блоків перетворення, апаратури 

регулювання пуску, електронної системи контролю та діагностики роботи 

систем. Електромеханічна трансмісія на змінному струмі має беззаперечні 

переваги: покращуються тягово-швидкісні властивості, розширюється діапазон 

роботи у режимі електродинамічного гальмування, знижується зношування 

шин за рахунок поліпшеного рушання з місця та захисту від буксування та 

юзу [75, 67, 81]. Важливою перевагою електромеханічної трансмісії змінного 

струму також є можливість індивідуального управління мотор-колесами 

самоскида при використанні відповідного програмного забезпечення 

мікропроцесорної системи управління приводом. 

Ефективність роботи електромеханічної трансмісії та кар’єрного 

самоскида у цілому залежить від гірничотехнічних умов конкретного кар’єру.  

У той же час, зважаючи на великі масштаби ведення гірничих робіт, 

спостерігається загальна тенденція ускладнення гірничотехнічних умов 

експлуатації самоскидів на більшості кар’єрів Криворізького басейну, 

обумовлена, насамперед, інтенсивним заглибленням родовищ до відмітки у 

300 м [74]. Так, глибина Першотравневого, Ганівського кар’єрів ПАТ 

«Північний ГЗК», кар’єру ПАТ «Південний ГЗК», Глеюватського кар’єру ПАТ 

«Центральний ГЗК», Інгулецького кар’єру становить 380, 260, 385, 382, 360 м 

відповідно. 

Ріст глибини кар’єрів призводить до [91, 138, 171]: збільшення 

повздовжніх ухилів автомобільних доріг та кількості поворотів; скорочення 

параметрів робочих площадок у вибоях, на перевантажувальних пунктах та 

відвалах; зменшення ширини кар’єрних доріг; збільшення інтенсивності руху у 

кар’єрному просторі, що сприяє зростанню кількості дорожньо-транспортних 

подій [138].  

Підвищені ухили трас пов’язані не тільки із безпосереднім збільшенням 

об’ємів видобутку та глибини кар’єру, а й із випередженням темпів видобутку 

над темпами виймання розкриву. Дана тенденція гостро спостерігається для 



15 
 

двох кар’єрів регіону: Ганівського та Глеюватського. Середній коефіцієнт 

розкриву на Ганівському кар’єрі складає 0,89 м
3
/т [123]. 

Характер розподілу ухилів технологічних трас на Ганівському кар’єрі 

представлено на рис. 1.1, дорожньо-транспортні умови експлуатації кар’єрних 

самоскидів – у табл. 1.1. Згідно з СНіП 2.05.02-91 [128] для транспортних 

засобів з колісною формулою 4×2 величина найбільшого повздовжнього ухилу 

повинна складати 6-8 % для доріг з твердим покриттям та 5-6 % з ґрунтовим 

покриттям. Оскільки величина середньозваженого ухилу на Ганівському 

кар’єрі складає 6,82 %, можна зробити висновок про досягнення граничного 

показника по ухилу автомобільних доріг, що може призвести до збільшення 

витрат палива у тяговому режимі роботи кар’єрних самоскидів та до зниження 

швидкості їх руху [90]. 

 

 

Рис. 1.1. Розподіл ухилів трас Ганівського кар’єру 

 

Оскільки темпи виймання розкриву на Ганівському кар’єрі були нижчими 

видобутку руди, ширина робочих площадок у вибоях зменшилася з проектних 

50–70 м до мінімально допустимого для технологічного автотранспорту 

показника у 30 м, або дані площадки повністю відпрацьовані. У той же час, 

календарним планом розвитку гірничих робіт передбачено поступове 

розширення робочої зони для доведення параметрів робочих площадок до 

проектних розмірів [123], однак питання невідповідності розмірів робочих 
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площадок габаритам транспортної техніки, що використовується, залишається 

відкритим. 

 

Таблиця 1.1 

Розміри та основні показники дорожньо-транспортних  

умов Ганівського кар’єру 

№ з/п Параметр Значення параметра 

1. 

Довжина кар’єру , м 
7100 

По верху 

По низу 
4200 100 

Північ Південь 

2. 

Ширина кар’єру , м 
950-1400 

По верху 

По низу 
30 80 

Північ Південь 

3. 
Глибина кар’єру, м 

300 500 
Північ Південь 

4. Площа кар’єру по верху, га 745 

5. Середня відстань транспортування гірничої  маси, км 3,7 

6. Середньозважений ухил, % 6,82 

7. Максимальний ухил, % 15,0 

8. Середній коефіцієнт опору кочення автомобільних доріг 0,025-0,15 

 

Аналогічна ситуація, що є показником обмеженості робочого простору, 

спостерігається й на Глеюватському кар’єрі. Аналіз кар’єрного поля останнього 

дав можливість визначити розподіл робочих площадок за шириною 

(див. рис. 1.2). Установлено, що більшість робочих площадок (58,4 %) мають 

ширину від 25 до 35 м, що набагато менше нормативних значень для 

відповідного вибою. Середня зона кар’єру представлена екскаваторними 

вибоями з площадками шириною 30 м (на глибині від 225 до 312 м), а нижня 

(від 312 до 382 м) – шириною 24 м.  

Аналіз проїзної частини кар’єрних доріг Глеюватського кар’єру показав, 

що кар’єрні дороги на нижніх горизонтах, як правило, мають ділянки 

довжиною 200-300 м недостатньої ширини (див. рис. 1.7), загальна протяжність 

яких по кар’єру складає 8700 м. 
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Зменшення розмірів площадок для маневрування (див. рис. 1.5), 

(див. рис. 1.6) кар’єрних самоскидів при їх установці під навантаження 

призводить до збільшення часу маневрування, що обумовлює збільшення 

загального часу циклу транспортування та зменшення ефективності їх роботи, 

збільшення навантажень на раму та механізми підвіски, а також викликає 

небезпечні ситуації, насамперед, звисання коліс самоскида (див. рис. 1.3), 

сповзання машини з опорної поверхні (див. рис. 1.4), зіткнення самоскидів при 

русі заднім ходом та інші події, які представляють небезпеку. 

У роботах [56, 171] проаналізовані причини виробничого травматизму на 

кар’єрному автотранспорті та приведений розподіл нещасних випадків по 

операціям транспортного циклу, який свідчить про те, що найбільша кількість 

травм (від 50,1 % [56] до 72,6 % [171]) відбуваються при маневруванні 

самоскидів у пунктах розвантаження. Травматизм при маневрах самоскидів, що 

заїжджають на розвантаження, обумовлений зіткненням при русі заднім ходом 

(20,4 %), перекиданням машин внаслідок обрушення бровки уступу (15,3 %). 

При виїзді з місця розвантаження нещасні випадки, як правило, відбуваються 

при зіткненні самоскидів (5,0 %).  

Аналогічний характер мають фактори травмування у пунктах 

навантаження. Небезпечний прояв указаних факторів складає 27,4 % випадків 

травмування при маневруванні, з яких 7,14 % травм відбувається у результаті 

наїзду на людей, тобто робота засобів технологічного автотранспорту 

представляє небезпеку і для інших працівників кар’єру. У пунктах 

навантаження нагальною проблемою також залишається відсутність видимості 

з кабіни водія при виконанні маневрів і русі заднім ходом, який вимушені 

застосовувати водії при обмеженості робочих площадок. 

Таким чином, зменшення ширини робочих площадок, викликане 

інтенсивним заглибленням сучасних кар’єрів, призводить до необхідності 

вирішення задачі підвищення ефективності кар’єрних самоскидів при 

виконанні маневрів у вибоях, перевантажувальних пунктах і відвалах, та 

особливо при під’їзді машин під екскаватор.  
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Рис. 1.2. Розподіл робочих площадок Глеюватського кар’єру по ширині 

 

  

Рис. 1.3. Звисання ведучого колеса 

кар’єрного самоскида 

Рис. 1.4. Нерівна 

поверхня та обмеженість 

робочого простору 

обумовлюють сповзання 

машини 
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Рис. 1.6. Обмеженість кар’єрного простору при під’їзді під 

навантаження 

 

 

Рис. 1.7. Ширина дороги менше допустимої величини 

 

 

 

Рис. 1.5. Мінімальні параметри вибою та зони маневрування на 

Глеюватському кар’єрі 
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Підвищення ефективності кар’єрних самоскидів при роботі в обмежених 

умовах, у свою чергу, потребує вирішення питання поліпшення їх маневреності 

як експлуатаційної властивості  змінювати напрям руху на мінімальній площині 

розвороту [93, 158]. 

 

1.2. Аналіз шляхів підвищення ефективності роботи промислового 

транспорту в обмежених умовах кар’єрів 

 

Зі збільшенням глибини кар’єрів для управлінського персоналу гірничих 

підприємств та дослідників актуальними стають такі задачі: 

– підвищення продуктивності кар’єру за рахунок підвищення 

ефективності роботи комплексів гірничого обладнання; 

– зменшення часу маневрування кар’єрних самоскидів у пунктах 

навантаження і розвантаження та простоїв гірничого обладнання; 

– зниження кількості випадків виробничого травматизму; 

– пошук транспортних схем, які є економічно обґрунтованими для 

глибоких кар’єрів. 

Розподіл задач та існуючі шляхи їх вирішення на сучасному етапі 

розвитку відкритих гірничих розробок показані на рис. 1.8.  

Значний внесок у галузі підвищення ефективності кар’єрного 

автотранспорту при вирішенні зазначених задач зробили такі вчені як 

Аністратов Ю. І., Арсент’єв А. І., Васильєв М. В., Ворошилов Г. О., 

Горшков Е. В., Єгоров О. М., Зирянов І. В., Казарез А. Н., Кулешов О. О., 

Лель Ю. І., Марієв П.Л., Монастирський Ю. А., Потапов М.Г., Смірнов В. П., 

Тарасов П. І., Хохряков В. С., Яковлєв В. Л., Chanda E. K., Ercelebi S. G., 

Gardiner S. [5, 10, 23, 38, 42, 46, 51, 68, 74, 90, 109, 138, 146, 171, 172,]. 

Традиційним рішенням підвищення ефективності роботи гірничого 

обладнання на сьогоднішній день виступає розширення робочого простору за 

рахунок виймання додаткового об’єму розкриву, що закладається у проект 

кар’єру (Ганівське родовище) [123], реалізація якого обмежена технологією 
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ведення гірничих розробок. Альтернативним рішенням є створення в нижній 

частині кар’єру зони інтенсивного заглиблення з підвищеними кутами нахилу 

бортів та зменшеними розмірами робочих площадок, де працюють комплекси у 

складі спеціалізованого екскаватора та гусеничного самоскида [155].  

 

 

Рис. 1.8. Основні шляхи вирішення проблеми обмеженості робочого 

простору при збільшенні глибини кар’єрів 

 

Існує такий підхід до комбінації кар’єрного автотранспорту, як 

«автомобіль-автомобіль», коли із нижніх горизонтів гірнича маса 

транспортується самоскидами малої вантажопідйомності на проміжний 

горизонт, звідки перевантажується у великовантажні самоскиди для доставки 

на збагачувальну фабрику та відвали [133]. Як зазначає автор, така схема 

дозволяє зменшити об’єм розкривних робіт та ширину капітальних з’їздів у 
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нижній частині кар’єру, оскільки на нижніх горизонтах використовується 

обладнання з меншими габаритами. Зональний розподіл гірничих транспортних 

машин передбачає вибір поєднання кар’єрних екскаваторів та самоскидів для 

забезпечення їх узгодженої роботи на основі економіко-математичної моделі. 

Існуючі моделі із відповідним програмним забезпеченням для вибору 

комплексів гірничого обладнання можна розподілити на дві групи [5, 10]: 

класичні та на основі штучного інтелекту.  

До класичних моделей належать: комп’ютерне моделювання за 

допомогою спеціалізованих програм, що враховують стохастичність 

транспортного процесу (програми на основі чисельного методу Монте-Карло 

(TALPAC) [5, 15], регресійні моделі (FPC) [5], візуальне моделювання 

(Arena) [13]); імітаційне моделювання (GPSS-Н) [10]; моделі на основі 

ітеративних методів (Elbrond, Mashine Rapair Model) [15]; лінійне 

програмування [5]. Моделі із залученням штучного інтелекту (генетичний 

алгоритм, штучна нейронна мережа, експертна система) останнім часом набули 

поширення [13]. 

Окрім питання підвищення продуктивності гірничого обладнання за 

рахунок вибору оптимального комплексу, існує задача пошуку нових 

транспортних схем [172], у тому числі, комбінації автомобільного транспорту з 

конвеєрним (циклічно-поточна технологія), залізничним, скіповим 

підйомом [101]. Нахильні автомобільні підйомники зі стаціонарною підйомною 

машиною або автономним приводом, введення залізничних шляхів на нижчі 

горизонти (Ганівський кар’єр) [123], що знижують навантаження на 

автотранспорт та перерозподіляють його між іншими видами промислового 

транспорту, є також варіантами вирішення розглянутої проблеми. 

На сучасному етапі розвитку промислового транспорту питання зниження 

виробничого травматизму може бути вирішено завдяки спробам провідних 

виробників кар’єрної техніки (БелАЗ, Сaterpillar, Komatsu) впровадити систему 

автоматичного водіння (САВ) [165]. Оскільки САВ не забезпечує 

автоматичного або напівавтоматичного маневрування самоскида у пунктах 
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навантаження і розвантаження, необхідність планування та відстеження 

траєкторії автотранспортних засобів виступає важливим доповненням  до 

автоматизації роботи транспортних машин. Для планування траєкторії руху 

транспортної машини, зазвичай, використовуються три алгоритми [165, 164]: 

метод пробних траєкторій, одношарова нейронна мережа та навігація за 

численням. 

Приведені відомості щодо заходів з підвищення ефективності 

промислового транспорту при його роботі в обмежених умовах глибоких 

кар’єрів свідчать про наявність певних напрацювань у даній сфері. Однак 

задача підвищення маневреності великовантажних кар’єрних самоскидів при 

зменшенні розмірів маневрових та робочих площадок у відкритих літературних 

джерелах та практиці відкритих гірничих робіт, на жаль, є малодослідженою. 

Це сприяло вибору теми та її актуальності. Отже, вкрай необхідним є 

критичний аналіз заходів щодо підвищення маневреності колісних машин. 

 

1.3. Аналіз заходів щодо підвищення маневреності колісних машин 

 

Реалізація криволінійного руху кар’єрних самоскидів з колісною 

формулою 4×2 здійснюється шляхом повороту передніх керованих коліс. 

Вважається, що класична компоновка самоскидів, зважаючи на їх призначення 

та умови використання, у майбутньому не зазнає змін [75]. У свою чергу, 

заходи щодо підвищення маневреності власне кар’єрних самоскидів практично 

відсутні. Зважаючи на це, необхідно дати оцінку тим технічним рішенням, що 

використовуються для більшості колісних машин.  

Усі заходи щодо покращення маневреності колісних машин можна 

розділити на дві великі групи:  

– радикальні конструктивно-технічні, пов’язані зі зміною способу 

управління поворотом, компоновкою машини, конструктивними 

особливостями трансмісії; 

–  регулювальні, пов’язані з налаштуванням окремих вузлів та агрегатів. 
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До конструктивно-технічних заходів належить зменшення колісної бази 

машини L та збільшення граничних кутів повороту керованих коліс [158]. 

Установлено, що додатковий поворот зовнішнього керованого колеса на 

величину кута повороту внутрішнього колеса дозволяє зменшити Rmin на 

9…10%, причому для неповнопривідних машин радіус повороту становить 

Rmin=(1,8…2,4)·L, для повнопривідних – Rmin=(2,7…2,9)·L, що пов’язано з 

обмеженими можливостями роботи шарнірів у приводі ведучих керованих 

коліс [158]. На автомобілях такий метод можливий завдяки регулюванню 

внутрішніх точок кріплення рульових тяг, що призводить до зменшення кута 

Аккермана, тобто різниці між граничними кутами повороту керованих коліс. 

Ефективним заходом щодо підвищення маневреності для машин із 

рульовим управлінням з поворотними кулаками та трапецією є використання 

передніх та задніх керованих коліс, при цьому радіуси повороту в 1,7…1,8 разів 

менші, ніж на машинах тільки з передніми керованими колесами [158]. Дана 

схема використовується на автомобілях, наприклад, на новому Porsсhe 911 GT3, 

коли на високих швидкостях руху задні керовані колеса повертаються у 

напряму повороту передніх, що підвищує стійкість на повороті, а на низьких, у 

тому числі при паркуванні, – у протилежному напрямку, що покращує 

маневреність [19]. Даний спосіб має також виконання на тракторах, коли 

поворот за рахунок керованих коліс поєднується обертанням керованих коліс 

різних осей або бортів у протилежному напрямку (рис. 1.9) [149].  

Широкого розповсюдження автомобілі з передніми та задніми 

керованими колесами не отримали, оскільки при такому способі повороту на 

задніх колесах виникають змінні за величиною та напрямом бокові реакції, які 

обумовлюють наявність дестабілізуючого моменту, що погіршує керованість 

машини та сприяє її заносу. У зв’язку з цим, з метою нівелювання впливу 

дестабілізуючого моменту при створенні рульових управлінь залишається 

питання блокування задніх коліс на середніх та високих швидкостях руху 

(Porsche 911 GT3), або їх повороту із запізненням.  
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Рис. 1.9. Схеми повороту колісних машин зі всіма керованими 

колесами: а – з обертанням коліс в одному напрямку; б – з обертанням коліс 

різних осей у протилежних напрямках; в – з обертанням коліс різних бортів у 

протилежних напрямках 

 

Для багатовісних машин ефективним є встановлення декількох коліс на 

укорочених осях [158], що дає можливість здійснювати поворот навколо 

довільного центра. 

Останнім часом на спеціалізованих вантажних автомобілях 

установлюють електрогідравлічні пристрої, що дозволяють зробити керованим 

ведучий або проміжний міст, який повертається на заданий кут навколо певної 

осі. Механізм повороту моста ETS-A складається з двох повздовжніх 

гідроциліндрів змінної довжини та електричної схеми, задача якої, – 

визначення оптимальних кутів повороту для заданої траєкторії. Система ETS-A 

для мостів установлена на вантажних автомобілях Mercedes-Benz Actros 4141 

(8х4), а також на автомобілях фірм Volvo Trucks, MAN, Ginaf [12, 115]. Для 

підвищення маневреності тягової техніки також установлюють керовані мости 

(APL-2000): ними обладнані трактори виробництва Deutz-Fahr (Німеччина) та 

Steyr (Австрія) [153]. 

Використовуючи великі кути складання напіврам шарнірно-зчеплених 

машин (до 1,57 рад), радіус повороту порівняно із машиною з передніми 

керованими колесами й жорсткою рамою при тій же базі зменшується у 1,7 –1,8 

разів [158].  

У той же час, регулювання підвіски (налаштування важелів для зміни 

положення центра крену, параметри переднього стабілізатора поперечної 
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стійкості, ходової частини машини (тиск у шинах [135], кастер, кути установки 

коліс), гальмівної системи (регулювання балансу гальм) дозволяють отримати 

непогані показники маневреності [114].  

Однак, із приведеного огляду можна зробити висновок, що найбільш 

вагомий ефект може бути отриманий тільки при зміні способу повороту. 

Зважаючи на вищевикладене, необхідним стає аналіз та узагальнення способів 

поворотом колісних машин для визначення можливості використання їх 

альтернативних варіантів на промисловому транспорті. 

 

1.4. Аналіз способів повороту транспортно-тягової техніки та їх вплив на 

показники маневреності 

 

Управління колісною машиною здійснюється завдяки регулюванню 

положення або напряму та величин кутових швидкостей колісних опор. У 

зв’язку з цим, можливі три способи повороту колісних машин: кінематичний, 

динамічний (силовий) та комбінований. 

На колісній техніці найбільш поширеним є кінематичний спосіб 

повороту, який пов’язаний зі зміною положення коліс, осей або зчеплених 

ланок. На кар’єрних самоскидах, як і на більшості автомобілів, кінематичний 

спосіб полягає в управляючому впливі оператора на керовані колеса 

(див. рис. 1.10). У той же час, відомо, що на автомобілях великої прохідності із 

пневмокатками, шинами широкого профілю використовуються керовані осі або 

ланки з неповоротними на них колесами [25].  

При повороті за рахунок передніх керованих коліс основним параметром, 

що регулюється оператором, є кути повороту коліс, тоді як реакція машини на 

цей параметр, тобто радіус повороту, залежить від характеристик шин, що 

визначають співвідношення між кутами відведення коліс, кінематичних 

характеристик підвіски, конструктивних особливостей машини. 
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Маневреність при такому 

способі повороту, насамперед, 

залежить від співвідношення між 

поворотним моментом та 

моментом опору повороту, до яких 

приводяться повздовжні та 

поперечні реакції опорної 

поверхні.  

Іншим різновидом 

кінематичного повороту є спосіб 

повороту шарнірно-зчеплених 

машин (див. рис. 1.11). У даному 

випадку поворот здійснюється 

аналогічно машинам із 

керованими колесами з тією різницею, що одні колеса по відношенню до інших 

змінюють площину свого обертання одночасно із поворотом однієї частини 

відносно іншої.  

 

 

Рис. 1.11. Схеми повороту машин з шарнірно-зчепленою рамою при 

установці шарніра: а – у центрі машини; б – у середині передньої осі; в – у  

середині задньої осі 

 

Особливості даного способу повороту пов’язані із розташуванням 

шарніру, який може бути у центрі машини, на передній та задній осі [41]. При 

установці шарніра на передній осі бокова реакція на задніх колесах не змінює 

 

Рис. 1.10. Схема повороту 

кар’єрного самоскида 
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напрямок при вході у поворот, що покращує керованість та стійкість машини 

[149]. Маневреність підвищується при установці шарніра у задній осі або при 

повороті ланок на місці. 

Кінематичний спосіб повороту машин із шарнірно-зчепленою рамою 

набув поширення серед кар’єрних самоскидів. Так, тривісні шарнірно-зчеплені 

кар’єрні самоскиди малої (до 25 т) та середньої вантажопідйомності (36-46 т) з 

колісною формулою 4×4 та 6×6 відповідно випускаються провідними 

виробниками кар’єрної техніки: Сaterpillar (близько 50% ринку), БелАЗ, Нitachi, 

TEREX, JCB, Volvo, Liebherr, Komatsu, Bell та іншими [34, 26]. 

Поява динамічного (бортового) повороту викликана необхідністю 

подальшого підвищення маневреності колісних машин та, у деяких випадках, 

уніфікації трансмісії із гусеничними машинами. З метою реалізації 

криволінійного руху механізми повороту забезпечують певне відношення 

швидкостей (крутних моментів) коліс протилежних бортів (рис. 1.12). При 

цьому виникають різні за величиною повздовжні реакції коліс внутрішнього 

Rx1, Rx3 та зовнішнього Rx2, Rx4 до центра повороту бортів, які створюють 

поворотний момент.  

Крім того, існують два 

часткові випадки, у разі 

маневреність транспортно-

тягової покращується 

настільки суттєво, що 

аналогічний результат не 

може бути досягнутий при 

розглянутих вище схемах: 

використання яких  

1) при швидкості коліс 

одного борта, що дорівнює 

нулю, а іншого – відмінного 

 

Рис. 1.12. Сили, що діють на колісну машину 

при динамічному способі повороту: Rx1, Rx2, 

Rx3, Rx4 – повздовжні реакції, Ry1, Ry2, Ry3, Ry4– 

бокові реакції 
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від нуля, миттєвий центр повороту (МЦП) лежить у площині заблокованих 

коліс, а радіус повороту дорівнює половині колії машини; 

2) якщо швидкості різних бортів рівні за величиною, але протилежні за 

напрямом, МЦП розташований у середині бази та колії, тобто радіус повороту 

дорівнює нулю і машина розвертається на місці [139]. 

Існує ряд недоліків, які накладають значні обмеження на застосування 

динамічного повороту:  

– при повороті машини на місці зростають витрати потужності на 

подолання моменту опору повороту, що інтенсивно збільшується; 

– даному способу повороту притаманні значні кути відведення та 

ковзання, що, у свою чергу, призводить до інтенсивного зношування шин, 

оскільки на початку взаємодії колеса з опорною поверхнею виникає 

повздовжня, а потім бокова деформація шин, а при збільшенні бокової 

деформації у середині повороту розвивається бокове ковзання коліс; 

– значно обмежені можливості зменшення радіусу повороту по 

зчепленню коліс з опорною поверхнею.  

Динамічний поворот залишається основним способом повороту для 

малогабаритних фронтальних навантажувачів, що працюють в обмежених 

умовах. Дані машини отримали широке розповсюдження в різних галузях 

господарства завдяки своій мобільності та маневреності. Провідними 

виробниками фронтальних міні-навантажувачів залишаються ВАТ «Амкодор» 

(Білорусь), ЗАТ «ЧСДМ» (РФ), Bobcat, Сaterpillar, Gehl, JCB (США), Locust 

(Словакія), Hyundai (Республіка Корея), Toyota Equipment (Японія) [34]. 

Комбінований спосіб повороту, який увібрав у себе переваги розглянутих 

способів, спрямований на значне підвищення маневреності та керованості 

колісних машин. У більшості випадків він поєднує поворот за рахунок 

керованих коліс, або складання ланок рами з динамічним способом, що 

реалізується спеціальними механізмами (див. рис. 1.13). Комбінований поворот 

може бути використаний в якості як основного, так і допоміжного способу 

управління криволінійним рухом [135]. Поворот за схемою «керовані колеса і 
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динамічний поворот» може бути реалізований за допомогою конструктивних 

особливостей рульового управління [149]. 

Розглянута схема наявна у колісних машин з жорсткою рамою. Машини з 

шарнірно-зчепленою рамою з динамічним поворотом або використовувались 

раніше (багатоланкові автопоїзди LeTourneau з безступінчастим регулюванням 

електромотор-коліс [22,158]), або у теперішній час лише ведуться дослідження 

щодо можливості застосування даного способу повороту: наприклад, на 

чотиривісних установках для ремонту газових свердловин 703МТП-127Г на 

базі трактору К-703 [135]. 

Прикладом поєднання способу повороту за рахунок керованих коліс та за 

рахунок складання рами є всюдихідне шасі TEREX TA-25 (мультиліфт) з 

колісною формулою 6×6 та передніми керованими колесами, що працює на 

будівельних та кар’єрних роботах, де необхідна висока прохідність та 

маневреність [20]. 

 

 

Рис. 1.13. Варіанти комбінованого управління поворотом колісних 

машин: К+К – поєднання різновидів кінематичного способу; К+Д – 

використання основного кінематичного способу з допоміжним динамічним; 

К+К+Д – комплексна система управління поворотом, що складається з двох 

варіантів кінематичного та додаткового динамічного способу 

 

Комбінований поворот 

К+К 
К+Д К+К+Д 

Керовані колеса + 

шарнірно-

зчеплена рама Керовані 

колеса + 

ГОМП 

Керовані 

колеса + 

нетрадиційне 

рульове 

управління 

Керовані 
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шарнірно-
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+ гальмування 

бортів 
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рама+ регулювання 

електромотор-коліс 
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Комбінований спосіб повороту має також бронетранспортер БТР-90 з 

колісною формулою 8×8. Особливістю машини є гідрооб’ємний механізм 

повороту (ГОМП), що дозволяє безступінчасто змінювати співвідношення 

швидкостей керованих коліс різних бортів у поєднанні з поворотом коліс двох 

передніх осей. ГОМП вмикається тільки на малих швидкостях руху при 

маневруванні з метою зменшення мінімального радіусу повороту [161]. 

Дослідниками встановлено, що незважаючи на конструктивні зміни, які 

ускладнюють трансмісію бронетранспортера, використання комбінованого 

повороту є виправданим з точки зору підвищення маневреності. 

Для покращення стійкості, керованості, маневреності та запобігання 

збільшення бокового ковзання провідні виробники легкових автомобілів 

застосовують системи динамічної стабілізації (ESP, DSC, ESC, ASC, PSM у 

залежності від фірми-виробника), одна з функцій якої, – перерозподіл крутного 

моменту між колесами різних бортів, що, по суті, є використанням 

комбінованого повороту – кінематичного та динамічного [135]. 

Таким чином, незважаючи на ефективність комбінованого способу 

управління поворотом, він не набув широкого поширення у зв’язку зі 

складністю реалізації механізму безступінчастого регулювання кутових 

швидкостей коліс відповідного борта або осі, на яку накладають обмеження 

особливості трансмісії та рульового управління тієї чи іншої машини.  

Кар’єрний самоскид із електромеханічною трансмісією характеризується 

нейтральною повороткістю, оскільки при повороті крутні моменти його задніх 

коліс, створювані тяговими електродвигунами різних бортів, вирівнюються за 

схемою так званого «електричного» диференціала. Однак саме при наявності 

електромеханічної трансмісії змінного струму, можна дістати висновку, що 

примусове управління обертанням тягових електродвигунів надасть можливість 

перерозподілу крутних моментів між задніми колесами окремо для правого і 

лівого борту. У такому випадку системою автоматичного управління тяговим 

електроприводом забезпечується необхідне відношення частот обертання 

тягових електродвигунів для збільшення різниці сил тяги задніх коліс, що 
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створює додатковий поворотний момент, який, у свою чергу, призводить до 

зменшення радіуса повороту машини.  

Примусове управління обертанням задніх ведучих коліс для створення 

додаткового поворотного моменту отримало назву «силовий доворот». До 

теперішнього часу він не набув широкого розповсюдження на колісній техніці, 

у першу чергу, за відсутності математичних залежностей, які б дозволили 

описати процес повороту колісної машини із передніми керованими колесами 

та з примусовим обертанням задніх ведучих коліс окремо правого і лівого 

борту відповідно до коефіцієнта зчеплення коліс з опорною поверхнею. 

 

1.5. Вибір моделі взаємодії колеса з опорною поверхнею на повороті  

 

Гірничотехнічні умови глибоких кар’єрів обумовлюють такі особливості, 

що притаманні маневруванню кар’єрних самоскидів: 

– радіуси повороту, близькі до мінімальних; 

– невеликі швидкості руху (3–5 км / год.); 

– постійна швидкість на повороті та відсутність етапів входу та виходу з 

нього (сталий режим повороту);  

– невелика величина коефіцієнта зчеплення пневмоколісного рушія 

(колеса) з опорною поверхнею та значна величина коефіцієнта опору кочення. 

Вибір базової моделі для дослідження повороту кар’єрних самоскидів 

повинен ґрунтуватися на вищевикладених особливостях. 

Основним показником маневреності транспортної машини є радіус 

повороту, який у моделях повороту з жорсткими шинами залежить від 

габаритних розмірів колісної машини та кутів повороту керованих коліс, а в 

моделях з урахуванням пружного уводу колеса – ще й від кутів відведення 

передніх та задніх коліс [93]. Тому задача визначення радіусу повороту колісної 

машини з еластичними шинами не може бути коректно вирішена без 

визначення кутів відведення коліс, а для машин з жорсткими шинами 

відведенням можна знехтувати.  
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Класичним поясненням виникнення бокового відведення в теоріях 

повороту колісних машин є дія бокової сили [156] при великих радіусах 

повороту та швидкостях руху, альтернативними – присутність моменту опору 

повороту опорної площадки [148] та виникнення моменту тертя у контакті 

шини з опорною поверхнею, що призводить до розвороту площини 

контакту [150]. Можна допустити, що на великих швидкостях повороту 

відведення пояснюється дією бокової відцентрової сили, а на малих – моментом 

опору повороту опорної поверхні.  

У той же час, процеси, що виникають у контакті пневматичного колеса 

кар’єрного самоскида з опорною поверхнею, досліджені недостатньо, що не 

дозволяє однозначно прийняти зазначені припущення. 

Не зменшуючи важливості явища відведення коліс машини, слід 

зазначити, що, насамперед, саме принцип взаємодії колеса з опорною 

поверхнею обумовлює характер існуючих теорій повороту, тому від способу 

представлення сил у контакті залежить величина отриманих розрахункових 

показників повороту. У зв’язку з цим, вибір базової моделі для дослідження 

повороту повинен бути обґрунтований, виходячи з існуючих моделей 

контактних сил, які найбільше враховують як особливості маневрування 

самоскидів, так і особливості опорної поверхні, на якій відбувається даний 

процес. 

Представлення сил, що виникають у контакті пневмоколісного рушія з 

опорною поверхнею, отримане апроксимацією дослідних залежностей сил від 

кутів відведення («магічна» формула Пасейки) [18, 17]: 

 

    
v

SBxBxExBCDxY  ))arctan((arctansin ,  hSXx  ,  

 

де Y(x) може бути повздовжньою Fx, поперечною Fy силою, або 

відновлювальним моментом Mx, а X  – повздовжній для Fx або поперечний для 

Fy  та Mx зсув; B, C, D, E – емпіричні коефіцієнти, які залежать від властивостей 

конкретної шини та є функцією вертикального навантаження і кута розвалу. 
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Використання вищенаведеної формули потребує знання величин 

емпіричних коефіцієнтів a0…a15, b0….b10, c0…c17 для знаходження B, C, D, E та 

відповідно сил у контакті. Як зазначають автори [17], формула Пасейки дає 

досить точні результати, оскільки вона отримана апроксимацією 

експериментальної функції бокової сили від кутів відведення коліс, але її 

застосування потребує визначення великої кількості додаткових емпіричних 

коефіцієнтів, що на даному етапі не встановлені для умов кар’єру.  

Існує безліч моделей повороту [92, 97, 122], в яких силові фактори 

виводяться з рівнянь руху, оскільки завжди повинна виконуватись умова 

рівноваги системи. Для визначення ж бокових сил у теорії руху автомобілів 

додатково використовуються рівняння пружних зв’язків, Н [48]: 

 

iiyi KR   в ,     (1.1) 

 

де Ryi, – бокова реакція, що діє на і-ту вісь, Н; δвi – кут бокового відведення і-тої 

осі, рад; Kδi – коефіцієнт опору боковому відведенню шини. 

Для колеса кут бокового відведення –  це кут між вектором поступової 

швидкості колеса та його центральною повздовжньою віссю при коченні без 

бокового ковзання. 

З іншого боку, величина бокових сил, що діють на передню та задню вісь 

у сталому режимі повороту, може бути представлена з роботи, присвяченої 

комбінованому повороту колісних машин, Н [35, 36]:  
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,  (1.2) 

 

де Rδ1, Rδ2 – бокові сили, що діють на передню та задню вісь, Н; m – маса 

самоскида, кг; γ – середній кут повороту керованих коліс, град; a, b – 

координати центра мас машини, м; L – колісна база, м;  VX1 – проекція вектора 
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швидкості центра мас на повздовжню вісь, м/с; Rk1 – повздовжня сила, що діє на 

колеса передньої осі, Н. 

Таким чином, представлення силових факторів у вигляді кінцевих 

функціональних залежностей, отриманих з рівнянь руху, є загальним 

принципом для більшості моделей повороту. Теорії повороту на основі 

уявлення про бокове відведення достовірно описують поворот на великих 

радіусах з великими швидкостями, а їх застосування для тягової техніки може 

призвести до недотримання умов рівноваги. 

Характеристики взаємодії колеса з опорною поверхнею, які виражені 

рівняннями кінематичних (неголономних) зв’язків, в яких силові фактори є 

функціями узагальнених координат та швидкостей, у повному вигляді вперше 

відображені в теорії кочення пружного колеса, розробленою академіком 

Келдишем М. В. [149]. Теорія, в основі якої лежить уявлення про взаємодію 

колеса або гусениці з опорною поверхнею у вигляді фрикційної пари, 

розроблена Опейко Ф. А. [119, 120] та сходить до робіт Шиллера Н. Н. і 

Жуковського Н. Є. [150]. При цьому контакт рушія з опорною поверхнею є 

плоскою площадкою, в якій всі елементарні сили представлені сукупними 

силами тертя та ковзання. Оскільки для плоскої фігури існує центр обертання 

(миттєвий центр швидкостей), координати якого однозначно визначають 

реакції, що діють на площадку, то сили тертя та момент тертя можуть бути 

визначені у функціях від координат цього миттєвого центра швидкостей 

(МЦШ), Н, Н∙м (див. рис. 1.14): 
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де Tx, Ty, – відповідно повздовжня, поперечна сила тертя, Н; M – момент 

тертя, Н·м; q – нормальний тиск на площадку в точці з координатами ξ та η; x, 

y – координати миттєвого центра швидкостей С; φx, φy – коефіцієнти зчеплення. 

Отже, задача знаходження сил у контакті зводиться до визначення 

координат МЦШ кожного колеса. Мінімальний радіус повороту машини 

визначається із координат МЦШ найбільш віддаленого колеса. Подальший 

розвиток теорія тертя отримала в роботах Казаченко Г.В. [69], 

Трояновської І.П. [149]. Слід зазначити, що теорія тертя є однією з перших 

спроб уніфікації підходів до природи контактних сил, що виникають при 

взаємодії колеса або гусеничного рушія з опорною поверхнею. 

Авторами теорії тертя встановлено, що найбільший взаємозв’язок між 

силою тертя та моментом спостерігається при великому моменті опору, тобто 

на малих радіусах повороту. Крім 

того, до переваг даного підходу 

автори відносять можливість 

врахування: анізотропії взаємодії 

шини із опорною поверхнею шляхом 

введення різних повздовжніх та 

поперечних коефіцієнтів зчеплення; 

форми та розміру плями контакту при 

закладенні різних границь 

інтегрування; закону розподілу тиску 

по площадці контакту уведенням 

довільного закону нормального тиску під знак інтеграла. 

У той же час, закон Амонтона-Кулону при представленні сил у контакті в 

якості рівнянь кінематичних зв’язків (у функціях від МЦШ) описує тертя 

абсолютно твердих тіл. Оскільки при коченні пневматичної шини відбувається 

взаємна деформація та нерівномірний розподіл нормального тиску по її 

 

Рис. 1.14. Силова взаємодія, що 

виникає у контакті колеса з опорною 

поверхнею 
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поверхні, авторами наголошується, що обчислення силових факторів за 

наведеним підходом потребує експериментальних залежностей, що враховують 

деформацію пари «пневматична шина – покриття». Для шин кар’єрних 

самоскидів та кар’єрного ґрунту подібні залежності на даний момент не 

встановлені. Крім того, врахування впливу кутової швидкості ведучих коліс на 

величину мінімального радіусу повороту за приведеним підходом носить 

опосередкований характер. 

Рождественським Ю. Л. та Машковим К. Ю. (МГТУ) здійснено 

дослідження реакцій, які виникають при коченні пружного колеса на опорній 

поверхні, що не деформується,  при динамічному способі управління 

поворотом [131]. Вченими було введено поняття коефіцієнта ковзання S, що є 

узагальненою характеристикою ступеня проковзування колеса і пов’язує 

коефіцієнт буксування σ та кут відведення δ. Реакція опорної поверхні, що 

направлена у протилежну від швидкості ковзання колеса сторону, 

представлена: 

 

is
QR  μ ,        

 

де Qi – вертикальне навантаження на колесо, Н; µs – коефіцієнт тертя 

часткового ковзання. 

Під коефіцієнтом тертя часткового ковзання розуміється коефіцієнт, що 

відображає залежність величини реакції опорної поверхні, що діє на колесо, від 

вертикального навантаження.  

Залежність коефіцієнта тертя часткового ковзання від проковзування 

колеса: 
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  ,    (1.3) 

 

де S – коефіцієнт ковзання; µsαmax – максимальний коефіцієнт тертя часткового 

ковзання; S0, S1 – константи, що визначають форму залежності. 
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Коефіцієнт тертя часткового ковзання – це умовна характеристика ступеня 

проковзування колеса, яка є відношенням нормального навантаження до 

тангенціальної реакції збоку опорної площини для веденого або ведучого 

колеса. Коефіцієнт ковзання визначається як відношення швидкості ковзання Vк 

до відносної швидкості колеса Vвідн. У свою чергу, швидкість ковзання є сумою 

векторів відносної та переносної швидкості: 
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де ωк – кутова швидкість колеса, рад/с; rк – кінематичний радіус колеса, м. 

Кінематичний радіус повороту представляє собою відстань від центра 

повороту до центра ваги транспортного засобу. 

Отже, модель Рождественського-Машкова дозволяє встановити 

безпосередній вплив кутової швидкості колеса на ступінь його проковзування, 

що має важливе значення при дослідженні динамічного повороту тягово-

транспортної техніки. Однак, для визначення швидкостей ковзання опорної 

площини необхідне задавання переносної та відносної швидкості, що не завжди 

є можливим. Також необхідні додаткові емпіричні коефіцієнти, що визначають 

коефіцієнти тертя часткового ковзання при виконанні маневру в умовах 

кар’єрів. 

Таким чином, моделі взаємодії колеса з опорною поверхнею, приведені 

вище, можуть бути лише частково застосовані для описання сталого повороту 

кар’єрних самоскидів. Враховуючи особливості маневрування самоскидів при 

установці під навантаження, підґрунтям для аналітичного дослідження 

маневреності кар’єрних самоскидів при застосуванні силового довороту 

виступатиме поєднання моделей повороту колісних машин, у яких силові 

фактори визначаються виходячи із рівнянь рівноваги, з моделями повороту 

гусеничної техніки, що рухається із ковзанням рушія [54, 64, 117, 119].  

 



39 
 

Мета та задачі досліджень 

 

У результаті дослідження заходів щодо підвищення показників кар’єрних 

самоскидів сформульовано мету та задачі досліджень.  

Метою роботи є підвищення продуктивності роботи кар’єрних 

самоскидів з електромеханічною трансмісією поліпшенням їх маневреності 

шляхом застосування силового довороту, заснованого на здійсненні 

примусового управління обертанням ведучих коліс. 

Для реалізації поставленої мети необхідно вирішити такі задачі: 

1. Розробити математичну модель силового довороту колісної машини, 

яка дозволяє визначити відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс 

окремо правого і лівого до центра повороту борту в залежності від коефіцієнта 

зчеплення. 

2. Провести комплекс лабораторних досліджень для перевірки 

відповідності математичних залежностей, які використовуються для описання 

силового довороту, реальним процесам. 

3. Здійснити перевірку результатів досліджень на реальній машині у 

промислових умовах шляхом визначення показників маневреності кар’єрного 

самоскида з електромеханічною трансмісією, оснащеного системою 

примусового управління поворотом. 
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РОЗДІЛ 2.  

АНАЛІТИЧНІ ДОСЛІДЖЕННЯ СИЛОВОГО ДОВОРОТУ  

КАР’ЄРНОГО САМОСКИДA 

 

2.1. Загальна структура методики аналітичних досліджень  

 

На основі аналізу можливих шляхів підвищення маневреності колісних 

машин, приведеного у розділі 1, установлено, що одним із таких способів є 

використання силового довороту. Силовий доворот не отримав застосування на 

пневмоколісних транспортних машинах внаслідок відсутності математичної 

моделі, яка б дозволила описати процес криволінійного руху, що відбувається 

при одночасному повороті передніх керованих коліс і збільшенні різниці 

тягових сил (тангенціальних реакцій) задніх ведучих коліс, що призводить до 

появи додаткового поворотного моменту. У зв’язку з цим, розробка 

математичної моделі силового довороту є пріоритетним завданням, вирішення 

якого забезпечить підґрунтя для подальшого створення алгоритму примусового 

управління обертанням задніх ведучих коліс окремо правого і лівого борту. 

Алгоритм управління, у свою чергу, дасть можливість застосувати спеціальний 

електронний блок у складі системи автоматичного управління 

електроприводом кар’єрного самоскида, робота якого буде спрямована на 

зменшення радіуса повороту. 

Таким чином, об’єктом аналітичних досліджень є маневреність 

кар’єрного самоскида при застосуванні силового довороту, а предметом 

дослідження – показники маневреності кар’єрного самоскида при силовому 

довороті. 

Відомо, що одними із класифікаційних ознак математичних моделей 

криволінійного руху колісної машини є можливість урахування відведення 

коліс на повороті та аналітичне представлення проковзування задніх коліс. 

Тому постають питання щодо доцільності урахування відведення коліс 

кар’єрного самоскида при створенні моделі силового довороту та питання 
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математичного опису процесів зсуву передніх керованих коліс, проковзування 

чи ковзання задніх коліс. Для вирішення зазначених питань необхідно провести 

такі попередні дослідження: 

– дослідити процес відведення коліс, а саме, визначити кути відведення 

коліс передньої та задньої осі кар’єрного самоскида на повороті за відомими 

підходами; 

– дослідити процеси зсуву передніх керованих коліс і проковзування 

задніх коліс, а саме, визначити аналітичним шляхом коефіцієнти зчеплення 

коліс кар’єрного самоскида з опорними поверхнями, характерними для 

кар’єрів, за яких відбувається зсув передніх коліс та проковзування задніх 

коліс; 

– дослідити вплив збільшення мінімальних радіусів повороту кар’єрних 

самоскидів, що відбувається внаслідок зсуву передніх керованих коліс та 

проковзування задніх коліс, на параметри маневрових площадок, що 

проектуються, а саме, установити коефіцієнт корегування ширини маневрової 

площадки у відповідності до зміни мінімального радіуса повороту машини; 

– дослідити процес ковзання задніх коліс, а саме, визначити залежність 

мінімального радіуса повороту від коефіцієнтів буксування (ковзання) задніх 

коліс та дослідити вплив відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс 

окремо правого і лівого до центра повороту борту на граничний коефіцієнт 

буксування. 

У математичній моделі силового довороту використовуються такі вхідні 

параметри:  

– конструктивні (робочі) параметри кар’єрного самоскида (колісна база, 

колія передніх та задніх коліс, розміри плям контакту коліс з опорною 

поверхнею, радіус колеса); 

– швидкість руху при виконанні маневру; 

– кути повороту передніх керованих коліс (мають максимально можливе 

значення, обумовлене конструктивними особливостями машини); 
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– зовнішні сили, що діють на кар’єрний самоскид на повороті (вага 

кар’єрного самоскида із порожньою платформою та її розподіл по осям); 

– властивості покрить опорних поверхонь (коефіцієнт зчеплення, 

коефіцієнт проковзування, коефіцієнт буксування). 

Створення математичної моделі силового довороту включає три етапи 

дослідження:  

– кінематику силового довороту (визначення залежностей показників 

маневреності від відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс окремо 

правого і лівого до центра повороту борту); 

– динаміку силового довороту (аналіз сил, що виникають у контакті 

колеса з опорною поверхнею; визначення моменту опору повороту, який 

виникає при силовому довороті);  

– установлення відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс 

окремо правого і лівого до центра повороту борту у відповідності до 

коефіцієнта зчеплення, виконання якого забезпечує появу додаткового 

поворотного моменту, та визначення показників маневреності кар’єрного 

самоскида, які можуть бути отримані при виконанні даного відношення. 

 

2.2. Дослідження бокового відведення, зсуву та проковзування коліс 

кар’єрного самоскида при кінематичному повороті 

 

Глибокі кар’єри Криворізького регіону характеризуються наявністю 

неукріпленого ґрунтового покриття з глибокими коліями на багатьох основних 

ділянках трас та особливо пухкого у пунктах навантаження-розвантаження 

гірничої маси. При цьому саме у пунктах навантаження та розвантаження, 

враховуючи обмеженість їх робочого простору, від кар’єрних самоскидів 

вимагають максимальних показників маневреності. 

У нормах технологічного проектування [116] при визначенні розмірів 

маневрових площадок мінімальний радіус повороту кар’єрних самоскидів 

приймається з їх технічної характеристики, у якій зазначається його величина, 
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що отримана в умовах полігонних випробувань на рівному асфальтобетонному 

покритті при коефіцієнтах зчеплення, що наближаються до 0,80–0,90, й при 

коефіцієнтах опору кочення, що становлять лише 0,015–0,018 [171]. Зчіпні 

властивості опорних поверхонь в умовах конкретних кар’єрів набагато гірші: 

типовий коефіцієнт зчеплення їх кар’єрних доріг й маневрових площадок 

становить 0,65, а коефіцієнт опору кочення – 0,025 [171]. За малих величин 

коефіцієнтів зчеплення та за великих – коефіцієнтів опору кочення на опорних 

поверхнях маневрових площадок можливе виникнення зсуву передніх 

керованих коліс і проковзування задніх коліс кар’єрних самоскидів, що 

неодмінно призводить до збільшення радіуса повороту. Останнє ускладнює 

маневрування самоскидів у пунктах навантаження-розвантаження. Таким 

чином, при проектуванні маневрових площадок необхідно враховувати 

характеристики покриття маневрових площадок конкретного кар’єру та їх 

вплив на мінімальний радіус повороту кар’єрних самоскидів. 

Відомо [84], що при зменшенні коефіцієнта зчеплення до певної величини 

бокові та повздовжні реакції з боку опорної поверхні наближаються за 

величиною до сил зчеплення.  

Гранична за умовою ковзання передніх коліс бокова реакція представлена 

виразом, Н: 
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1в

2

1в

2

1в xzy RRR  
,     (2.1) 

 

де Ryв1, Rzв1, Rxв1 – бокова, вертикальна та повздовжня реакції, що діють на 

передню вісь відповідно, φ – коефіцієнт зчеплення колеса з опорною 

поверхнею. 

Умова повороту виконується при коефіцієнті використання зчіпної сили 

відповідної осі, який представляє собою відношення сумарної реакції у контакті 

до сили зчеплення колеса з опорної поверхнею [143]: 
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Граничний коефіцієнт зчеплення, при якому відбувається зсув передніх 

керованих коліс та проковзування задніх ведучих, можна знайти з виразу: 
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Отже, встановлення величини граничного коефіцієнта зчеплення 

потребує визначення сил, що діють на колеса самоскида з боку опорної 

поверхні. Контактні сили можуть бути отримані із диференційних рівнянь руху 

транспортного засобу за рівномірного розподілу вертикальних реакцій між 

колесами передньої та задньої осі, при кутах повороту керованих коліс, 

близьких до максимальних та при мінімальних швидкостях руху на повороті.  
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де Rz1i, Rz2i – вертикальні реакції і-го колеса передньої та задньої осі 

відповідно, Н; Rк – кінематичний радіус повороту, м; Ga – вага кар’єрного 

самоскида, кг; a, b – координати центра мас машини, м; L – колісна база, м; Сp1, 

Сp2 – кутова жорсткість передньої та задньої підвісок, Н·м/рад; Сві – 

вертикальна жорсткість передньої та задньої підвісок, Н/м; Gші – навантаження 

на шини передніх та задніх коліс, Н; n – кількість коліс; lo – приведена висота 



45 
 

стовпа азоту в циліндрах підвіски, м; αn – показник політропи азоту; U – хід 

штоку циліндрів підвіски, м; rк – кінематичний радіус колеса, м. 

Попередні розрахунки дозволяють визначити перерозподіл вертикальних 

реакцій у залежності від жорсткості пневмогідравлічної підвіски (2.4). Вони  

показали, що різниця між вертикальними реакціями коліс правого та лівого 

борту машини за даних умов складає не більше 3 %. 

Рух самоскида для приведеної схеми повороту (рис. 2.1) можливо описати 

системою рівнянь: 
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де Rx1, Rx2, Rx3, Rx4 – повздовжні реакції, що діють з боку опорної поверхні на 

колеса самоскида, Н; Fвц – відцентрова сила, яка виникає на повороті, Н; γ2, γ – 

кути повороту внутрішнього і зовнішнього до центра повороту колеса, град; 

Vcx, Vcy – проекції вектора швидкості центра мас машини на координатні 

осі, м/с; ω – кутова швидкість повороту, рад/с; I – момент інерції маси машини 

відносно вертикальної осі, кг·м
2
. 

При сталому повороті (Vс=const, dω/dt=0) рівняння руху (2.5) 

перетворюються у рівняння рівноваги: 
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Рис. 2.1. Схема сил, які діють на колісну машину при повороті 

 

Ураховуючи рівняння рівноваги (2.6) та те, що бокова сила складається з 

поперечної складової відцентрової сили та перерозподілу повздовжніх реакцій 

між колесами, сумарні бокові сили можуть бути визначені із виразу, Н [156]: 
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де γ – середній кут повороту керованих коліс, град; Rx1, Rx2, Rx3, Rx4 – повздовжні 

реакції, які діють з боку опорної поверхні на колеса самоскида, Н; B1, B2 – колія 

передніх та задніх коліс відповідно, м; Va – швидкість центра мас 

самоскида, м/с. 
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Крім того, бокові реакції, які діють на передню та задню осі при сталому 

повороті, можуть бути визначені з виразу (див.1.2). Незважаючи на мінімальні 

швидкості маневрування та жорсткість шин кар’єрних самоскидів у боковому 

напрямку, також можливе виникнення відведення коліс при максимальних 

кутах повороту передніх керованих коліс, що призведе до збільшення радіуса 

повороту. 

Існують такі пояснення щодо описання відведення [148]:  

– дія бокової сили (силове відведення), яка може бути обумовлена 

відцентровою силою при криволінійному русі, силою інерції за рахунок 

прискореного повороту, наявністю поперечного нахилу опорної поверхні;  

– нахил площини обертання колеса в залежності від кінематики підвіски 

(кінематичне відведення);  

– дія стабілізуючого моменту в опорній площині при кутовій деформації 

шини (кутове відведення). 

Силове відведення, яке виникає внаслідок дії бокової сили, характерно 

для повороту транспортних машин на великих швидкостях, коли бокова 

складова відцентрової сили досягає значної величини, що вкрай рідко 

спостерігається для тягово-транспортної техніки, у тому числі для кар’єрних 

самоскидів. Лінійна залежність бокової сили від кута відведення зберігається 

тільки при невеликих кутах відведення (так звана «зона чистого 

відведення») [93]. У такому випадку кути бокового відведення визначаються 

виходячи із рівняння пружних зв’язків (див. залежність 1.1), рад: 
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де δв1, δв2 – кути бокового відведення передньої та задньої осі, рад; Kδi – 

відкоригований коефіцієнт опору боковому відведенню шини (Н/рад) за 

відомою з теорії руху колісних машин методики [93]. 
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При кутах відведення більше 3º функція бокової сили від кутів відведення 

нелінійна. До теперішнього часу відсутні універсальні залежності, що 

дозволяють визначити кут відведення на ділянці нелінійної залежності даної 

функції. При великих кутах відведення коефіцієнт опору боковому відведенню 

не є постійною величиною і залежить від цілого ряду умов (властивостей шини 

і опорної поверхні, навантаження на колесо, тиску повітря у шині, ступеня 

зносу протектора, температури шини, прикладених до колеса крутного і 

гальмівного моментів) [143]. У зв’язку з цим, стає необхідним визначення 

коефіцієнтів, які б дозволили урахувати вказані фактори.  

Коефіцієнти корегування, що представлені у роботі [139], дозволяють 

урахувати найбільш значимі силові фактори, а саме, повздовжню реакцію qxi, 

нормальну реакцію qzi й коефіцієнт зчеплення опорної поверхні qφi. 

Існуючої дослідної та теоретичної інформації, яка б дозволяла чітко 

визначитись із виразом для коефіцієнта опору боковому відведенню шин 

великовантажних кар’єрних самоскидів, недостатньо. Найбільш універсальною 

залежністю для визначення його номінального значення, є приведена у роботах 

[139, 156]: 

 

)98()2(780 шшшδн  pbbdK ,    (2.9) 

 

де d – посадковий діаметр шини, м; bш – ширина профілю шини, м; pш – 

внутрішній тиск шини, кПа. 

Ґрунтуючись на відомих експериментальних дослідженнях, які 

представлені у роботах [139], коефіцієнт опору боковому відведенню також 

можна визначити із виразу: 
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де Nш – кількість шарів корду в шині; Dк – зовнішній діаметр колеса, м; Hш – 

висота профілю шини. 

Другим поясненням виникнення відведення є дія стабілізуючого моменту. 

У загальному випадку стабілізуючий момент шини виникає через зміщення 

рівнодіючих бокових й повздовжніх реакцій опорної поверхні відносно 

вертикальної осі, що проходить через центр колеса, та є функцією кута 

відведення. У відомій теорії руху автомобіля, як правило, не розрізняють 

стабілізуючі моменти, викликані окремо боковими й повздовжніми силами 

[143]. При цьому визначальний вплив на величину кута відведення має бокова 

сила.  

У зв’язку з цим, можна прийняти, що стабілізуючий момент (див. 

рис. 2.2), що прагне повернути колесо у напрямок прямолінійного руху, 

виникає внаслідок зміщення бокової сили та рівній їй реакції вздовж опорної 

площини на величину плеча e [89]: 

 

6

к

с

lR
eR

y

y




,      

 

де lк – довжина сліду колеса, м. 

На ділянці пружного скручування тіла шини стабілізуючий момент 

пропорційний куту повороту колеса, що доведено у роботі [143], Н∙м: 
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де Mc – стабілізуючий момент, Н·м; сω – кутова жорсткість шини відносно 

вертикальної осі, Н·м/град.; γi – кут повороту колеса, град. 

Величина кутової жорсткості шини знаходиться з емпіричної 

залежності, Н м/град [143]:  
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де χ – коефіцієнт, що залежить від площі плями контакту та типу встановлених 

шин (приймається рівним від 9 до 11) [143]. 

Із збільшенням кута відведення 

стабілізуючий момент шини спочатку 

збільшується і досягає максимуму, а при 

подальшому збільшенні кута відведення 

зменшується. При великих кутах 

відведення момент може приймати від’ємне 

значення [143]. 

Бокова сила, що діє на кожне колесо 

передньої осі за відсутності бокового 

проковзування з урахуванням наявності 

стабілізуючого моменту, може бути визначена із виразу, Н: 
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Виходячи із рівняння пружних зв’язків (див. 2.8), за відомих значень 

бокових сил, визначаються кути відведення коліс передньої і задньої осі. У 

свою чергу, кути відведення дозволяють визначити радіус повороту колісної 

машини на основі приведеного нижче виразу, що набув поширення у теорії 

руху автомобільного транспорту [92], м: 
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Узагальнюючи, варіанти математичних виразів для бокових сил, які діють 

у зоні чистого відведення, коефіцієнтів опору боковому уводу, кутів 

відведення, радіуса повороту (1.2), (2.8) – (2.12) представлені у таблиці 2.1. 

Розрахунок за приведеними варіантами спрямований на визначення доцільності 

 

Рис. 2.2. Зміщення 

бокової сили вздовж плями 

контакту колеса 
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урахування бокового відведення (кутів відведення) при кінематичному способі 

повороту кар’єрного самоскида.  

Величина максимальних по зчепленню бокових реакцій та відповідних 

граничних показників зчеплення коліс кар’єрних самоскидів із опорною 

поверхнею, що призводять до зсуву передніх коліс та проковзування задніх 

коліс, визначається із використанням формул (2.1) – (2.3). 

 

Таблиця 2.1 

Варіанти визначення мінімального радіуса повороту  

кар’єрного самоскида при кінематичному способі управління поворотом 

№ 

варіанта 

Бокові сили, 

номер формули 

Коефіцієнт опору 

боковому відведенню 

колеса, номер формули 

Кути відведення 

осей, номер 

формули 

Радіус 

повороту, 

номер формули 

1 2.7

 

2.9 

2.8 2.12 

2 2.7 2.10 

3 1.2 2.9 

4 1.2 2.10 

5 2.11 2.9 

6 2.11 2.10 

 

Чисельна реалізація приведених залежностей (1.2), (2.8) – (2.12) 

проведена у середовищі пакета прикладної та символьної математики MathCAD 

версії 15 для дослідного об’єкта – кар’єрного самоскида БелАЗ-7513 

вантажопідйомністю 136 т за таких початкових умов:  

– машина виконує маневр із порожньою платформою зі швидкістю 3–

5 км/год у пунктах навантаження та при повністю завантаженій платформі при 

русі на розвантажувальних пунктах [74, 75]; 

– коефіцієнт опору кочення у пунктах навантаження-розвантаження може 

змінюватися від 0,025 (тверде ґрунтове покриття, без зминання шин) до 0,200 

(пухке ґрунтове покриття, зі зминанням шин до 300 мм) [71]. 

Розрахунковим шляхом установлено (див. табл. 2.2, табл. 2.3), що за 

відсутності складової нормального прискорення кути відведення, які 

виникають на повороті кар’єрного самоскида із порожньою платформою при 

коефіцієнті опору кочення f=0,025, не перевищують 0,0091 рад. (0,5 º) для коліс 
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передньої осі, та 0,0042 рад (0,23 º) для коліс задньої осі, а при коефіцієнті 

опору кочення f=0,250 становлять до 0,036 рад (2,00 º) для коліс передньої осі, 

та до 0,0035 рад (0,19 º) для коліс задньої осі. Таким чином, кути відведення 

коліс кар’єрного самоскида наближаються до нуля при маневруванні у пунктах 

навантаження-розвантаження. У зв’язку з цим, можна стверджувати, що при 

визначенні показників маневреності кар’єрного самоскида ними можна 

знехтувати. 

Емпіричні залежності коефіцієнтів опору боковому відведенню (2.9), 

(2.10) дають результати, що значно відрізняються один від одного, однак при 

кутах відведення, близьких до нуля, різниця між отриманими показниками не 

впливає на мінімальний радіус повороту. 

Розрахунки бокових сил за виразом (1.2), отриманим із рівнянь руху 

колісної машини із заднім приводом [35, 36], показали, що при збільшенні 

коефіцієнта опору кочення з 0,025 до 0,200 мінімальний радіус повороту 

кар’єрного самоскида із порожньою платформою збільшується з 13,04 до 

13,76 м, а повністю завантаженого більш суттєво – з 13,11 до 14,18 м (див. 

рис. 2.4). Даний факт пояснюється тим, що при повністю завантаженій 

платформі кар’єрного самоскида перерозподіл його загальної ваги по осям 

відбувається на користь задньої осі (67 % на 33 %), що призводить до 

розвантаження передніх коліс та зриву останніх у зсув при недостатньому 

зчепленні. Збільшення мінімального радіуса повороту при збільшенні 

коефіцієнта опору кочення також свідчить про перехід коліс кар’єрного 

самоскида із зони чистого відведення до зони відведення із проковзуванням.  

За наявності граничного коефіцієнта зчеплення для коліс відповідної осі 

(див. рис. 2.5), який визначається за формулою (2.3), при максимальному куті 

повороту керованих коліс відбувається зсув передніх коліс, що призводить до 

втрати керованості й маневреності, та ковзання задніх коліс, що викликає 

втрату стійкості. 
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Таблиця 2.2  

Мінімальний радіус повороту кар’єрного самоскида із порожньою 

платформою за різними варіантами розрахунків  

№ з/п 

Кут відведення коліс 

 передньої осі, рад (град) 

Кут відведення коліс 

задньої осі, рад (град) 

Мінімальний 

радіус повороту, м 

f=0,025 f=0,200 f=0,025 f=0,200 f=0,025 f=0,200 

1. 0,0020 (0,11) 0,0022 (0,12) 0,0017 (0,09) 0,0013 (0,07) 13,01 13,03 

2. 0,0011 (0,08) 0,0012 (0,06) 0,0009 (0,05) 0,0008 (0,04) 13,01 13,01 

3. 0,0062 (0,34) 0,0360 (2,00) 0,0042 (0,23) 0,0033 (0,18) 13,04 13,76 

4. 0,0035 (0,19) 0,0200 (1,12) 0,0024 (0,13) 0,0019 (0,10) 13,04 13,76 

5. 0,0054 (0,30) 0,0058 (0,30) 0 (0) 0 (0) 13,13 13,14 

6. 0,0095 (0,50) 0,0100 (0,56) 0 (0) 0 (0) 13,22 13,24 

Серед. 

знач. 
0,0046 (0,25) 0,0125 (0,72) 0,0015 (0,08) 0,0012 (0,06) 13,07 13,32 

 

Таблиця 2.3  

Мінімальний радіус повороту повністю завантаженого самоскида за 

різними варіантами розрахунків 

 

№ з/п 

Кут відведення коліс 

 передньої осі, рад (град) 

Кут відведення коліс 

задньої осі, рад (град) 

Мінімальний 

радіус повороту, м 

f=0,025 f=0,200 f=0,025 f=0,200 f=0,025 f=0,200 

1. 0,0029 (0,16) 0,0032 (0,17) 0,0033 (0,18) 0,0017 (0,09) 12,99 13,00 

2. 0,0016 (0,08) 0,0018 (0,10) 0,0018 (0,10) 0,0017 (0,09) 13,00 13,00 

3. 0,0091 (0,5) 0,0530 (2,90) 0,0038 (0,21) 0,0035 (0,19) 13,11 14,18 

4. 0,0056 (0,28) 0,0300 (1,68) 0,0021 (0,13) 0,0020 (0,11) 13,11 14,18 

5. 0,0079 (0,44) 0,0085 (0,47) 0 (0) 0 (0) 13,19 13,20 

6. 0,0014 (0,07) 0,0015 (0,08) 0 (0) 0 (0) 13,33 13,35 

Серед. 

знач. 
0,0047 (0,27) 0,0163 (0,94) 0,0018 (0,10) 0,0015 (0,08) 13,12 13,48 

 

Установлено, що при збільшенні коефіцієнта опору кочення граничний 

коефіцієнт зчеплення коліс передньої осі лінійно збільшується, а задньої – 

зменшується. Зсув передніх коліс може відбуватись за коефіцієнтами зчеплення 

0,15–0,24, незалежно від ступеня завантаження машини (як у вибоях, так і на 

місцях розвантаження).  

Отримані залежності та показники важливо враховувати при визначенні 

розмірів площадок для маневрування в умовах конкретного кар’єру.  
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Коефіцієнт опору кочення, f 

 

Рис. 2.4. Залежність мінімального радіуса повороту кар’єрного 

самоскида БелАЗ-7513 від коефіцієнта опору кочення: Rп1 – для машини із 

порожньою платформою; Rп2 – для повністю завантаженої машини 
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Коефіцієнт опору кочення, f 

 

Рис. 2.5. Залежність граничного коефіцієнта зчеплення від коефіцієнта 

опору кочення: φ1 – для задньої осі і незавантаженої платформи; φ2 – для 

задньої осі і завантаженої платформи; φ3 – для передньої осі 
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Зсув передніх коліс пропонується визначати за допомогою відповідного 

коефіцієнта, що представляє собою відношення мінімального радіуса повороту 

в залежності від коефіцієнта опору кочення до мінімального радіуса повороту, 

приведеного у технічній характеристиці кар’єрного самоскида: 

 

min

min

R

R
ф

зпк
k  . 

 

Оскільки залежність мінімального радіуса повороту від коефіцієнта опору 

кочення, враховуючи вирази (1.2), (2.9), (2.10) може бути представлена у 

вигляді: 
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то коефіцієнт корегування мінімального радіуса повороту кар’єрного самоскида 

буде мати вид: 
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де γmax – максимальний конструктивно можливий кут повороту передніх 

керованих коліс, град. 

Тоді за допомогою запропонованого коефіцієнта може бути 

відкоригований вираз для визначення мінімальної ширини маневрової 

площадки, приведений у нормах технологічного проектування [116], м: 
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пBLLRp  22

зпкmin )k3,1( .   (2.15)
 

 

У результаті моделювання за формулами (2.13)–(2.14) установлено, що 

при розробці плану кар’єру необхідно застосовувати коефіцієнт корегування 

мінімальної ширини маневрової площадки, що повинна збільшуватись з 24,20 

до 25,25 м при збільшенні радіуса повороту кар’єрного самоскида БелАЗ-7513 з 

13,00 до 13,76 м, яке відбувається внаслідок погіршення стану покриття 

площадки.  

У таблиці 2.4 приведені типові значення коефіцієнтів опору кочення та 

коефіцієнтів зчеплення за різних станах покриття опорної поверхні маневрових 

площадок.  

 

Таблиця 2.4 

Мінімальна ширина маневрової площадки для кар’єрних самоскидів 

БелАЗ-7513 у відповідності до стану її покриття  

Стан покриття  

маневрової площадки 

f φ кзпк Rmin БелАЗ-

75131, м 

p, м 

Дуже тверде ґрунтове покриття 0,015 0,65 1,000 13,01 24,21 

Ґрунтове покриття з прогином 

під навантаженням до 25 мм 

0,04 0,55 11,008 13,11 24,35 

Пухкий пісок або гравій 0,10 0,36 1,027 13,36 24,70 

Ґрунтове покриття з глибокими 

коліями, з прогином до 200 мм 

0,14 0,45 1,040 13,52 24,91 

Ґрунтове покриття з глибокими 

коліями, з прогином до 300 мм 

0,20 0,40 1,059 13,76 25,25 

 

Таким чином, на основі порівняльного аналізу математичних виразів 

бокових сил, що виникають у контакті коліс кар’єрного самоскида з опорною 

поверхнею на повороті, застосування виразу для визначення граничних 

коефіцієнтів зчеплення, за яких відбувається зсув передніх коліс та ковзання 

задніх коліс, а також використання виразу для визначення мінімальної ширини 

маневрової площадки, отримані такі результати: 
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– при швидкості руху 3 км/год кути відведення коліс кар’єрного 

самоскида мають значення близьке до нуля, що дозволяє використовувати 

моделі повороту із жорсткими шинами для описання силового довороту; 

– при збільшенні коефіцієнта опору кочення з 0,025 до 0,200 мінімальний 

радіус повороту кар’єрного самоскида БелАЗ-7513 із порожньою платформою 

збільшується з 13,04 до 13,76 м, а повністю завантаженого – з 13,11 до 14,18 м; 

– отримана залежність граничних коефіцієнтів зчеплення коліс передньої 

та задньої осі від коефіцієнта опору кочення, яка показує, що зсув передніх 

коліс відбувається за коефіцієнтами зчеплення 0,15–0,24, що відповідає випадку 

потрапляння останніх на неущільнений гравій, сніг або лід незалежно від 

ступеня завантаження самоскида, а для машини із порожньою платформою  

проковзування коліс задньої осі відбувається у більшому діапазоні коефіцієнта 

зчеплення (0,54–0,71) за відповідних коефіцієнтів опору кочення; 

– розміри маневрової площадки необхідно визначати із застосуванням 

коефіцієнта корегування, який враховує зміну мінімального радіуса повороту 

кар’єрного самоскида при збільшенні коефіцієнта опору кочення коліс з 

опорною поверхнею маневрових площадок. 

 

2.3. Дослідження впливу проковзування задніх ведучих коліс на величину 

мінімального радіуса повороту  

 

При силовому довороті може відбуватись проковзування задніх коліс, яке 

викликає необхідність збільшення тягових сил, а значить, й потужності 

дизельного двигуна, на здійснення руху. У теперішній час залишається два 

підходи до пояснення природи проковзування ведучих коліс тягово-

транспортної техніки [14, 18]:  

– проковзування відбувається завжди на повороті тягових машин при 

малих швидкостях руху та при невеликих радіусах повороту; 

– проковзування відбувається за умови перевищення величини тягових 

сил запасу сил за зчепленням.  
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Зазвичай проковзування задніх коліс враховується за допомогою 

відповідних коефіцієнтів, що приведені у роботі [139]: 
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де σ – коефіцієнт буксування, S – коефіцієнт ковзання, V3
/
, V4

/
 – теоретичні 

лінійні швидкості окремого колеса зовнішнього і внутрішнього відносно центра 

повороту борту відповідно, м/с. 

Тоді дійсний радіус повороту, відкоригований за величиною коефіцієнта 

буксування (ковзання) ведучих коліс, м: 
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де γ1 – кут повороту переднього правого до центра повороту колеса, град. 

Значення коефіцієнта буксування (ковзання) залежить від коефіцієнта 

зчеплення колеса з опорною поверхнею, тому визначення останнього у 

сучасних системах контролю відбувається на основі закладеної до програми 

управління залежності коефіцієнта зчеплення від коефіцієнта ковзання. Так, 

відомо, що у системах стабілізації руху автомобілів в алгоритмах управління 

застосовується характеристика залежності повздовжньої сили колеса від 

величини нормального навантаження та коефіцієнта тертя ковзання µ [2] 

 

zx
RR μ .        

 

Величина коефіцієнта тертя ковзання, у свою чергу, визначається 

сімейством діаграм, які представляють собою експоненціальні залежності тертя 

від відносного ковзання (див. рис. 2.6) [18]. 
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Рис. 2.6. Залежність коефіцієнта тертя між шиною та опорною 

поверхнею μ від відносного ковзання S 

 

Відносне ковзання математично описується виразом (див. 1.3), що 

представлений у моделях Рождественського–Машкова щодо силової взаємодії 

пневмоколісного рушія з опорною поверхнею [142]. На величину відносного 

ковзання впливає безліч факторів, які постійно змінюються у процесі руху 

машини. Аналіз багатьох розрахунково–експериментальних залежностей 

коефіцієнтів тертя µ від коефіцієнтів ковзання σ показує [148], що характер 

даних залежностей зберігається і для коефіцієнта зчеплення від коефіцієнта 

ковзання. 

Приведені сімейства µ=f(S) діаграм (рис. 2.6), що використовуються в 

алгоритмах систем ABS (Anti-lock braking system), що знайшли широке 

застосування на автомобілях, отримані для доріг загального користування. У 

той же час, емпіричні залежності µ=f(S) та φ=f(σ) для коліс великовантажних 

самоскидів та кар’єрного ґрунту, що характеризується складними 

властивостями, недостатньо висвітлені у літературних джерелах, що пов’язано 

зі складністю встановлення відповідних залежностей для умов кар’єрів та 
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гірничотранспортної техніки. Навіть у разі вирішення даної задачі, результат 

буде нести велику долю невизначеності.  

Проковзування, яке виникає на повороті, характеризується втратою 

лінійної швидкості задніх ведучих коліс зовнішнього відносно центра повороту 

борту V3кін, та збільшенням швидкості задніх ведучих коліс внутрішнього борту 

V4кін. При граничному коефіцієнті ковзання кутові швидкості обох коліс 

вирівнюються (λ=1), а його подальше збільшення призводить до втрати 

керованості машини (рис. 2.7). Граничний коефіцієнт ковзання також 

збільшується при збільшенні відношення кутових швидкостей задніх ведучих 

коліс окремо правого і лівого борту.  
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Коефіцієнт буксування (ковзання) 

 

Рис. 2.7. Залежності лінійних швидкостей задніх ведучих коліс від 

коефіцієнта буксування (ковзання) 

Установлена залежність мінімального радіуса повороту кар’єрного 

самоскида БелАЗ-7513 від коефіцієнта ковзання задніх ведучих коліс показана 

на рис. 2.8. З наведеного графіку видно, що при відношенні кутових 

швидкостей задніх ведучих коліс рівному 1,6, втрата стабільності траєкторії 

наступає при коефіцієнті ковзання σ=0,10, а при відповідному відношенні, що 
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дорівнює 1,8 – при σ=0,18. Звідси виходить, що прийняття граничного 

коефіцієнта ковзання рівним σ=0,20 (20 %) [34] та незалежним від відношення 

кутових швидкостей задніх ведучих коліс, є грубим припущенням.  
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Рис. 2.8. Залежність мінімального радіуса повороту кар’єрного 

самоскида БелАЗ-7513 при кінематичному повороті Rп та силовому довороті 

Rпс від коефіцієнта ковзання задніх коліс окремо правого і лівого до центра 

повороту борту 

 

Досліджуючи приведену залежність, слід зауважити, що відношення 

кутових швидкостей задніх ведучих коліс визначає величину збільшення 

мінімального радіуса повороту: чим менше дане відношення, тим більш суттєво 

збільшується мінімальний радіус від коефіцієнта ковзання. Так, при наведеному 

вище відношенні кутових швидкостей задніх ведучих коліс рівному 1,6, 

збільшення коефіцієнта ковзання від σ=0 до σ=0,10 призводить до збільшення 

мінімального радіуса повороту кар’єрного самоскида БелАЗ-7513 від 13,0 м до 

21,0 м (на 38 %), а при відношенні кутових швидкостей, що дорівнює 1,80, при 

тих же значеннях коефіцієнтів ковзання, – від 10,7 до 14,8 м (на 28 %). При 

максимальному відношенні кутових швидкостей задніх ведучих коліс окремо 
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правого і лівого до центра повороту борту кар’єрного самоскида мінімальний 

радіус повороту має постійне значення при зміні коефіцієнтів ковзання задніх 

коліс від 0,01 до 0,18.  

У дійсності коефіцієнт ковзання відрізняється для коліс різних бортів. 

Математичні розрахунки показали, що у такому разі мінімальний радіус 

повороту при кінематичному повороті буде визначатися графіком поверхні 

(рис. 2.9), вигляд якої зберігається і при силовому довороті. 

 

 

Рис. 2.9. Залежність мінімального радіуса повороту кар’єрного 

самоскида БелАЗ-7513 від коефіцієнтів ковзання задніх коліс окремо правого 

і лівого до центра повороту борту 

 

Від тривалості часових проміжків, коли відбувається проковзування 

задніх коліс, залежить зношування шин та витрати потужності силової 

установки на здійснення маневру. У зв’язку з цим, алгоритм примусового 

управління обертанням задніх ведучих коліс окремо правого і лівого до центра 

повороту борту, спрямований на застосування силового довороту, повинен 

включати залежності, виконання яких дозволить мінімізувати проковзування 

задніх коліс.  
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2.4. Кінематика силового довороту 

 

При кінематичному повороті, як вже зазначалося у розділі 1 даної роботи, 

криволінійний рух колісної машини здійснюється за рахунок поворотного 

моменту, створюваного керованими колесами, який діє в опорній площині. 

Зменшення радіуса повороту можливе при збільшенні поворотного моменту. 

Оскільки кути повороту передніх коліс не можуть бути більшими за 

максимальне конструктивне значення, яке визначається колісною базою, 

колією передніх і задніх коліс та іншими технічними особливостями, 

можливості зменшення радіуса повороту обмежені відношенням кутової 

швидкості заднього ведучого колеса зовнішнього до центра повороту борту до 

кутової швидкості заднього ведучого колеса внутрішнього борту. Якщо 

відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс окремо правого і лівого 

борту примусово збільшується у відповідності до певної залежності при 

максимальному куті повороту передніх коліс, то створюється додатковий 

поворотний момент, що і призводить до зменшення радіуса повороту. 

Розглянемо особливості кінематики силового довороту та її головні 

відмінності від способу повороту за рахунок повороту передніх керованих 

коліс.  

Криволінійний рух колісної машини можна представити як 

плоскопаралельний рух навколо миттєвої осі обертання, яка знаходиться на 

перпендикулярі до площини машини та проходить через відповідний даному 

моменту часу миттєвий центр обертання (центр повороту). Даний рух 

складається із поступового руху навколо полюса повороту P, який 

розташований на перпендикулярі від центра повороту до повздовжньої осі 

машини, та із обертового руху навколо полюса, який характеризується кутовою 

швидкістю повороту ω (рис. 2.10).  

Зважаючи на це, поступова швидкість V1  довільної точки, що лежить на 

осі будь-якого колеса, є геометричною сумою швидкості полюса та обертової 

швидкості навколо полюса. Вектори швидкостей задніх ведучих коліс V3 та V4 
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направлені вздовж їх осей та лежать на одній нормалі із полюсом повороту P. 

Вектори швидкостей передніх коліс V1 та V2  також направлені вздовж осей цих 

коліс, повернутих на кути γ1 і γ2, та перпендикулярні до миттєвої осі обертання. 

Таким чином, центр повороту машини завжди лежить у точці перетину 

перпендикулярів, що з’єднують дві будь-які точки машини до швидкостей цих 

точок.  

При кінематичному повороті (див. рис. 2.10 а) система автоматичного 

управління тягового електропривода розподіляє крутні моменти між колесами 

задньої осі за принципом «електричного» (симетричного) диференціала [169].  

При силовому довороті крутний момент задніх коліс зовнішнього до 

центра повороту борту примусово збільшується або крутний момент задніх 

коліс внутрішнього борту зменшується, що призводить до збільшення 

відношення кутових (лінійних) швидкостей задніх коліс та різниці повздовжніх 

реакцій задніх коліс окремого правого і лівого бортів. За рахунок цієї різниці і 

створюється додатковий поворотний момент.  

Силова взаємодія задніх ведучих коліс з опорною поверхнею при даному 

способі повороту характеризується тим, що на початку повороту виникає 

повздовжня деформація шин, а потім збільшується бокова деформація. 

Збільшення бокової деформації призводить до виникнення бокового ковзання 

ведучих коліс, внаслідок якого вектори лінійних швидкостей ведучих коліс 

відхиляються від їх повздовжніх осей на кути ковзання β3, β4. Центр повороту O 

при цьому наближається до передньої осі на величину С, оскільки виконується 

умова плоскопаралельного руху, тобто центр повороту лежить на перетині 

перпендикулярів до векторів лінійних швидкостей передньої та задньої осі 

(див. рис. 2.10 б). 

Полюс повороту при силовому довороті також зміщується до передньої 

осі на величину С, тобто умовно зменшується колісна база машини. Однак за 

малих швидкостей руху на повороті, відведення коліс та бокове ковзання задніх 

коліс можуть не мати значного впливу.  
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Рис. 2.10. Кінематика повороту колісної машини: а) при передніх 

керованих колесах; б) при силовому довороті 
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У такому випадку суттєвим є не зміщення центра повороту на відстань С, 

а його наближення до заднього колеса внутрішнього борту, величина якого 

залежить від відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс. При цьому 

задня вісь машини зсувається від центра повороту таким чином, що колія 

зовнішніх до нього задніх ведучих коліс наближається до колії переднього 

керованого колеса того ж борту. 

Слід зазначити, що для силового довороту, як варіанта поєднання 

динамічного повороту із кінематичним, важливим є питання повздовжнього 

ковзання, яке характеризується наявністю проміжків часу, коли зовнішні до 

центра повороту колеса буксують внаслідок втрати лінійної швидкості на 

величину коефіцієнта ковзання, а внутрішні до центра повороту колеса 

потрапляють в юз при збільшенні лінійної швидкості. У той же час, можливість 

використання при силовому довороті блокування внутрішніх до центра 

повороту коліс, які фактично переміщуються юзом, з метою подальшого 

зменшення радіуса повороту (приблизно рівному колії задніх коліс), залежить, 

насамперед, від коефіцієнта зчеплення. 

Отримані відомості дозволяють зробити такі висновки: 

– оскільки кути повороту передніх керованих коліс не можуть 

перевищувати максимальну величину, колісна машина може здійснити маневр 

із меншим радіусом тільки за рахунок збільшення різниці повздовжніх реакцій 

задніх ведучих коліс; 

– використання силового довороту за впливом на кінематичні показники 

маневреності (радіуси повороту) аналогічно зменшенню колісної бази машини; 

– при силовому довороті необхідно, щоб виконувалась чітка залежність 

відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс окремого правого і 

лівого борту від кутів повороту передніх керованих коліс.  

Виходячи з приведених висновків, установлення залежностей радіусів 

повороту від відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс окремо 

правого і лівого борту з урахуванням кутів повороту передніх керованих коліс, 

є основним завданням кінематичного аналізу. 
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При рівності кінематичного і статичного радіуса колеса відношення 

кутових швидкостей задніх ведучих коліс еквівалентно відношенню лінійних 

швидкостей задніх ведучих коліс: 
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де λ – відношення швидкостей ведучих коліс; rкв – радіус ведучого колеса, м. 

Дане відношення також може бути представлено виходячи із подібності 

трикутників на плані швидкостей [64] (рис. 2.10): 
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З іншого боку 
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Тоді відстань від центра повороту до осі внутрішніх до нього задніх 

ведучих коліс у функції відношення кутових швидкостей задніх ведучих 

коліс, м: 
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Враховуючи (2.17), залежність R2 від відношення кутових швидкостей 

задніх ведучих коліс, м: 
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оскільки 
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то після перетворень будемо мати 
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При застосуванні силового довороту необхідно, щоб маневр відбувався у 

чіткій узгодженості кута повороту передніх керованих коліс та відношення 

кутових швидкостей задніх ведучих коліс окремо правого і лівого борту. 

Виразимо останнє у функції від середнього кута повороту передніх 

керованих коліс.  

Відстань R можна представити, м: 

 

γtg

L
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Прирівнюємо (2.21) з (2.20) 
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Для знаходження λ у функції від кута повороту переднього керованого 

колеса зовнішнього до центра повороту борту, прирівнюємо отриману 

залежність (2.19) із наступною залежністю для R2, м: 
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1

2
γtg

L
R  .      (2.22) 

Тоді 
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Радіус повороту є відстанню від центра повороту до осі переднього 

керованого колеса зовнішнього борту. Радіус повороту в залежності від 

відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс та кута повороту даного 

колеса, враховуючи (2.17), (2.19), визначатиметься із виразу, м: 
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Іншим кінематичним показником маневреності колісної машини є кутова 

швидкість повороту, рад/с: 
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де γ
/
 – середній кут повороту передніх керованих коліс. 

Зв’язок кутової швидкості повороту (2.25) та відношення кутових 

швидкостей задніх ведучих коліс має вигляд: 
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   (2.26)
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Установлені залежності пов’язують відношення кутових швидкостей 

задніх ведучих коліс при одночасному повороті передніх керованих коліс і 

показники маневреності колісної машини. 

З рис. 2.11, який отримано на основі залежності (2.24), можна бачити, що 

при максимальному куті повороту переднього колеса зовнішнього борту 

кар’єрного самоскида БелАЗ-7513, який дорівнює 24 º(0,42 рад), мінімальне 

відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс окремо правого і лівого 

до центра повороту борту необхідне для здійснення силового довороту 

становить 1,6. Таким чином, мінімальне відношення кутових швидкостей задніх 

ведучих коліс окремо правого і лівого борту є критерієм умовного переходу від 

кінематичного повороту до силового довороту.  

Як видно з рис. 2.12, отриманого у відповідності до залежностей (2.18)–

(2.20), (2.24), при максимальному куті повороту передніх коліс та при 

збільшенні відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс окремо 

правого і лівого борту від 1,6 до 2,2 мінімальний радіус повороту кар’єрного 

самоскида БелАЗ-7513 зменшується від 13,0 до 8,70 м.  

Якщо коефіцієнта зчеплення колеса з опорною поверхнею достатньо для 

блокування задніх ведучих коліс внутрішнього до центра повороту борту 

(ω4=0), центр повороту знаходиться на осі даних коліс (R1=0), а мінімальний 

радіус повороту кар’єрного самоскида БелАЗ-7513 становить 4,8 м, що 

дорівнює колії задніх коліс (див. рис. 2.13).  

При збереженні лінійної швидкості руху кар’єрного самоскида зі 

зменшенням мінімального радіуса повороту збільшується кутова швидкість 

повороту (див. рис. 2.14), яка має пряму пропорційну залежність від лінійних і 

кутових швидкостей задніх ведучих коліс, виходячи із залежності (2.26). Так, 

при лінійній швидкості заднього ведучого лівого колеса 0,83 м/с (3 км/год), 

кутова швидкість повороту збільшується від 0,11 рад/с при λ=1,6 до 0,20 рад/с 

при  λ=2,0 (на 42 %).  
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Рис. 2.11. Залежність відношення кутових швидкостей задніх ведучих 

коліс кар’єрного самоскида БелАЗ-7513 від кута повороту переднього колеса 

зовнішнього борту 
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Відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс, λ 

 

Рис. 2.12. Залежність мінімальних радіусів повороту кар’єрного 

самоскида БелАЗ-7513 від відношення кутових швидкостей задніх ведучих 

коліс; відстань від центра повороту: R1 – до осі лівого заднього колеса, м; R2 – 

до осі правого заднього колеса, м; R – до повздовжньої осі кар’єрного 

самоскида, м; Rп – мінімальний радіус повороту, м 
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Рис. 2.14. Залежність кутової швидкості повороту самоскида БелАЗ-

7513 від лінійних швидкостей задніх ведучих коліс: ω1 – при λ=1,6; ω2 – при 

λ=1,8; ω3 – при λ=2,0 

 

Рис. 2.13. Залежність мінімальних радіусів повороту самоскида БелАЗ-

7513 від кутової швидкості заднього ведучого колеса внутрішнього борту 
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2.5.  Динаміка силового довороту 

 

Окрім зміни відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс 

окремо правого і лівого борту система примусового управління поворотом 

кар’єрного самоскида повинна забезпечувати розподіл сили тяги між задніми 

колесами різних бортів відповідно до зовнішніх опорів, які виникають з боку 

опорної поверхні. При цьому даний процес супроводжується додатковими 

витратами потужності силової установки (додаток А). У зв’язку з цим, для 

забезпечення рівномірного повороту потрібне узгодження різниці сил тяги із 

коефіцієнтом зчеплення, оскільки саме наявність чіткого узгодження надасть 

можливість створювати достатній для здійснення силового довороту 

поворотний момент, спрямований у протилежному напрямку до моменту опору 

повороту. Для виконання останньої умови необхідним є установлення 

математичного виразу для моменту опору повороту кар’єрного самоскида. 

Відомо, що момент опору повороту задньої осі залежить від бокових 

реакцій, Н∙м [139]: 

 

)(M
43опз yy

RRb  .      

 

Сумарний момент опору повороту кар’єрного самоскида визначається 

сумарними боковими реакціями, що діють на відповідні осі. 

З іншого боку, для визначення моменту опору повороту можливо 

скористатись підходами, які використовуються у теорії руху гусеничних 

машин, виконуючих маневр на малих швидкостях із великим опором 

переміщенню машини, що створює значне проковзування гусеничного рушія 

відносно опорної поверхні. Дані особливості процесу маневрування 

відповідають умовам руху кар’єрного самоскида при постановці під 

навантаження. 

Спочатку виділимо елементарну площадку у плямі контакту колеса з 

опорною поверхнею (див. рис. 2.15). Припустимо, що центр повороту відбитку 
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керованого колеса співпадає з його геометричним центром. Виходячи з відомих 

підходів із теорії повороту гусеничних машин [64], елементарна контактна 

сила, яка діє на рушій (колесо) з боку опорної поверхні може бути 

представлена, Н: 

 

dxdyqdS  ,       

 

де q – нормальний тиск, який діє на рушій, Н, φ – коефіцієнт зчеплення рушія з 

опорною поверхнею. 

 

 

Рис. 2.15. Контактна сила, яка створює момент опору повороту: а – для 

неповоротного ведучого колеса; б – для керованого веденого колеса 

 

Тоді, за будь-якого закону розподілу тиску на колеса під дією нормальних 

навантажень та форми плями контакту, величина статичного моменту опору 

повороту окремого рушія визначатиметься із виразу, Н∙м : 
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де b1 – ширина плями контакту, l – довжина плями контакту, м. 

За малих швидкостей руху при маневруванні, припустимо, що 

динамічний момент опору повороту за величиною рівний статичному, який 

виникає у спокої. Момент опору повороту кар’єрного самоскида в залежності 

від нормальних навантажень на колеса, кутів повороту передніх коліс, розмірів 

плям контакту коліс, у тому числі плям контакту подвоєних шин задньої осі, та 

коефіцієнта зчеплення, має вигляд Н∙м: 
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(2.27) 

 

Якщо винести за дужки загальний множник (2.27), то остаточно будемо 

мати 
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Таким чином, момент опору повороту є моментом тертя, що виникає у 

контакті колеса з опорною поверхнею, та однозначно визначається розмірами 

площини тертя, нормальними навантаженнями та коефіцієнтом зчеплення. 

Коефіцієнт зчеплення, що представляє собою оціночний показник тертя 

спокою, як правило, для однієї і тієї ж поверхні є більшим за коефіцієнт тертя 

ковзання [51]. 

Відомо, що умовою сталого повороту є рівність поворотного моменту, 

створеного різницею повздовжніх реакцій (тягових сил) на колесах, моменту 

опору повороту, який виникає внаслідок дії сил тертя опорної площини [65, 89]. 

Таким чином, умову сталого повороту можна представити: 
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де n – кількість коліс машини. 

Для подальшого дослідження динаміки силового довороту установимо 

залежність між різницею крутних моментів, створюваною механізмами 

трансмісії машини, характеристикою опорної поверхні (коефіцієнтом 

зчеплення) та величиною навантажень на колеса самоскида. 

У ведучого колеса тангенціальна реакція дороги є коловою силою Pк, що 

створюється крутним моментом, і направлена по вектору швидкості колеса 

(рис. 2.16), тому відоме рівняння сил має вигляд [97, 127, 143]: 
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 fiixi PPPR ,    (2.29) 

 

де Pfi – сила опору кочення, Н; Pтi  – сила тяги відповідного колеса, Н; Mjк – 

момент інерції колеса, rк – кінематичний радіус, м. 

Поворотний момент для машини, створений 

різницею колових сил, нехтуючи моментом інерції 

колеса (рівномірний рух з dωк/dt=0), та враховуючи 

опір коченню, визначається такою залежністю Н∙м: 
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Можна зробити припущення, що за великих 

кутів повороту та при малих швидкостях руху, нормальні навантаження між 

колесами протилежних бортів відповідної осі розподіляється порівну, Н: 

 

 

Рис. 2.16. Сили, 

які діють на ведуче 

колесо 
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Таким чином, колові сили, які створюються силовою установкою через 

механізми трансмісії та дорівнюють тангенціальним реакціям при однаковому 

розподілі нормальних навантажень між колесами ведучої осі, що відбувається 

при невеликих швидкостях руху, за величиною дорівнюють тяговим силам. 

Прирівнюючи (2.28) і (2.32), виділимо залежність різниці крутних 

моментів задніх ведучих коліс від коефіцієнта зчеплення, Н∙м: 
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Отже, виходячи із залежностей (2.28), (2.33), збільшення коефіцієнта 

зчеплення призводить до необхідності збільшення поворотного моменту і, 

відповідно, збільшення витрат потужності силової установки на здійснення 

силового довороту. У той же час, зовнішні до центра повороту задні ведучі 

колеса при втраті зчеплення потрапляють у проковзування швидше, ніж задні 

ведучі колеса внутрішнього борту. У такому випадку подальше збільшення 

поворотного моменту можливе завдяки зміні напряму обертання задніх коліс 

внутрішнього борту. 

Виходячи із рівняння обертового руху i-го колеса, дістанемо висновку 

про пропорційну залежність крутного моменту від кутової швидкості колеса. 
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Дане припущення дозволяє замінити відношення кутових швидкостей задніх 

ведучих коліс відношенням їх крутних моментів: 
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де dωi – прирощення кутової швидкості i-го колеса, рад/с; Jzi – момент інерції 

колеса, кг·м
2
. 

Тому маємо 
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Звідси залежність відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс 

від коефіцієнта зчеплення та крутних моментів окремого ведучого колеса, 

враховуючи (2.33), матиме вигляд: 
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З урахуванням виразів (2.34), (2.35) за відомого відношення кутових 

швидкостей задніх ведучих коліс повинні виконуватися такі залежності 

крутних моментів: 

– для ведучого колеса зовнішнього до центра повороту борту 
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– для ведучого колеса внутрішнього до центра повороту борту  
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Розв’язуючи спільно (2.31)–(2.33) знаходимо залежності сил тяги кожного 

із задніх ведучих коліс при силовому довороті від коефіцієнта зчеплення, Н: 
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З урахуванням (2.29) відповідні залежності тангенціальних реакцій 

представлені, Н: 
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Для здійснення силового довороту силовою установкою й механізмами 

електромеханічної трансмісії кар’єрного самоскида необхідно забезпечити 

зміну сил тяги окремих задніх ведучих коліс правого і лівого борту по 

залежностям (2.38), (2.39). У той же час, спираючись на залежності (2.40)–(2.41) 

можна стверджувати, що при сталому повороті тангенціальна реакція на задніх 

ведучих колесах зовнішнього до центра повороту борту більше тангенціальної 

реакції на задніх ведучих колесах внутрішнього до центра повороту борту на 

величину сили опору повороту, Н: 
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У режимі сталого повороту для створення поворотного моменту, система 

управління тягового електропривода кар’єрного самоскида повинна 

забезпечити розподіл крутних моментів між окремими задніми ведучими 

колесами у відповідності до залежностей (2.36), (2.37). Різниця між крутними 

моментами Mкр3 і Mкр4 кожних задніх коліс має лінійну залежність від моменту 

опору повороту (див. рис. 2.17), (див. рис. 2.18).  

Із збільшенням коефіцієнта зчеплення крутні моменти, що підводяться до 

задніх коліс повинні збільшуватись у відповідності до встановлених 

залежностей (2.36), (2.37).  

Тангенціальні реакції лінійно пропорційні крутним моментам задніх 

ведучих коліс (див. рис. 2.19). Якщо розподіл крутних моментів між колесами 

задньої осі кар’єрного самоскида БелАЗ-7513 відбувається за принципом 

симетричного (електричного) диференціала, тангенціальна реакція на задніх 

ведучих колесах зовнішнього до центра повороту борту при збільшенні 

коефіцієнта зчеплення від 0,20 до 0,90 повинна збільшуватись від 230 до 

365 кН, а реакція на задніх ведучих колесах внутрішнього борту зменшуватись, 

оскільки необхідне збільшення поворотного моменту. 
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У випадку потрапляння задніх ведучих коліс на поверхню із різними 

коефіцієнтами зчеплення (так званий «мікст»), виникає потреба 

індивідуального регулювання тангенціальних реакцій. 

Величина сили опору повороту (2.42) залежить від радіуса повороту, 

оскільки чим більше переміщення колеса, тим більше сила опору цьому 

переміщенню. У зв’язку з цим, важливою задачею стає визначення впливу 

коефіцієнта зчеплення на радіус повороту машини. Для гусеничних машин 

даний вплив представлений у вигляді залежності радіуса повороту по гусениці, 

що забігає, від так званого коефіцієнта опору повороту µ, та у вигляді 

залежності моменту опору повороту машини від радіуса повороту [64]. Однак 

для великовантажної тягово-транспортної техніки, якою є кар’єрні самоскиди, 

залежність радіуса повороту від коефіцієнта зчеплення у відкритих джерелах не 

приведена. 

 

 

Рис. 2.17. Залежність крутного моменту Мкр3 задніх коліс зовнішнього 

до центра повороту борту від коефіцієнта зчеплення φ та відношення кутових 

швидкостей задніх ведучих коліс λ 
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Рис. 2.18. Залежність крутного моменту Мкр4 задніх коліс внутрішнього 

до центра повороту борту від коефіцієнта зчеплення φ та відношення кутових 

швидкостей задніх ведучих коліс λ 
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Рис. 2.19. Залежність тангенціальних реакцій задніх ведучих коліс від 

коефіцієнта зчеплення: Rx3 – для заднього ведучого колеса зовнішнього до 

центра повороту борту, Rx4 – для заднього ведучого колеса внутрішнього до 

центра повороту борту 
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У той же час відомо, що прийняття радіуса повороту тягово-транспортної 

техніки постійним і незалежним від зчеплення є недопустимим припущенням 

[163]. У зв’язку з цим, ще одним напрямом дослідження опору повороту 

кар’єрного самоскида є встановлення даної залежності.  

Враховуючи залежність (2.16) та такий вираз 
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після математичних перетворень відношення кутових швидкостей задніх 

ведучих коліс можна представити з виразів (2.16), (2.34), (2.43), (2.44): 
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Таким чином, уперше отримана залежність відношення кутових 

швидкостей задніх ведучих коліс окремо правого і лівого борту, яку необхідно 

забезпечити у відповідності до коефіцієнта зчеплення при виконанні кар’єрним 

самоскидом маневру із силовим доворотом (2.45).  

Після інтегрування методом підстановки, залежність (2.45) 

перетворюється в аналітичну функцію: 
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Використовуючи вираз (2.45), можна установити залежності 

кінематичних показників маневреності (радіусів повороту) від коефіцієнта 

зчеплення та крутних моментів задніх коліс при силовому довороті.  

Радіус повороту кар’єрного самоскида визначається, м: 
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Перетворена залежність (2.47) матиме вигляд, м: 

 

.
γcosγcos2γcosγcos2

)γcos()γcos(

γcos2γcosγcosM2γcosγcosM2

γcosγcosγcosγcosM2

212

2

1

212

2

12

2

1кр322

2

1кр42

221221кр3

2

2

п










lbgmlagm

lagmB

lbgmLBLB

lbgmBlbgmBLB
R









  (2.48) 

 

Інші показники маневреності визначаються з використанням залежностей 

(2.16), (2.17), (2.18) та з урахуванням (2.45): 
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Після інтегрування виразів (2.49)–(2.51) аналогічно (2.47), отримуємо: 
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Отримані вперше залежності (2.45), (2.47), (2.49)–(2.51) дозволяють 

прогнозувати кінематичні показники маневреності колісної машини при 

силовому довороті в залежності від коефіцієнта зчеплення та розподілу кутових 

швидкостей (крутних моментів) між задніми ведучими колесами окремого 

правого і лівого борту. Таким чином, дані залежності є математичним зв’язком 

між кінематичними та динамічними параметрами силового довороту колісної 

машини. 

Остаточно узагальнена математична модель силового довороту 

представлена у вигляді системи рівнянь: 
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Для встановлення чисельних величин у відповідності до отриманих 

залежностей (2.45), (2.47), (2.49)–(2.51) проведено математичне моделювання за 

таких початкових умов [71]: маса кар’єрного самоскида дорівнює масі машини 

із порожньою платформою (m=107000 кг); координати центра мас 

визначаються перерозподілом ваги між осями порожньої машини (a =2,604 м, 

b=2,696); установлений максимальний кут повороту передніх коліс (32º); кутова 

швидкість правого до центра повороту колеса становить 0,56 рад/с; крутні 

моменти на задніх колесах залишаються номінальними й постійними у 

діапазоні швидкостей від 1,0 до 5,0 км/год (0,28 – 1,39 м/с) згідно із тяговою 

характеристикою кар’єрного самоскида. 

Для визначення плям контакту передніх коліс кар’єрних самоскидів із 

порожньою платформою проводилися відповідні заміри в умовах 

ПАТ «АрселорМіттал Кривий Ріг» (рис. 2.20). 

Графічна інтерпретація залежностей (2.45), (2.47), (2.49)–(2.51) для 

кар’єрного самоскида БелАЗ-7513 представлена на рис. 2.21, рис. 2.22.  

Враховуючи типові значення коефіцієнтів зчеплення [71], слід зазначити, 

що мінімальне відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс необхідне 

для силового довороту кар’єрного самоскида БелАЗ-7513, яке становить λ=1,6, 
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не може бути забезпечене без буксування задніх коліс при значенні 24,0 , 

тобто на сніговій дорозі, сухому піску, та на поверхні, вкритою крижаною 

плівкою. На сухому асфальтобетоні залишаються можливості збільшення 

відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс до 6,7, на кар’єрному 

ґрунті діапазон відношень становить від 2,0 до 4,0.  

 

 

Рис. 2.20. Визначення плями контакту коліс самоскидів БелАЗ-75145 

та CAT-785C 

 

При повороті кар’єрного самоскида на кар’єрному ґрунті у випадку, коли 

він представляє собою неущільнений вологий гравій (φ=0,36), відношення 

кутових швидкостей задніх ведучих коліс становить 2,0. При цьому 

мінімальний радіус повороту самоскида БелАЗ-7513 зменшується порівняно із 

радіусом, прийнятим з технічної характеристики машини (13,0 м) на 

25,3 % (3,3 м) до 9,7 м.  

 

 

Кар’єрні самоскиди 

БелАЗ-75145 

 

CAT-785C 

 

Пляма контакту 1,06×0,85 м 

 

Пляма контакту 0,85×0,87 м 
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Рис. 2.22. Залежності мінімальних радіусів повороту від коефіцієнта 

зчеплення при силовому довороті 

Рис. 2.21. Відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс 

окремого правого і лівого до центра повороту борту в залежності від 

коефіцієнта зчеплення 
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На пухкому кар’єрному ґрунті із коефіцієнтом зчеплення 0,45 

мінімальний радіус повороту може бути зменшений на 36,9 % (4,8 м) до 8,22 м, 

на щільному кар’єрному ґрунті (φ=0,55) – на 44,8 % (5,83 м) до 7,17 м, а на 

кар’єрному ґрунті середньої щільності (φ=0,65) – на 50,5 % (6,57 м) до 6,43 м. 

При повороті на поверхні, вкритій снігом (φ=0,20), мінімальний радіус 

повороту збільшується на 16,1% (2,1 м) до 15,4 м, на поверхні, вкритій льодом 

(φ=0,12) – на 45,4% (11,2 м) до 24,2 м (див. рис. 2.22).  

Збільшення радіуса повороту, що спостерігається за малих коефіцієнтів 

зчеплення, пояснюється втратою значної долі тягових сил при буксуванні 

ведучих коліс, яке відбувається при зменшенні коефіцієнта зчеплення, що 

призводить до вирівнювання кутових швидкостей окремого зовнішнього і 

внутрішнього до центра повороту колеса, та, як наслідок, до зсуву передніх 

керованих коліс й відведення самоскида на зовнішній радіус. Оскільки 

траєкторія повороту у такому випадку близька до траєкторії прямолінійного 

руху, можна зробити висновок про можливу втрату керованості машини на 

зазначених поверхнях. 

Згідно із проведеними у роботі [171] дослідженнями, коефіцієнт 

зчеплення на кар’єрах коливається від 0,34 (зволожене ґрунтове покриття 

основних трас) до 0,80 (асфальтобетонне покриття промислових площадок). 

Якщо прийняти до розрахунку останні значення коефіцієнтів зчеплення, 

максимальна величина зменшення мінімального радіуса повороту становить 

56,1 % (на 7,3 м), що відповідає максимальному коефіцієнту зчеплення 

асфальтобетонних покрить промислових площадок. Таким чином, діапазон 

зміни мінімального радіуса повороту кар’єрного самоскида БелАЗ-7513 

становить 10,1 – 5,7 м. Із наведених значень коефіцієнтів зчеплення стає 

зрозумілим, що зі збільшенням швидкості руху коефіцієнт зчеплення 

зменшується, що підтверджується дослідами, спрямованими на визначення 

коефіцієнтів зчеплення між шиною автомобіля та покриттям доріг загального 

користування [14]. При цьому особливої уваги потребує той факт, що на 
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зволожених покриттях коефіцієнт зчеплення на 15–40 % нижчий, ніж на сухих, 

внаслідок дії плівки вологи та бруду в якості мастильного шару.  

Режим повороту із заблокованим заднім колесом внутрішнім до центра 

повороту, при якому мінімальний радіус повороту знаходиться у межах 5,6–

6,3 м, може бути реалізований при коефіцієнтах зчеплення 0,80 і більше. Однак 

застосування режиму повороту із блокуванням внутрішнього колеса обмежене 

в умовах кар’єрів за двох причин: на кар’єрах відсутні опорні поверхні з 

великими коефіцієнтами зчеплення; використання такого випадку силового 

довороту призведе до значних навантажень на вузли і деталі підвіски та 

механізми тягового електропривода.  

За допомогою отриманих вперше залежностей показників маневреності 

кар’єрного самоскида від коефіцієнта зчеплення можна також брати до уваги 

випадок потрапляння задніх ведучих коліс окремого борту на поверхню із 

різними коефіцієнтами зчеплення φ3 та φ4. У такому разі функціональна 

залежність представляє собою поверхню, вертикальна координата якої 

визначається як мінімальний радіус повороту, а дві інші координати – як 

коефіцієнт зчеплення задніх ведучих коліс окремого борту (рис. 2.23). 

 

 

Рис. 2.23. Залежності мінімального радіуса повороту Rп від коефіцієнта 

зчеплення задніх ведучих коліс окремо правого φ4 і лівого φ3 до центра 

повороту борту при силовому довороті 
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Висновки до розділу 2 

 

У результаті проведених аналітичних досліджень силового довороту 

кар’єрного самоскида отримані такі висновки. 

1. Установлено, що на повороті кар’єрного самоскида із порожньою 

платформою при коефіцієнті опору кочення f=0,025 кути відведення коліс 

передньої осі становлять до 0,0091 рад. (0,5 º), та для коліс задньої осі до 

0,0042 рад (0,23 º) за різними варіантами їх визначення, а при коефіцієнті опору 

кочення f=0,250 – для коліс передньої осі до 0,036 рад (2,00 º), та для коліс 

задньої осі до 0,0035 рад (0,19 º). Отримані значення дозволяють стверджувати, 

що відведенням коліс у сталому режимі повороту кар’єрного самоскида на 

невеликих швидкостях та при радіусах, близьких до мінімального, можна 

знехтувати. 

2.  На основі отриманої аналітичної залежності мінімального радіуса 

повороту кар’єрного самоскида від коефіцієнта опору кочення при 

кінематичному повороті, установлено, що при збільшенні коефіцієнта опору 

кочення з 0,025 до 0,200 мінімальний радіус повороту кар’єрного самоскида 

БелАЗ-7513 із порожньою платформою збільшується з 13,04 до 13,76 м, а 

повністю завантаженого – з 13,11 до 14,18 м. 

3. Із застосуванням залежності граничних коефіцієнтів зчеплення коліс 

передньої та задньої осі кар’єрного самоскида від коефіцієнта опору кочення 

вперше встановлено, що зсув передніх коліс кар’єрного самоскида відбувається 

при коефіцієнтах зчеплення 0,15–0,24 незалежно від ступеня його 

завантаження, а для машини із порожньою платформою проковзування коліс 

задньої осі настає при коефіцієнтах зчеплення 0,54–0,71. 

4. Доведена необхідність корегування ширини маневрової площадки у 

відповідності до зміни мінімального радіуса повороту кар’єрного самоскида, 

яка відбувається внаслідок зсуву передніх коліс та проковзування задніх 

ведучих коліс. Розроблений коефіцієнт для коректного визначення мінімальної 
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ширини маневрової площадки. Установлено, що при погіршенні стану покриття 

площадок для маневру кар’єрного самоскида БелАЗ-7513, яке характеризується 

зменшенням коефіцієнта зчеплення і збільшенням коефіцієнта опору кочення, 

їх мінімальна ширина повинна збільшуватись з 24,2 до 25,25 м у відповідності 

до збільшення мінімального радіуса повороту машини з 13,01 до 13,76 м. 

5. Установлена залежність мінімального радіуса повороту кар’єрного 

самоскида від коефіцієнтів буксування (ковзання) задніх коліс. При збільшенні 

коефіцієнта буксування (ковзання) від σ=0,01 до σ=0,10 мінімальний радіус 

повороту кар’єрного самоскида БелАЗ-7513 при кінематичному повороті 

збільшується від 13,0 м до 21,0 м, а при силовому довороті з λ=1,80 від 10,7 до 

14,8 м.  

6. Отримана залежність моменту опору повороту кар’єрного самоскида, 

яка додатково враховує розміри плям контакту коліс та кути повороту передніх 

керованих коліс. На основі чисельної реалізації даної залежності встановлено, 

що момент опору повороту збільшується від 95,5 кН·м до 429,7 кН·м при 

збільшенні коефіцієнта зчеплення від 0,20 до 0,90. 

7. Створена математична модель силового довороту у вигляді системи 

рівнянь, які представляють собою вперше встановлені залежності відношення 

кутових швидкостей задніх ведучих коліс окремо правого і лівого борту, 

залежності показників маневреності, залежності тангенціальних реакцій задніх 

ведучих коліс від коефіцієнта зчеплення. Математичне моделювання із 

використанням розробленої моделі дозволило встановити, що для кар’єрного 

самоскида БелАЗ-7513 мінімальний радіус повороту при виконанні маневру із 

силовим доворотом змінюється в умовах кар’єрів від 10,1 до 5,7 м. 

 



93 
 

РОЗДІЛ 3. 

ЛАБОРАТОРНІ ДОСЛІДЖЕННЯ МАНЕВРЕНОСТІ КОЛІСНОЇ 

МАШИНИ ПРИ ВИКОРИСТАННІ СИЛОВОГО ДОВОРОТУ 

 

3.1. Постановка завдань досліджень 

 

Теоретичні дослідження маневреності кар’єрного самоскида при різних 

способах управління поворотом дозволили створити математичну модель 

силового довороту, яка представлена у розділі 2 на с. 80. Модель силового 

довороту складається із математичних залежностей, що дають можливість 

визначення:  

– тангенціальних реакцій, які діють з боку опорної поверхні на задні 

ведучі колеса кар’єрного самоскида; 

– відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс окремо правого і 

лівого до центра повороту борту, виконання якого забезпечує збільшення 

поворотного моменту; 

– радіусів повороту, які можуть бути отримані при застосуванні силового 

довороту.  

При цьому вперше отримано залежність відношення кутових швидкостей 

задніх ведучих коліс окремо правого і лівого до центра повороту борту від 

коефіцієнта зчеплення, що визначає спосіб управління кутовими швидкостями 

задніх ведучих коліс, виконання якого дозволить кар’єрному самоскиду 

здійснювати маневр із силовим доворотом. Отримана вперше залежність 

радіуса повороту від коефіцієнта зчеплення дозволяє визначити ефективність 

використання силового довороту на кар’єрних самоскидах, що є оціночним 

показником їх маневреності.  

З метою визначення доцільності та можливості використання 

математичної моделі силового довороту для створення алгоритму примусового 

управління обертанням задніх коліс реальної машини, необхідно перевірити 
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встановлені математичні залежності експериментальним шляхом із 

застосуванням лабораторної моделі.  

Таким чином, маневреність лабораторної моделі при використанні 

кінематичного повороту та силового довороту є об’єктом лабораторного 

дослідження, а її показники маневреності лабораторної моделі при застосуванні 

силового довороту – предметом дослідження. 

Перевірка математичної моделі силового довороту у лабораторних 

умовах із можливим подальшим її уточненням потребує вирішення відповідних 

задач: 

– визначення мінімальних радіусів повороту лабораторної моделі при 

використанні кінематичного способу управління поворотом та при силовому 

довороті; 

– установлення відхилення емпіричного та розрахункового мінімального 

радіуса повороту лабораторної моделі при силовому довороті; 

– установлення емпіричної залежності мінімального радіуса повороту 

лабораторної моделі від коефіцієнта зчеплення при силовому довороті у вигляді 

рівняння регресії; 

– порівняння емпіричної та аналітичної залежності мінімального радіуса 

повороту лабораторної моделі від коефіцієнта зчеплення при використанні 

силового довороту. 

Вирішення наведених задач дозволяє визначити вплив способу 

управління поворотом лабораторної моделі (колісної машини) на показники 

маневреності на різних опорних поверхнях. 

Поставлені задачі досліджень вирішуються виходячи із такої структури 

лабораторного експерименту: 

– підготовка до експерименту; 

– проведення експерименту по визначенню мінімальних радіусів 

повороту лабораторної моделі при різних способах управління поворотом; 

– обробка результатів експериментів; 

– аналіз отриманих результатів. 
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Підготовка до експериментів складається із таких етапів:  

– створення відношень часткового заміщення робочих параметрів 

кар’єрного самоскида робочими параметрами лабораторної моделі з 

урахуванням масштабного коефіцієнта системи «колісна машина – опорна 

поверхня», використання якого засноване на теорії подібності; 

– визначення геометричних параметрів лабораторної моделі виходячи із 

установленого коефіцієнта подібності; 

– визначення розмірів випробувальної площадки, враховуючи коефіцієнт 

подібності; 

– визначення типу опорної поверхні випробувальної площадки, 

фракційний склад якої подібний до гранулометричного складу покриттів 

опорних поверхонь в умовах кар’єру із відповідним коефіцієнтом геометричної 

подібності; 

– створення лабораторної моделі. 

Проведення лабораторного дослідження включає такі етапи: 

– визначення коефіцієнтів опору кочення та зчеплення колеса з опорною 

поверхнею випробувальних площадок; 

– розрахунок мінімальних радіусів повороту лабораторної моделі в 

залежності від визначених коефіцієнтів зчеплення опорних поверхонь 

випробувальних площадок; 

– здійснення повороту лабораторної моделі за рахунок передніх коліс й 

розподілу крутних моментів задніх ведучих коліс за принципом електричного 

диференціала (кінематичний поворот); 

– здійснення повороту лабораторної моделі за рахунок передніх коліс й 

розподілу крутних моментів задніх ведучих коліс у відповідності до 

встановленої математичної залежності відношення кутових швидкостей задніх 

ведучих коліс окремого правого і лівого борту від коефіцієнта зчеплення 

(силовий доворот); 

– замір мінімальних радіусів повороту лабораторної моделі при 

використанні кінематичного повороту та силового довороту. 
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Обробка результатів експериментів з визначення коефіцієнтів опору 

кочення та коефіцієнтів зчеплення включає встановлення їх істинного значення 

та похибки вимірювань. Обробка результатів експерименту з визначення 

мінімального радіуса повороту лабораторної моделі полягає у встановленні 

його середньої величини, отриманої за п’яти вимірюваннями на кожному типі 

покриття, та її порівняння із розрахунковою величиною.  

На кінцевому етапі отримані емпіричні показники маневреності 

лабораторної моделі потребують наступних досліджень: 

– аналізу відхилення емпіричного та розрахункового мінімального 

радіуса повороту лабораторної моделі при силовому довороті; 

– аналізу емпіричної залежності (рівняння регресії) мінімального радіуса 

повороту лабораторної моделі від коефіцієнта зчеплення; 

– порівняння емпіричної та аналітичної залежності мінімального радіуса 

повороту лабораторної моделі від коефіцієнта зчеплення при використанні 

силового довороту. 

У результаті аналізу показників маневреності лабораторної моделі 

приводиться висновок щодо відповідності математичної моделі силового 

довороту реальним процесам і можливості її використання для створення 

алгоритму примусового управління поворотом, а саме, управління кутовими 

швидкостями задніх ведучих коліс кар’єрного самоскида окремо правого і 

лівого до центра повороту борту. 

 

3.2. Підготовка до лабораторного експерименту: відтворення умов руху і 

робочих параметрів кар’єрного самоскида на лабораторній моделі 

 

Лабораторні дослідження включають створення відношень часткового 

заміщення робочих параметрів кар’єрного самоскида робочими параметрами 

моделі з урахуванням масштабного коефіцієнта системи «колісна машина – 

опорна поверхня», використання якого засноване на теорії подібності. До 

робочих параметрів лабораторної моделі відносяться радіус колеса, довжина 
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колісної бази, ширина колії передніх та задніх коліс, висота переднього і 

заднього звису, відстані від центра ваги до передньої й задньої осі. 

При проектуванні лабораторної моделі один із цих робочих параметрів 

необхідно обрати за критерій, за яким визначаються всі інші. Таким критерієм 

був обраний радіус колеса. Саме відношення радіуса колеса кар’єрного 

самоскида до радіуса колеса лабораторної моделі було прийнято за коефіцієнт 

геометричної подібності: 
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K  , 

 

де rc, rм – радіуси коліс кар’єрного самоскида і лабораторної моделі 

відповідно; м. 

Геометрична подібність кар’єрного самоскида (оригінала) та 

лабораторної моделі із коефіцієнтом К виконується, якщо їх робочі параметри 

знаходяться у рівному співвідношенні, яке дорівнює даному коефіцієнту: 
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де rc, Lс, B1c, B2c, lпс, lзс, ac, bc, rм, Lм, B1м, B2м, lпм, lзм, aм, bм – радіус коліс, 

довжина колісної бази, ширина колії передніх та задніх коліс, висота 

переднього й заднього звису, координати центра ваги кар’єрного самоскида і 

лабораторної моделі відповідно, м. 

Площини плям контакту шин із опорною поверхнею кар’єрного 

самоскида і лабораторної моделі відносяться як квадрати їх коефіцієнтів 

геометричної подібності: 
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де b1c, lc, bм, lм – довжина та ширина плями контакту кар’єрного самоскида і 

лабораторної моделі відповідно, м. 

Із теорії подібності відомо, що відношення об’ємів подібних тіл дорівнює 

коефіцієнту геометричної подібності у третьому ступені [40]. Звідси, 

приймаючи рівність щільності матеріалу оригіналу та лабораторної моделі, 

маса останньої визначається: 

 

3м
K

m
m 

, 

 

де m – масса кар’єрного самоскида, mм – маса лабораторної моделі, кг. 

Виходячи із радіусів коліс кар’єрного самоскида БелАЗ-7513 і 

лабораторної моделі визначено числове значення коефіцієнта геометричної 

подібності, який дорівнює 12. Робочі параметри (лінійні розміри) й коефіцієнти 

подібності кар’єрного самоскида і лабораторної моделі представлені у 

таблиці 3.1.  

 

Таблиця  3.1 

Відповідність робочих параметрів кар’єрного самоскида і 

лабораторної моделі 

Робочий параметр 
Кар’єрний 

самоскид 

Лабораторна 

модель 

Коефіцієнт 

подібності 

Радіус колеса, мм 1500 125 12 

Довжина колісної бази, мм  5230 436 12 

Ширина колії передніх і задніх коліс відповідно, мм 4370/5040 364/420 12 

Відстань від передньої осі до центра ваги, від 

центра ваги до задньої осі відповідно, мм 

2600 / 2700 220/210 12 

Площа плям контакту передніх керованих коліс, мм 506880 3520 144 

Маса, кг 107000 62 1728 

Кути повороту переднього зовнішнього до центра 

повороту колеса і переднього внутрішнього до 

центра повороту колеса відповідно, град. 

24/42 24/42 1 

 

Проектувальні лінійні розміри лабораторної моделі показані на рис. 3.1.  
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Рис. 3.1. Лінійні розміри лабораторної моделі 

 

Особливості конструкційних рішень щодо приводу задніх коліс 

лабораторної моделі приведені у таблиці 3.2. 

Лабораторна модель (див. рис. 3.2) виготовлена відповідно до 

представлених робочих параметрів, площин плям контакту і маси з 

урахуванням коефіцієнтів подібності та необхідних компоновки і способу 

регулювання (крутних моментів) кутових швидкостей ведучих коліс кар’єрного 

самоскида. Передні колеса лабораторної моделі 1 виставлені та зафіксовані на 

кути повороту відносно повздовжньої осі, які дорівнюють максимально 

можливим кутам повороту передніх керованих коліс кар’єрного самоскида. 

Площа плям контакту коліс регулюється зміною внутрішнього тиску 

пневматичних шин лабораторної моделі. На задніх ведучих колесах (по два 

колеса на кожний борт) установлені електродвигуни 7 із черв’ячними 

редукторами 6 (мотор-редуктори 20.3780 виробництва ВАТ «КЗАЕ»). Маса 

лабораторної моделі підібрана за допомогою п’яти знімних кілець 5 вагою від 

1,25 до 2,5 кг, закріплених у центрі мас. Безступінчасте регулювання крутних 

моментів (кутових швидкостей) задніх ведучих коліс реалізовано за допомогою 

використання блоку управління 12 із мікроконтролером. 
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Таблиця 3.2 

Відповідність конструкції приводу задніх коліс кар’єрного самоскида і 

лабораторної моделі 

Особливість приводу Кар’єрний самоскид Лабораторна модель 

Привід крутних моментів на 

задні колеса 

Два мотор-редуктори (тягові 

асинхронні електродвигуни з 

планетарними редукторами) 

Два мотор-редуктори 

(електродвигуни 

постійного струму із 

черв’ячними редукторами) 

Безступінчасте регулювання 

крутних моментів (кутових 

швидкостей) задніх ведучих 

коліс 

Система автоматичного 

управління тяговим 

електроприводом (САУ)  

регулює частоту напруги, що 

подається на обмотки 

статора тягових 

електродвигунів, що 

призводить до плавної зміни 

частоти їх обертання 

Реалізовано за допомогою 

використання блоку 

управління із 

мікроконтролером 

Запас сили тяги (крутного 

моменту) достатній для 

забезпечення проковзування 

задніх ведучих коліс 

САУ підтримує магнітні 

потоки та крутні моменти 

тягових електродвигунів на 

номінальному рівні 

Забезпечується за 

допомогою 

одноступінчастого 

черв’ячного редуктора 

Використання схеми так 

званого «електричного 

диференціала» 

Забезпечується САУ Програмовано за 

допомогою блоку 

управління 

 

Розподіл крутних моментів між колесами задньої осі за схемою 

електричного диференціала, коли крутні моменти різних бортів примусово 

вирівнюються, і роздільне управління частотою обертання електродвигунів на 

повороті, спрямоване на здійснення силового довороту, здійснюються 

програмовано за допомогою блоку управління 12. 

Живлення блоку управління 12 і відповідних електродвигунів 

здійснюється від джерела енергії 13 через силовий кабель 9. Виключення 

впливу ваги силового кабелю на поворот візка досягнуто закріпленням його на 

балці 8 довжиною 1 м, що вільно обертається за допомогою підшипника 10 на 

вертикальній стійці 11. 

Блок управління складається із плати Arduino Uno з програмованим 

мікроконтролером ATmega 328. 

Мікроконтролер ATmega 328 з архітектурою AVR має такі конструктивні 

і функціональні особливості:  
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– цифрові порти введення–виводу: 14 портів (з них 6 з широтно-

імпульсним сигналом); 

 

 

Рис. 3.2. Схема лабораторної моделі: 1– колесо; 2 – підшипник колеса; 

3 – вісь; 4 – рама; 5 – вантаж; 6 – редуктори;  7 – електродвигуни; 8 – балка; 9 

– силовий кабель; 10 – підшипник; 11 – стійка; 12 – блок управління; 13 – 

елемент живлення 

 

– аналогові порти введення: 6 портів пам’яті програм (Flash Memory): 

32 К, з них 0,5 К використовуються завантажувачем (Bootloader);  

– статична оперативна память (SRAM): 2 Кбайт;  

– постійний запам’ятовувач (EEPROM): 1 Кбайт;  

– тактова частота: до 20 МГц;  

– діапазон напруги живлення 3,5–5 В (лінійний стабілізатор) при 

споживаному струмі 50 мА. 

Управління частотою обертання електродвигунів задніх ведучих коліс 

лабораторної моделі здійснюється за допомогою сигналів з широтно-

імпульсною модуляцією (ШІМ): зміна їх частоти призводить до зміни кількості 
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енергії, яка поступає на електродвигун за одиницю часу, таким чином, 

зменшується або збільшується частота обертання (кутова швидкість) вала 

електродвигуна. При сталості амплітуди напруги, яка подається на 

електродвигун, змінюється коефіцієнт заповнення імпульсів управління, тобто 

за більшої ширини імпульсу вал електродвигуна обертається із більшою долею 

часу, а, значить, й з більшою частотою [140]. 

Частота обертання електродвигуна залежить від часу Ton, протягом якого 

на електродвигун подається повна напруга живлення Vm. Відсоткове 

відношення між часом Ton та тривалістю періоду Т визначається за коефіцієнт 

заповнення (рис. 3.3): 
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де Ton,  Toff  – час включення та вимкнення електродвигуна відповідно, мс. 

Частота ШІМ fш визначається: 

 

TTT
f

offon

ш

11





. 

 

 

Рис. 3.3. Формування ШІМ-сигнала для управління електродвигуном 

 

Отже, управління коефіцієнтом заповнення сигнала ШІМ є методом 

регулювання швидкості електродвигуна. У середовищі Arduino є можливість 
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контрольованої зміни коефіцієнта заповнення ШІМ-сигналів від 0 % до 100 % 

(повний рівень напруги), регулюючи значення параметра функції від 0 до 

255 [140]. 

Інтегроване середовище розробки Arduino включає в себе редактор коду, 

компілятор і модуль передачі програми у плату. Середовище розробки 

засноване на мові програмування Processing (мова С++), у якій програма має 

назву «скетч». Період і коефіцієнт заповнення ШІМ-сигнала створюється 

функцією analogWrite. Остання виконується до тих пір, поки на виводі плати 

Arduino, який визначений як вивід із ШІМ-сигналом, не буде викликана нова 

функція analogWrite, або функції digitalRead, digitalWrite для цього ж самого 

виводу. Функція analogWrite має формат: analogWrite (вивід, значення); де 

вивід – це номер виводу порту Arduino, значення – це значення коефіцієнта 

заповнення від 0 до 255. 

Плата Arduino Uno програмується через USB-інтерфейс за допомогою 

мікросхеми конвертера Atmega 8, виконаної у SMD-корпусі, що дозволяє 

використовувати стандартні драйвери USB COM.  

Таким чином, програмоване управління частотою обертання окремого 

електродвигуна правого і лівого борту лабораторної моделі включає: створення 

скетч-файлу за допомогою програмного забезпечення Arduino 1.0.5 (коду на 

С++), компіляцію, завантаження коду через USB, виконання коду та початок 

руху у відповідності до завантаженої програми. 

Проведення досліджень маневреності кар’єрного самоскида у 

лабораторних умовах при використанні різних способів управління поворотом 

потребує відтворень умов його руху у вигляді специфічних властивостей 

покриття випробувальної площадки. 

При цьому основними вимогами до опорної поверхні випробувальної 

площадки є:  

– розміри випробувальної площадки достатні для проведення відповідних 

випробувань з установлення мінімального радіуса повороту лабораторної 

моделі; 
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– розмір зерен покриття випробувальної площадки подібний до 

гранулометричного складу опорної поверхні на кар’єрах із коефіцієнтом 

геометричної подібності; 

– покриття випробувальної площадки та опорні поверхні на кар’єрах 

відносяться до одного класу абразивності; 

– тверде покриття, що забезпечує достатній коефіцієнт зчеплення, та 

можливість чіткої розмітки; 

– рівна поверхня із уклоном у будь-якому напрямку не більше 3 %. 

Випробувальна площадка складається із основної поверхні (опори), 

покриття із певним фракційним складом й насипного покриття. Верхній шар 

випробувальної площадки є сухим та зволоженим, що використовується для 

імітації погодних умов. 

Ширина випробувальної площадки, яка достатня для маневрування 

лабораторного візка, повинна дорівнювати двом його розрахунковим 

мінімальним радіусам повороту (2,24 м). Для площадки із вказаними розмірами 

були застосовані дві орієнтовано-стружкові плити OSB (1220×2440×16 мм).  

На OSB плити укладено основне й насипне покриття. Тип основного 

покриття визначений виходячи з властивостей, які дозволяють імітувати опорні 

поверхні на кар’єрах. До таких властивостей належить гранулометричний склад 

(фракція) гірничих порід, що утворює опорну поверхню, та їх абразивність.  

Для робочих площадок пунктів навантаження гірничої маси середній 

діаметр куска становить 25–75 мм, при середньому діаметрі у розвалі 250–

360 мм. Перший шар дорожніх одягів основних трас складається зі скальних 

порід із діаметрами кусків 20–80 мм, нежорсткі одяги допоміжних трас – 0,4–

2,0 мм [75]. 

Кожному типу гірничих руд і порід відповідає абразивність, тобто 

здатність покриття зношувати поверхні, що з ним контактують. Породи і руди 

Скелеватського родовища (ПАТ «Південний ГЗК»), як і породи інших родовищ 

Криворізького басейну, належать до наступних класів абразивності, 

установлених за методом І.Л. Барона, А.В. Кузнецова [147]: сланці – мало 
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абразивні, неокислені кварцити – середньо абразивні, окислені кварцити – вище 

середньої абразивності. 

Виходячи із установленого для лабораторної моделі коефіцієнта 

геометричної подібності визначені типи покриття випробувальних площадок. 

Розміри зерен та тип покриття випробувальної площадки у відповідності до 

середнього діаметра куска кар’єрного ґрунту у пунктах навантаження, на 

основних та допоміжних трасах із нежорсткими дорожніми одягами, приведені 

у таблиці 3.3. 

 

Таблиця 3.3 

Відповідність гранулометричного складу гірничих порід на Криворізьких 

кар’єрах розміру зерен і типу покриття випробувальних площадок  

№ 

з/п 

Умови кар’єру Лабораторні умови 

Робоча зона 
Гранулометричний 

склад порід, мм 

Фракція, 

мм 

Розмір зерен 

випробувальної 

площадки, мм 

Тип покриття 

1. Пункти 

навантаження 

Скальні породи та 

руди 

25–75 2,0-6,1 Дрібний 

гравій, сухий 

та зволожений 

2. Основні траси Негрохочені скальні 

породи та руди  

20 – 80 1,6 – 6,6  Дрібний 

гравій, сухий 

та зволожений 

3. Допоміжні 

траси 

Скальні породи та 

руди 

5–25 0,4-2,0 Абразивний 

папір 

 

Дрібний гравій, сухий та зволожений (для врахування різних погодних 

умов) фракцією d=2,0–6,0 мм використовується для відтворення опорних 

поверхонь пунктів навантаження. Гравійне покриття (d=1,6–6,6 мм) отримало 

застосування на випробувальній площадці для урахування дорожніх одягів 

основних трас. Абразивний папір (d=0,4–2,0 мм), приклеєний до двох OSB 

плит, відповідав нежорстким одягам допоміжних трас. Крім того, зернистість 

абразивного паперу визначала абразивність опорної поверхні нежорстких 

дорожніх одягів (таблиця 3.4).  
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Таблиця 3.4  

Відповідність абразивності руд та порід Скелеватського родовища та 

зернистості абразивних покрить випробувальних площадок 

Назва 

 

Мінералого-

петрографічні 

типи руд та порід 

Абр., 

мг 

Клас 

абразивності 

Лабораторні умови 

Номер 

зернистості 

абразивного 

паперу 

Розмір 

зерен, мкм 

Неокислені 

кварцити 

Середньо- та 

широкополосчаті 

магнетитові роговики 

18,4 

Середньо 

абразивні 

(IV) 

 

Р46 

 

 

355–425 

 

Тонко-і неяснополосчаті 

магнетитові роговики / 

Карбонат-магнетитові 

роговики 

37,3/ 

31,1 

Вище 

середньої 

(V) 

Р22 

 

 

850–1000 

 

 

Гематит-магнетитові 

роговики /  

Магнетит-сілікат-

карбонатні роговики 

29,0/ 

28,5 

Середньо 

абразивні 

(IV) 

 

Р36 

 

500–600 

Окислені 

кварцити 

Магнетит-мартитові, 

лімоніт-мартитові 

роговики 

32,0 

Вище 

середньої 

(V) 

Р22 850–1000 

Сланці 

Кварц-біотіт-хлорітові, 

кварц-хлорит-амфіболові 

сланці 

6,0 

Мало 

абразивні 

(II) 

Р150 75–106 

 

Для існуючих мінералого-петрографічних типів руд та порід регіону, з 

урахуванням коефіцієнта геометричної подібності 12,0, гранулометричний 

склад мікрозерен абразивного паперу був розподілений на чотири групи згідно 

із класифікацію, приведеною в ISO 6344 [167]: Р22 (неокислені кварцити вище 

середньої абразивності та окислені кварцити), Р36 (неокислені кварцити 

середньо абразивні), Р46 (середньо- та широкополосчаті магнетитові роговики), 

Р150 (сланці) із розміром зерен відповідно 850–1000 мкм, 500–600 мкм, 355–

425 мкм, 75 –106 мкм. 

Таким чином, кількість типів опорних поверхонь випробувальних 

площадок, що використовуються у лабораторному експерименті (сім, одна з 

яких – асфальтобетонне покриття, два – гравійне покриття, чотири – 

абразивний папір різної зернистості), дозволяє відтворити умови руху 

самоскида у різних робочих зонах кар’єру та є достатньою для отримання 
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емпіричної залежності мінімального радіуса повороту лабораторної моделі від 

коефіцієнта зчеплення. 

 

3.3. Проведення лабораторного експерименту 

 

Для визначення необхідних відношень кутових швидкостей задніх 

ведучих коліс лабораторної моделі окремо правого і лівого до центра повороту 

борту необхідно визначити коефіцієнти зчеплення коліс з покриттям 

випробувальної площадки. Коефіцієнт опору кочення та коефіцієнт зчеплення 

встановлювались за допомогою буксирування лабораторної моделі у 

повздовжньому напрямку. 

Визначення коефіцієнта опору кочення полягало у ручному буксируванні 

лабораторного візка за передню частину рами за допомогою тросу при 

фіксуванні показників динамометра. Визначення коефіцієнта зчеплення 

полягало у ручному буксируванні лабораторної моделі тросом за передню 

частину рами при заблокованих колесах (при 100 % ковзанні коліс) та 

фіксуванні показників динамометра. Досліди повторювались 5 разів на 

кожному типі покриття. 

Для проведення лабораторних досліджень використовувались такі 

інструменти:  

– динамометр ДПУ-0,01-2 зі шкалою ділення 0,001 кН (0,1 кг) другого 

класу точності для вимірювання коефіцієнта опору кочення; 

– динамометр ДПУ-0,02-2 зі шкалою ділення 0,002 кН (0,2 кг) другого 

класу точності для вимірювання коефіцієнта зчеплення; 

– вольтметр для визначення напруги джерела живлення; 

– двоканальний USB-осцилограф для контролю стану електродвигунів 

ведучих коліс під час виконання лабораторним візком маневру; 

– трос стальний діаметром 2,0 мм для буксирування візка;  

– рулетка маркшейдерська стальна довжиною 5 м для замірів радіусів 

повороту; 
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– крейда в якості маркерів й для позначення необхідних для замірів точок 

траєкторії руху візка. 

Маневрування при розподілі крутних моментів задніх ведучих коліс за 

принципом електричного диференціала (кінематичний поворот) здійснювалось 

за рахунок повороту передніх керованих коліс лабораторної моделі, 

виставлених на максимальні кути. При цьому у скетчах коефіцієнти заповнення 

ШІМ-сигналів на електродвигунах задніх ведучих коліс окремо правого і лівого 

борту задавалися рівними, що призводило до вирівнювання кутових 

швидкостей задніх ведучих коліс на повороті. 

Силовий доворот лабораторної моделі забезпечувався за рахунок 

фіксованого кута повороту передніх коліс, який мав максимальне значення, та 

виконання відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс окремого 

правого та лівого борту відповідно до коефіцієнта зчеплення, яке визначалося 

за допомогою аналітичної залежності, на перевірку якої і було спрямовано 

лабораторний експеримент.  

На рис. 3.4–рис. 3.5 показаний приклад випробувань візка на слизькому 

асфальтобетонному покритті. Лабораторний візок виконував тільки лівий 

поворот, оскільки особливості руху машини не залежать від того, в який бік 

виконується маневр, натомість збільшується кількість скетч-файлів у два рази й 

ускладнюється програма управління. 

Траєкторія руху візка фіксувалась крейдяними маркерами, один з яких 

був установлений у центрі мас, а два інших – у точках, які відповідають 

максимальній габаритній ширині кар’єрного самоскида з урахуванням 

коефіцієнта подібності. При русі лабораторного візка на опорній поверхні 

залишалось три сліди від крейдяних олівців, які було змонтовано на плаваючих 

кріпленнях, що забезпечувало постійний контакт крейди з опорною поверхнею 

(див. рис. 3.4). Для визначення траєкторії візка при кінематичному повороті 

були використані крейдяні олівці білого кольору, при маневруванні із 

застосуванням силового довороту –  крейда синього кольору. 

 



109 
 

 

Рис. 3.4. Лабораторна модель перед початком виконання маневру 

 

Для спрощення процедури визначення різниці мінімальних радіусів, 

отриманих при кінематичному способі повороту і силовому довороті (див. 

рис. 3.6), лабораторний візок був зупинений біля одного і того ж місця, 

відміченого на асфальтобетонному покритті випробувальної площадки 

(див. рис. 3.4, рис. 3.5) жовтою лінією. Як видно з рис. 3.5., при кінематичному 

способі повороту розворот візка характеризувався наближенням траєкторії руху 

внутрішнього до центра повороту колеса до траєкторії руху центра мас на 

початку і в кінці маневру, а при використанні примусового управління 

обертанням задніх коліс –  у середині маневру, оскільки саме тоді відбувається 

доворот візка. 

Радіус траєкторії крейдяного маркера визначався вимірюванням за 

допомогою рулетки в отриманому сегменті його траєкторії, хорди й висоти 

кола (див. рис. 3.5) та розрахунку радіуса кривої за приведеним нижче  

співвідношенням. 

CD

ABCD
R




82

2

,     (3.1) 

 

де СD – висота, м; AB – хорда, м. 
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Рис. 3.5. Проведення експерименту щодо визначення мінімального 

радіуса повороту лабораторного візка 

 

 

Рис. 3.6. Замір різниці мінімальних радіусів, отриманих при різних 

способах повороту лабораторної моделі 
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Мінімальний радіус повороту візка визначався як сума величини радіуса 

кривої та половини ширини колії передніх коліс: 

 

2

1

п

B
RR  .     (3.2) 

Після замірів мінімальних 

радіусів повороту визначалась 

його середня величина для 

кожного типу опорної поверхні 

випробувальних площадок та 

установлювалась емпірична 

залежність (рівняння регресії) 

мінімального радіуса повороту 

лабораторної моделі від 

коефіцієнта зчеплення. 

 

3.4. Обробка та аналіз результатів лабораторного експерименту 

 

Обробку результатів експериментів із визначення опору кочення було 

проведено у такому порядку. 

Розраховано середнє арифметичне значення коефіцієнта опору кочення 

для кожного випробування: 

n

f

f

n

i

i




 1

,      (3.3)
 

де n – кількість вимірювань у досліді. 

 

Визначено похибку досліду – середнє квадратичне відхилення, яке 

характеризує ступінь варіації коефіцієнта опору кочення: 

 

 

Рис. 3.7. Визначення радіуса 

повороту по довжині хорди та висоті кола 



112 
 

2

1

)(
)1(

1
i

n

i

ff
nn




 




 .    (3.4) 

 

Обчислено довірчий інтервал: 

 

 ptf ,      (3.5) 

 

де tp – коефіцієнт Ст’юдента для довірчої вірогідності p. 

Оцінка істинного значення вимірювальної величини проводилась за 

допомогою формули: 

fff 


.      (3.6) 

 

Відносну похибку обчислень визначено із виразу: 

 

%100





f

f


.     (3.7)
 

Обробка результатів визначення коефіцієнта зчеплення колеса була 

проведена згідно з приведеною методикою (3.3)–(3.7). 

У результаті було отримано такі значення коефіцієнтів опору кочення і 

зчеплення: 

– коефіцієнт опору кочення для сухої випробувальної площадки із 

розміром зерен 2,0 – 6,1 мм становив 0,094, для зволоженої – 0,166; 

– коефіцієнт зчеплення для сухої випробувальної площадки із розміром 

зерен 2,0 – 6,1 мм – 0,28, для зволоженої – 0,41. 

Коефіцієнт зчеплення асфальтобетонного покриття випробувальної 

площадки становив 0,36, що співпадає із коефіцієнтом зчеплення абразивного 

паперу 0,075–0,106. У зв’язку з цим, при повороті візка на асфальтобетоні були 

отримані такі ж показники, що й при маневруванні на опорній поверхні з 
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вказаною зернистістю, тому у таблицях 3.5–3.7 результати експерименту на 

асфальтобетоні не показано.  

Різниця між визначеним коефіцієнтом опору кочення та типовим його 

значенням становила: для випробувальної площадки із розміром зерен 0,4 – 

2,0 – 27,1 %, для сухої випробувальної площадки із розміром зерен 2,0 – 

6,1 мм – 5,6 %, для такої ж зволоженої випробувальної площадки – 15,7 %. 

Різниця між встановленим коефіцієнтом зчеплення та типовим його значенням: 

для випробувальної площадки із розміром зерен 0,4–2,0 – 13,2 %, для сухої 

випробувальної площадки із розміром зерен 2,0–6,1 мм – 22,2 %, для такої ж 

зволоженої випробувальної площадки – 8,8 % (додаток Б). 

Установлено прямий взаємозв’язок між зернистістю абразивного паперу і 

коефіцієнтами опору кочення та зчеплення: зі збільшенням зернистості, 

починаючи з розмірів зерен з 75–106 до 850–1000 мкм, збільшується коефіцієнт 

опору кочення з 0,025 до 0,060 та коефіцієнт зчеплення з 0,36 до 0,56 з 

довірчим інтервалом рівним p=0,90 (рис. 3.9). 
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Рис. 3.9. Залежність коефіцієнтів опору кочення та зчеплення від 

зернистості опорних поверхонь 
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У відповідності до отриманих значень коефіцієнтів зчеплення опорних 

поверхонь розрахунковим шляхом було визначено необхідні відношення 

кутових швидкостей задніх ведучих коліс окремо правого і лівого борту 

(таблиця 3.5).  

Таблиця 3.5 

Відношення кутових швидкостей задніх ведучих коліс  

моделі в залежності від коефіцієнта зчеплення  

№ 

з/п 

Розмір зерен опорної 

поверхні, мм 

Коефіцієнт 

зчеплення 

Відношення 

кутових 

швидкостей задніх 

ведучих коліс, λ 

Коефіцієнт 

заповнення ШІМ-

сигнала на задньому 

колесі лівого борту 

1. 0,85–1,0 0,56 3,15 81 

2. 0,50–0,60 0,51 2,80 92 

3. 0,355–0,425 0,47 2,50 100 

4. 0,075–0,106 0,36 2,00 127 

5. 2,0–6,1 (суха) 0,28 1,70 150 

6. 2,0–6,1 (зволожена) 0,41 2,20 115 

 

Обробка замірів мінімальних радіусів повороту лабораторної моделі 

полягала у визначенні відхилення розрахункового та експериментального 

мінімального радіуса повороту лабораторної моделі при силовому довороті 

(таблиця 3.6). Відхилення між величиною розрахункового та фактичного 

мінімального радіуса повороту лабораторної моделі при виконанні маневру із 

силовим доворотом для випробувальних площадок із коефіцієнтами зчеплення 

0,28–0,56 становлять від 10,7 до 36,0 %.  

 

Таблиця 3.6 

Відхилення між розрахунковим та експериментальним 

мінімальним радіусом повороту моделі 

№ 

з/п 
Коефіцієнт зчеплення 

Радіус повороту, м 
Відхилення (%) 

Розрахунковий Експериментальний 

1. 0,56 0,67 0,80 19,4 

2. 0,51 0,72 0,81 12,5 

3. 0,47 0,75 0,88 17,3 

4. 0,36 0,94 1,05 11,7 

5. 0,28 1,12 1,00 10,7 

6. 0,41 0,81 0,68 16,0 
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Мінімальні радіуси повороту лабораторної моделі при різних способах 

управління поворотом були порівняні між собою (таблиця 3.7). 

Радіус повороту візка при кінематичному способі повороту більший за 

радіус при силовому довороті на величину 0,12 – 0,49 м (10,7 –37,6 %) при 

коефіцієнтах зчеплення 0,28 – 0,56. Середнє значення мінімального радіуса 

повороту за результатами випробувань на шести типах покриття 

випробувальних площадок при кінематичному повороті становить 1,20 м, при 

силовому довороті – 0,87 м, що менше на 0,34 м (28 %).  

 

Таблиця 3.7 

Порівняння  мінімального радіуса повороту моделі  

при кінематичному способі повороту та силовому довороті 

№ 

з/п 
Коефіцієнт зчеплення 

Радіус повороту, м Різниця 

Кінематичний 

поворот 

Силовий 

доворот 
м % 

1. 0,56 1,25 0,80 0,45 36,0 

2. 0,51 1,31 0,81 0,49 37,6 

3. 0,47 1,36 0,88 0,48 35,3 

4. 0,36 1,38 1,05 0,33 23,9 

5. 0,28 1,12 1,00 0,12 10,7 

6. 0,41 0,84 0,68 0,16 19,0 

 Середнє значення 1,20 0,87 0,34 28,0 

 

Припускаючи, що величина коефіцієнтів зчеплення, отриманих для 

прямолінійного руху, на малих швидкостях зберігається й на повороті, 

аналітична залежність мінімального радіуса повороту моделі від коефіцієнта 

зчеплення була підтверджена емпіричною залежністю (див. рис. 3.10).  

Рівняння регресії мінімального радіуса повороту Rпме від коефіцієнта 

зчеплення описується поліномом другого ступеня із коефіцієнтом достовірності 

апроксимації R
2
=0,41: 

82,182,360,3 2

пме
 R . 

 

Таким чином, проведення лабораторних досліджень із створеною 

лабораторною моделлю у вигляді візка із заднім приводом і можливістю 
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індивідуального регулювання кутових швидкостей задніх ведучих коліс 

дозволило зробити такі висновки. 

1. Визначено мінімальний радіус повороту лабораторної моделі при 

силовому довороті, який зменшується на величину 0,12 – 0,49 м (10,7 –37,6 %) 

при коефіцієнтах зчеплення 0,28 – 0,56 у порівнянні із кінематичним способом 

управління поворотом. 
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Рис. 3.10. Емпірична та аналітична залежність мінімального радіуса 

повороту моделі Rпме та Rпмт від коефіцієнта зчеплення 

 

2. При силовому довороті відхилення між величиною розрахункового та 

емпіричного мінімального радіуса повороту лабораторної моделі становлять від 

10,7 до 19,4 %, не перевищуючи допустимих для експериментів показників [40]. 

3. Установлено емпіричну залежність мінімального радіуса повороту 

лабораторної моделі від коефіцієнта зчеплення при застосуванні силового 

довороту, яка описується поліномом другого ступеня. 

4. Підтверджено аналітичну залежність мінімального радіуса повороту 

лабораторної моделі від коефіцієнта зчеплення при використанні силового 
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довороту за допомогою її порівняння з емпіричною залежністю даних 

параметрів, коефіцієнт достовірності апроксимації якої становив 0,41. 

Отримані відхилення розрахункових та емпіричних значень мінімальних 

радіусів повороту (10,7–19,4 %) свідчать про відповідність математичної моделі 

силового довороту реальним процесам. 

 

 

Висновки до розділу 3 

 

Проведені дослідження маневреності на створеній лабораторній моделі 

дозволили отримати такі результати. 

1. Використання силового довороту дає можливість суттєво зменшити 

мінімальний радіус повороту колісної машини у порівнянні із кінематичним 

поворотом: на 0,12 – 0,49 м (10,7 –37,6 %) при коефіцієнтах зчеплення коліс з 

опорною поверхнею 0,28 – 0,56. 

2. Аналітична залежність мінімального радіуса повороту колісної машини 

від коефіцієнта зчеплення підтверджена результатами лабораторних 

досліджень, оскільки відхилення між розрахунковим й емпіричним 

мінімальним радіусом повороту лабораторної моделі становлять від 10,7 до 

19,4 %, що є допустимими значеннями. Відповідність даної аналітичної 

залежності реальним процесам також підтверджується достатнім коефіцієнтом 

достовірності апроксимації, який становить 0,41. 

3. Розроблена вперше математична модель силового довороту враховує 

основні фізичні процеси, які відбуваються при маневруванні, що дає 

можливість її використання для описання криволінійного руху широкого кола 

колісних машин. У той же час, вона враховує специфіку роботи і конструкційні 

особливості саме кар’єрних самоскидів. Математична модель силового 

довороту підтверджена проведеними лабораторними дослідженнями, що 

дозволяє застосувати її при розробці алгоритму примусового управління 

обертанням задніх коліс кар’єрного самоскида. 
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РОЗДІЛ 4.  

ПРОМИСЛОВІ ДОСЛІДЖЕННЯ МАНЕВРЕНОСТІ 

КАР’ЄРНОГО САМОСКИДА 

 

4.1. Постановка завдань досліджень 

 

На підґрунті позитивних результатів перевірки математичної моделі 

силового довороту, отриманих у лабораторних умовах, з’явилась можливість 

створити алгоритм роботи електронного блоку, що здійснюватиме контроль 

усього процесу повороту реальної машини.  

Для обґрунтування даної можливості до конструкторського відділу 

заводу-виробника кар’єрних самоскидів БелАЗ на підставі 

чотирьохстороннього договору від 20.01.2011 № 600-10242 «Про співпрацю в 

підвищенні ефективності експлуатації техніки «БелАЗ» і підготовки 

кваліфікаційних кадрів в Україні» між Криворізькою міською радою, 

Криворізьким технічним університетом (нині Державний вищий навчальний 

заклад «Криворізький національний університет»), ВАТ «Білоруський 

автомобільний завод» (нині холдинг «БелАЗ-Холдинг») та ВАТ «БелАЗ Сервіс 

Україна» (нині ТОВ «Сервісний торгово-логістичний центр БелАЗ Україна») 

(додаток В) була представлена інформація, яка включала описання способу 

повороту кар’єрних самоскидів з електромеханічною трансмісією змінного 

струму на основі керованого обертання задніх коліс окремо правого і лівого 

борту, який можна реалізувати дообладнанням реальної машини комплексом 

технічних засобів, що складається з датчикової апаратури й електронно-

обчислювального блоку.  

Після вивчення представленого матеріалу спеціалістами підприємства та 

детального його обговорення у відділах експлуатації й у конструкторському 

відділі, було отримано позитивний висновок, у якому зазначалося, що 

запропонована схема управління тяговим електроприводом представляє собою 

систему із зворотним зв’язком, яка дозволяє безперервно, у процесі виконання 
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маневру самоскидом, відслідковувати кутову швидкість обертання усіх коліс і 

впливати на крутний момент задніх коліс за допомогою керуючих сигналів 

таким чином, що з’являється можливість покращити показники маневреності 

кар’єрного самоскида. За наявності алгоритму примусового управління 

обертанням задніх коліс окремо правого і лівого борту, стає можливим 

застосування запропонованого способу повороту на кар’єрному самоскиді з 

електромеханічною трансмісією змінного струму шляхом виготовлення і 

встановлення на машину системи примусового управління поворотом 

спеціалістами регіонального сервісного центру ТОВ «Кривбас-БелАЗ-Сервіс 

СП».  

Допустимість установлення додаткового керуючого блоку в складі 

електромеханічної трансмісії обумовлена розвитком мікропроцесорної техніки, 

яка дає нові інструменти для побудови системи управління і регулювання 

тягового електропривода на основі перетворювача частоти й асинхронного 

двигуна змінного струму [60]. Силова частина електромеханічної трансмісії 

данного типу представлена дизельним двигуном, що передає крутний момент 

до тягового генератора змінного струму, після якого струм випрямляється, 

перетворюється в IGBT-інверторах й призводить до обертання два асинхронні 

тягові двигуни, від яких через бортові редуктори крутний момент передається 

на задні колеса самоскида (електромотор-колеса). Цифрова система управління 

забезпечує контроль і роботу всіх компонентів трансмісії [30], реалізуючи 

оптимальні алгоритми керування при безступінчастій зміні кутових 

швидкостей тягових електродвигунів, що дозволяє отримати необхідні тягово-

швидкісні характеристики приводу. Крім того, беззаперечними перевагами 

електромеханічної трансмісії змінного струму є відносна простота конструкції 

електродвигунів, менші показники маси і габаритів машин змінного струму в 

порівнянні з електродвигунами постійного струму, можливість збільшення 

частоти обертання тягового електродвигуна для підвищення максимальної 

швидкості кар’єрного самоскида до 65 км/год, відсутність колектора, яка 

збільшує надійність електропривода, відсутність силової контактної апаратури, 
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що значно спрощує обслуговування електродвигунів та зменшує кількість 

з’єднувальних кабелів [71]. 

Електромеханічною трансмісією змінного струму обладнуються кар’єрні 

самоскиди БелАЗ вантажопідйомністю від 90 до 450 т. На кар’єрах 

Криворізького басейну працюють переважно самоскиди вантажопідйомністю 

130-136 т серії 7513. Для даної серії заводом-виробником випускаються такі 

моделі з трансмісіями змінного струму: БелАЗ-7513, БелАЗ-75139, БелАЗ -

7513А, БелАЗ-7513В.  

Аналіз парку кар’єрного автотранспорту регіону дозволив визначити, що 

із збільшенням об’ємів видобутку парк кар’єрних самоскидів інтенсивно 

оновлюється кар’єрними самоскидами БелАЗ-7513В, які працюють в умовах 

Глеюватського кар’єру ПАТ «Центральний ГЗК».  

На основі аналізу літературних джерел щодо гірничотехнічних умов 

експлуатації самоскидів з електромеханічною трансмісією на кар’єрах 

Криворізького регіону [103, 104, 83, 107], установлено, що середня відстань 

перевезення гірничої маси становить 2,5–3,0 км, середньозважений ухил – 6 %, 

середнє значення коефіцієнта опору кочення кар’єрних доріг – 0,025.  

Саме для цих умов, порівнюючи тягово-швидкісні характеристики різних 

моделей кар’єрних самоскидів БелАЗ однієї серії 7513, визначено, що 

перспективною моделлю є самоскид БелАЗ-7513В з тяговим електроприводом 

змінного струму КТЕ-136.  

Спираючись на велику вірогідність подальшого збільшення кількості 

кар’єрної техніки саме за рахунок самоскидів БелАЗ-7513В, дослідження, що 

стосуються дообладнання машини електронним блоком управління і 

комплектом додаткової апаратури, було вирішено проводити для представленої 

моделі.  

Технічні характеристики тягового електропривода КТЕ-136 приведені у 

таблиці 4.1. 

До комплекту поставки електропривода входять тяговий синхронний 

генератор ГСТ-800, два тягові асинхронні двигуни ТАД-5, шафа управління 
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(ШУ-136), яка включає два некеровані випрямлячі, два автономні інвертори 

напруги, збуджувач генератора і систему діагностики власне шафи управління, 

а також контролер кабіни [71]. 

 

Таблиця 4.1 

Технічні характеристики тягового електропривода КТЕ-136 

Найменування параметра Норма 

Номінальна потужність електродвигуна, кВт 610 

Номінальна потужність генератора, кВт 1000 

Частота обертання електродвигуна, об/хв 0–850–3400 

Частота обертання дизеля у тяговому режимі, об/хв 1900 

Частота обертання дизеля у гальмівному режимі, об/хв 1300 

Номінальне тягове зусилля, кГ  29400 

Максимальне тягове зусилля, кГ 75000 

Номінальна випрямлена напруга, В 1000 

 

На основі позитивного відгуку заводу-виробника, який рекомендував 

здійснювати усі подальші розробки спільно із сервісним центром кар’єрної 

техніки «БелАЗ», у рамках вищеназваного договору про співпрацю (додаток В), 

підприємству ТОВ «Кривбас-БелАЗ-Сервіс СП» були представлені матеріали, 

які включали: описання способу примусового управління поворотом кар’єрного 

самоскида з електромеханічною трансмісією; алгоритм роботи програми 

примусового управління поворотом; структурну схему системи примусового 

управління поворотом кар’єрного самоскида. 

У результаті аналізу цих матеріалів директором та керівником технічної 

служби зазначеного підприємства, при попередньому узгодженні із власником 

кар’єрного самоскида БелАЗ-7513В, а саме, керівництвом 

ПАТ «Центральний ГЗК», було підтверджено можливість технічної реалізації 

на даній машині системи примусового управління поворотом, та прийнято 

рішення щодо проведення таких робіт спеціалістами сервісного центру 

ТОВ «Кривбас-БелАЗ–Сервіс СП» за умови додаткового корегування 

алгоритму роботи електронного блоку.  

Отже, уточнення алгоритму роботи програми згідно з параметрами 

конкретної машини дозволить у подальшому виготовити й установити систему 
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примусового управління поворотом на кар’єрний самоскид із трансмісією 

змінного струму. Перевірка даної системи можлива шляхом проведення 

випробувань у натурних умовах, об’єктом яких виступає маневреність 

кар’єрного самоскида при активованій та неактивній системі, а предметом – 

показники маневреності кар’єрного самоскида, отримані за різних способів 

повороту, що відповідають названим режимам. 

Таким чином, задачами промислових досліджень виступають: 

– корегування алгоритму примусового управління обертанням задніх 

коліс кар’єрного самоскида окремо правого і лівого борту при виконанні 

маневрів, яке проводиться з урахуванням конструктивних особливостей 

самоскида БелАЗ-7513В; 

– виготовлення та встановлення системи примусового управління 

поворотом на кар’єрний самоскид БелАЗ-7513В спеціалістами ТОВ «Кривбас-

БелАЗ-Сервіс СП»; 

– визначення мінімального радіуса повороту кар’єрного самоскида при 

розподілі крутних моментів задніх коліс окремого правого і лівого борту за 

принципом електричного диференціала та при розподілі крутних моментів 

задніх ведучих коліс відповідно до створеного алгоритму управління їх 

обертанням (із активованою та неактивною системою примусового управління 

поворотом); 

– перевірка відповідності розрахункового мінімального радіуса повороту 

кар’єрного самоскида при різних способах управління поворотом і типах 

опорної поверхні мінімальному радіусу повороту, отриманому в реальних 

умовах; 

– визначення фактичного часу, який втрачається кар’єрним самоскидом 

на виконання маневру під час під’їзду до екскаватора при активованій системі 

примусового управління поворотом, за допомогою проведення хронометражу в 

реальних експлуатаційних умовах, та при неактивній системі на основі аналізу 

даних системи контролю завантаження і витрат пального (СКЗіП); 
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– визначення економічної ефективності, яка може бути отримана при 

застосуванні системи примусового управління поворотом на кар’єрному 

самоскиді. 

 

4.2. Загальні принципи роботи системи примусового управління поворотом 

кар’єрного самоскида 

 

Для можливості виконання маневру кар’єрним самоскидом із 

застосуванням силового довороту початковою умовою є збереження запасу 

тягових сил задніх коліс (крутних моментів тягових електродвигунів), тому слід 

засвідчитися, що дана умова виконується.  

Робота тягових електродвигунів характеризується необхідністю 

формування механічної характеристики M(ω), вид якої визначає тягова 

характеристика кар’єрного самоскида (рис. 4.1) [107].  

 

 

Рис. 4.1. Механічна характеристика тягового електродвигуна: АВ – 

ділянка сталого пускового моменту Мп; BС – ділянка сталої потужності 

P1=M·ω= const; СD – ділянка обмеження частоти обертання 

 

Механічна характеристика даного виду не є характерною для 

асинхронного двигуна. У зв’язку з цим, її формування забезпечується 

алгоритмом роботи системи автоматичного управління тяговим 
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електроприводом. Остання складається із підсистеми формування сигналів 

задавання руху (гальмівної та тягової характеристики) і підсистеми управління 

окремими мотор-колесами, яка формує локальні алгоритми управління і 

підтримує параметри тягових електродвигунів, а саме, створює необхідний 

магнітний потік та струм статора в залежності від ділянки механічної 

характеристики [96]. 

В інтервалі частот обертання від мінімальної до частоти, за якої тяговий 

електродвигун переходить до режиму сталої потужності (0–850 об/хв), крутний 

момент електродвигуна, струм фази статора мають значення, які належать до 

граничної характеристики, а магнітний потік підтримується на номінальному 

рівні, тобто система автоматичного управління тяговим електроприводом 

забезпечує максимальну тягу на задніх колесах (750 кН). Даний діапазон частот 

обертання тягових електродвигунів (0–850 об/хв) відповідає швидкостям руху 

кар’єрного самоскида, при яких здійснюється робота системи примусового 

управління поворотом. 

Таким чином, за підтримання максимальних крутних моментів тягових 

електродвигунів (до 7 кН·м), тягової сили завжди достатньо для здійснення 

кар’єрним самоскидом маневру із силовим доворотом. 

Система примусового управління поворотом (див. рис. 4.2) реалізується 

на кар’єрних самоскидах шляхом установлення додаткової датчикової 

апаратури, а саме, двох датчиків швидкостей передніх керованих коліс, двох 

кінцевих вимикачів, датчика потенціометричного типу та електронного блоку 

управління. 

Вхідними параметрами для роботи системи примусового управління 

поворотом кар’єрного самоскида є: 

– кутові швидкості передніх керованих коліс, що визначаються датчиками 

швидкостей, які встановлені у маточинах коліс самоскида; 

– кутові швидкості задніх ведучих коліс окремо правого і лівого борту, 

що визначаються датчиками частоти обертання тягових електродвигунів; 
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– швидкість руху кар’єрного самоскида, що розраховується на основі 

даних датчиків швидкостей передніх керованих коліс; 

 

 

Рис. 4.2. Структурна схема системи примусового управління поворотом 

кар’єрного самоскида: 1 – педаль ходу; 2 – рульова колонка; 3, 5, 22, 25 –  

датчики кутових швидкостей; 4 – дизель; 6 – датчик педалі ходу; 7 – кінцеві 

вимикачі; 8 – тяговий генератор; 9, 11 – випрямлячі; 10, 12 – установки 

вентильованих гальмівних резисторів; 13, 14, 23, 24 – датчики циліндрів 

підвіски; 15, 16 – інвертори; 17, 19 – тягові електродвигуни; 18 – електронний 

блок управління; 20, 21 – редуктори мотор-коліс 

 

– кут повороту передніх керованих коліс, що визначається по замиканню 

контактів кінцевих вимикачів, установлених у рульовому механізмі, у крайніх 

положеннях рульового колеса; 

– положення педалі ходу при виконанні повороту, що фіксується 

датчиком потенціометричного типу; 

– відсутність гірничої маси, що перевозиться, у кузові самоскида, яка 

фіксується датчиками тиску циліндрів підвіски. 
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Активація роботи системи можлива тільки при спільному виконанні 

трьох умов:  

– швидкість руху кар’єрного самоскида відповідає можливості виконання 

маневру (швидкість Vc знаходиться у межах 1...5 км/год); 

– установлено максимальний кут повороту передніх коліс γmax (крайнє 

положення рульового колеса);  

– відсутність вантажу у платформі кар’єрного самоскида (показання 

датчиків тиску циліндрів підвіски Uiцп відповідають мінімуму навантаження). 

Електронний блок управління (див. рис. 4.3) складається із блоку 

стеження за швидкістю руху та блоку розрахунків. У блоці стеження за 

швидкістю руху зчитується частота зміни імпульсів напруг Uiдкш датчиків 

швидкостей передніх коліс і датчиків частот обертання задніх коліс. 

За сигналами датчиків швидкостей передніх коліс розраховується 

швидкість руху кар’єрного самоскида на повороті відповідно до 

залежності, м/с: 

 

dxc
rVV 




2

ωω
21 ,     (4.1) 

 

де Vc – середня лінійна швидкість передніх коліс, м/с; Vx – швидкість руху 

кар’єрного самоскида, вектор якої спрямований уздовж повздовжньої осі 

машини, м/с; ω1, ω2 – кутові швидкості передніх зовнішніх та внутрішніх до 

центра повороту коліс відповідно, рад/с; rd – динамічний радіус колеса, м. 

Динамічний радіус колеса як відстань від центра колеса до опорної 

площини при русі визначається із виразу, м: 

 

25,02  lrr
вd

,       

 

де rв – вільний радіус колеса, м; l – довжина плями контакту колеса з опорною 

поверхнею, м. 
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Рис. 4.3. Блок-схема алгоритму роботи електронного блоку управління 

поворотом кар’єрного самоскида 
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Блок розрахунків складається із блоку контролю за буксуванням та блоку 

виконання повороту. 

У блоці контролю за буксуванням розраховуються залежності 

коефіцієнтів ковзання та буксування задніх коліс від їх кутових швидкостей та 

швидкості руху машини на повороті: 
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де ωi – поточна кутова швидкість i-го колеса, рад/с; rк – кінематичний радіус 

колеса, м. 

Порівнюючи кутові швидкості задніх ведучих коліс із кутовими 

швидкостями передніх коліс, програма управління поворотом визначає 

коефіцієнт буксування (ковзання) окремо ведучих коліс правого і лівого борту 

за виразом:  
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Коефіцієнт буксування умовно досягає граничної величини, якщо при 

цьому відбувається втрата зчеплення колеса з опорною поверхнею.  

Граничний коефіцієнт буксування залежить від поточного відношення 

кутових швидкостей задніх коліс окремо правого і лівого борту й визначається 

відповідно до виразу: 
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де ω
/
3, ω

/
4 – поточні кутові швидкості задніх ведучих коліс, рад/с. 
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Граничний коефіцієнт буксування визначає перехід від проковзування до 

ковзання задніх коліс. Програма управління поворотом контролює 

проковзування задніх коліс та не допускає їх ковзання, а саме, коли поточний 

коефіцієнт буксування (ковзання) задніх коліс стає рівним граничному 

коефіцієнту (на межі ковзання), кутові швидкості відповідних коліс 

регулюються з урахуванням залежностей: 
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Таким чином, у разі буксування (ковзання) задніх коліс електронний блок 

управління знижує частоту вихідної напруги, яка подається на відповідний 

інвертор, тим самим зменшуючи крутний момент, що підводиться до 

буксуючого колеса.  

У блоці виконання повороту контролюється зчеплення коліс з опорною 

поверхнею та забезпечується необхідне відношення кутових швидкостей задніх 

ведучих коліс окремо правого і лівого борту. Максимальний коефіцієнт 

зчеплення задається на етапі адаптації до умов конкретного кар’єру і у процесі 

налаштування програми управління системою.  

Якщо при максимальному коефіцієнті зчеплення буксування (ковзання) 

задніх коліс не відбувається, блок виконання повороту видає керуючий сигнал, 

який забезпечує обертання задніх коліс у відповідності до встановленої 

математичної залежності (2.45).  

У випадку потрапляння задніх коліс у буксування (ковзання), програма 

здійснює вибір необхідного відношення кутових швидкостей задніх коліс 

окремо правого і лівого борту в діапазоні коефіцієнтів зчеплення, менших за 

максимальний. Таким чином, контроль за зчепленням коліс з опорною 

поверхнею представляє собою ітераційний процес. 
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4.3. Методика проведення промислових досліджень 

 

Промислові дослідження дозволяють зробити узагальнюючі висновки 

щодо ефективності застосування системи примусового управління поворотом 

кар’єрного самоскида, робота якої спрямована на використання силового 

довороту при маневруванні.  

Підготовка до випробування включає такі операції: 

– підбір випробувальної площадки відповідно до вимог, що 

пред’являються до покриттів опорних поверхонь при визначенні показників 

маневреності колісних машин [109];  

– установлення ємності із підфарбованою рідиною у геометричному 

центрі кар’єрного самоскида для фіксації траєкторії руху машини; 

– визначення необхідних даних щодо технічного стану машини, а саме, 

діаметрів шин та їх внутрішнього тиску. 

Для проведення досліджень необхідна наявність двох випробувальних 

площадок із різними станами покриття розміром не менше 26×26 м, відносно 

рівною поверхнею із ухилом у будь-якому напряму не більше 3 %. Основними 

вимогами до стану покриття випробувальних площадок є:  

– асфальтобетонне покриття із коефіцієнтом зчеплення у межах 0,70–0,80 

(відповідає покриттю промислової площадки); 

– гравійне покриття із коефіцієнтом зчеплення у межах 0,55–0,65 

(відповідає покриттю робочої площадки). 

Для проведення розрахунків мінімального радіуса повороту необхідно 

визначити траєкторію криволінійного руху машини, що залишається під час 

виконання маневру. Для фіксації траєкторії застосовується підфарбована 

рідина, що проливається із сосуду, який попередньо встановлюється у 

геометричному центрі кар’єрного самоскида.  

Перед випробуванням здійснюється загальна перевірка технічного стану 

самоскида, реєструються розміри шин та їх внутрішній тиск.  
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Проведення випробування відбувається не менше 6 разів на кожній з 

обраних площадок при здійсненні розвороту машини на 180º у правий або лівий 

бік при русі переднім ходом із швидкістю до 5 км/год, максимальним кутом 

повороту керованих коліс, порожньою платформою, при активованій та 

неактивній системі примусового управління поворотом.  

За допомогою стальної маркшейдерської рулетки довжиною 10 м і крейди 

відмічаються відповідні точки на сегменті траєкторії, що залишаються від 

пролитої рідини, вимірюється довжина хорди і висота кривої, визначається її 

радіус відповідно до використаної у лабораторних дослідженнях формули 

(див. 3.1). За величиною радіуса кривої визначається мінімальний радіус 

повороту кар’єрного самоскида (див. 3.2). 

Отримані у процесі проведення випробувань дані заносяться у протокол, 

який формується у табличному вигляді із чітким зазначенням опорної поверхні, 

характеристик випробувальної машини, стану та внутрішнього тиску коліс, 

мінімальних радіусів повороту. Результати обчислень та середнє арифметичне 

за даними 6 вимірювань також заносяться  у протокол. 

У кінцевому підсумку, алгоритм роботи програми примусового 

управління поворотом й ефективність усієї системи перевіряються за 

допомогою визначення відхилень розрахункового мінімального радіуса 

повороту кар’єрного самоскида й мінімального радіуса повороту, 

встановленого у результаті промислових випробувань. 

 

4.4. Випробування системи примусового управління поворотом 

кар’єрного самоскида та їх результати 

 

Відповідно до розробленого алгоритму примусового управління 

обертанням задніх коліс кар’єрного самоскида, спеціалістами ТОВ «Кривбас-

БелАЗ–Сервіс СП» було виготовлено електронний блок із вбудованим 

програмним забезпеченням (додаток Ґ). Електронний блок управління 

встановлено на кар’єрний самоскид БелАЗ-7513В із додатковим дообладнанням 
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машини датчиком педалі ходу потенціометричного типу, датчиками кутових 

швидкостей передніх коліс й кінцевими вимикачами. Кар’єрний самоскид 

БелАЗ-7513В виконує роботу з перевезення гірничої маси на Глеюватському 

кар’єрі ПАТ «Центральний ГЗК» і стоїть на обліку у гірничотранспортному 

цеху №1. 

Для випробувань у реальних експлуатаційних умовах був складений 

проект організації дослідницьких робіт із визначення мінімального радіуса 

розвороту кар’єрного самоскида з електромеханічною трансмісією при 

застосуванні системи примусового управління поворотом (додаток Д).  

Виходячи з розробленого проекту, проведені випробування в умовах ПАТ 

«Центральний ГЗК» на маневровій площадці вибою, яка знаходилась на –35 

горизонті Глеюватського кар’єру, та на промисловій площадці 

гірничотранспортного цеху (додаток Е). 

Розміри маневрової й промислової площадок (35×48 м і 60×45 м 

відповідно) забезпечували можливість розвороту кар’єрного самоскида БелАЗ-

7513В на 180º, що було особливо важливим для проведення випробувань. 

Опорна поверхня маневрової площадки вибою представляла собою 

кар’єрний ґрунт у вигляді укочених бульдозером скельних руд і порід, а саме, 

гематитових кварцитів фракцією 30–80 мм, які характеризувались коефіцієнтом 

зчеплення, що знаходився у межах 0,55–0,65. Опорна поверхня промислової 

площадки гірничотранспортного цеху представляла собою асфальтобетонне 

покриття із коефіцієнтом зчеплення у межах 0,70–80. Отже, стан покриття і 

розміри випробувальних площадок відповідали вимогам, які пред’являються до 

опорних поверхонь. 

Випробування проводилось у повній відповідності до методики щодо 

визначення мінімальних радіусів повороту при активованій та неактивній 

системі примусового управління поворотом кар’єрного самоскида, приведений 

у п. 4.3, із занесенням отриманих даних у відповідний протокол (таблиця 4.2). 
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Таблиця 4.2 

Протокол отриманих даних та результатів проведення випробувань 

Характеристика випробувальної машини 

Тип машини Кар’єрний самоскид 

Модель самоскида БелАЗ-7513 

Гаражний номер 167 

Діаметр, мм /Внутрішній тиск передньої 

правої шини, МПа 
0,3053/0,550 

Діаметр, мм /Внутрішній тиск передньої 

лівої шини, МПа 
0,3053/0,550 

Діаметр, мм /Внутрішній тиск, МПа задньої 

правої зовнішньої шини 
0,3048/0,575 

Діаметр, мм /Внутрішній тиск задньої правої 

внутрішньої шини, МПа 
0,3048/0,575 

Діаметр, мм /Внутрішній тиск задньої лівої 

зовнішньої шини, МПа 
0,3049/0,576 

Діаметр, мм /Внутрішній тиск задньої лівої  

внутрішньої шини, МПа 
0,3049/0,576 

Середній діаметр шин, м 
передніх задніх 

0,3053 0,3048 

Колія коліс, м 
передніх задніх 

5,10 4,42 

Результати вимірювань 

Покриття випробувальної площадки Гравійне покриття (гематитові кварцити) 

Стан системи примусового управління 

поворотом 

Система неактивна 
Система 

активована 

13,65 11,55 

Мінімальний радіус повороту, м 13,18 11,10 

13,40 11,20 

Середнє значення, м 13,40 11,30 

Покриття випробувальної площадки Асфальтобетон 

Стан системи примусового управління 

поворотом 

Система неактивна 
Система 

активована 

13,20 9,12 

Мінімальний радіус повороту, м 
13,43 9,44 

12,78 9,31 

Середнє значення, м 13,12 9,30 

 

При виконанні маневру кар’єрним самоскидом без активації системи 

примусового управління поворотом середнє значення мінімального радіуса, 

отримане за результатами трьох вимірювань, на маневровій площадці 

становило 13,40 м, на промисловій – 13,12 м (див. таблицю 4.2). У той же час, 

мінімальний радіус повороту при активованій системі на маневровій площадці 

становив 11,30 м, на промисловій площадці – 9,30 м. 
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Таким чином, мінімальний радіус повороту на кар’єрному ґрунті 

маневрової площадки при активованій системі менше мінімального радіусу при 

неактивній системі на 2,12 м, що становить 15,8 %, та при повороті на 

асфальтобетонному покритті промислової площадки менше на 3,82 м, що 

становить 29,1 % (додатки Г, Е, Є). 

Порівнюючи мінімальні радіуси повороту, отримані за результатами 

аналітичних та промислових досліджень (див. таблицю 4.3), слід зауважити, що 

різниця між розрахунковими даними для двох способів повороту на опорній 

поверхні із коефіцієнтом зчеплення 0,65 (сухий гравій) становить 4,78 м (37 %), 

а між даними, отриманими у промислових умовах на поверхні з таким же 

коефіцієнтом зчеплення – 3,82 м (29,1 %).  

 

Таблиця 4.3 

Зведена таблиця мінімального радіуса повороту кар’єрного  

самоскида за результатами трьох видів досліджень 

Тип 

дослідження 
Тип опорної поверхні 

Мінімальний радіус повороту, м Різниця, 

% Без системи Із системою 

Аналітичні 
Гравій сухий 13,00 (т.х.) 8,22 37,0 

Гравій зволожений 13,00 (т.х.) 9,70 25,3 

Лабораторні 
Гравій сухий 1,12 1,00 10,7 

Гравій зволожений 0,84 0,68 19,0 

Промислові 
Асфальтобетон 13,12 9,30 15,8 

Гравій сухий 13,40 11,28 29,1 

Примітка: т.x. – мінімальний радіус, установлений заводом-виробником. 

 

Установлено, що відхилення між результатами аналітичних і 

промислових досліджень складає 7,9 %. Оскільки таке відхилення є 

допустимим, то можна стверджувати, що алгоритм примусового управління 

обертанням задніх коліс кар’єрного самоскида пройшов необхідну перевірку в 

промислових умовах. 

Окрім проведених випробувань, кар’єрний самоскид БелАЗ-7513В, 

обладнаний системою примусового управління поворотом, виконував прямі 

завдання з перевезення гірничої маси.  
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На рис. 4.4 та рис. 4.5 представлена типова маневрова площадка. На 

фотографії показано процес завантаження одного самоскида і розворот другого 

самоскида, обладнаного системою примусового управління поворотом, для 

подальшої установки під екскаватор. Аналізуючи фотографію (див. рис. 4.5), 

можна побачити, що самоскиди, які не були обладнані даною системою, як 

правило, для того, щоб вписатись у розміри площадки, починали рух від її краю 

приблизно з одного й того ж місця, позначеного зеленою лінією 4, а також були 

вимушені виконувати розворот на 180º. Жовтим кольором відмічено коридор 

руху самоскидів без системи 2, яку можна спостерігати по слідам, що 

залишились від коліс машин. Унаслідок безлічі пересувань великовантажного 

автотранспорту фактично була утворена так звана під’їзна дорога.  

Із наочно видимих слідів від коліс помітно, що при підході до екскаватора 

самоскиди все більше наближались до лівого краю під’їзної дороги, неначе 

відводячись на зовнішній радіус, оскільки, за неможливості зменшення радіуса 

повороту, вони були вимушені здійснювати постановку впритул до 

екскаватора. Дані випадки не є поодинокими. Про це свідчить стан верхнього 

шару під’їзної дороги, що добре утрамбований.  

Місце, з якого починається рух самоскида зі встановленою та активною 

системою примусового управління поворотом показане синьою лінією 6 

(див. рис. 4.5). З фотографії можна бачити, що автомобіль починає рух вже 

ближче до центра площадки, оскільки йому достатньо її розмірів для 

здійснення маневру й оператор упевнений у тому, що машина впишеться у 

поворот. Характерне місце (на рис. 4.5 обведене колами 5), де проявляється 

робота системи, розташоване на етапі входження у поворот, коли відбувається 

нагортання колесами ґрунту, що викликане визначенням системою коефіцієнта 

зчеплення. Також у середині повороту виник випадок потрапляння коліс у 

проковзування, яке викликало часткове занурення коліс машини і нагортання 

ґрунту у боковому напряму, про що свідчать валки ґрунту, що позначені 

колом 3. 
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Рис. 4.4. Маневрування кар’єрного самоскида у вибої при застосуванні системи примусового управління 
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Рис. 4.5. Розмітка опорної поверхні маневрової площадки: 1 – коридор руху самоскида із активною системою; 2 – 

коридор руху самоскида без системи; 3 – ділянка проковзування коліс; 4 – місце відліку руху самоскида без системи; 5 – 

ділянки визначення коефіцієнта зчеплення; 6 – місце початку руху самоскида із активованою системою; Rп1 – радіус 

повороту самоскида без системи; Rп2 – радіус повороту самоскида із активованою системою; ΔR – різниця між радіусами 

повороту самоскидів; O – центр повороту 
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Сліди на опорній поверхні, що залишились від коліс самоскида при 

виконанні правого розвороту, показані красними лініями 1. Звертаючи 

особливу увагу на жовту 2 і красну криву 1, можна дістати висновку, що між 

ними є суттєва різниця. Це означає, що радіус повороту самоскида без системи 

виявився більше на певну відстань ΔR радіуса повороту самоскида із 

застосуванням системи. 

Для визначення часу, що витрачається самоскидом із активною системою 

на виконання маневру, був проведений хронометраж, у результаті якого 

встановлено, що в умовах розглянутої маневрової площадки, поворот 

самоскида здійснюється за 1,4–1,7 хв.  

Згідно з рекомендаціями заводу-виробника [75] для кар’єрного самоскида 

БелАЗ-7513 при даній схемі заїзду під завантаження на маневрування повинно 

відводитись 1,5 хв. Отже, час маневрування кар’єрного самоскида, обладнаного 

системою примусового управління поворотом знаходиться у межах часу, 

встановленого виробником для машин без системи. 

Таким чином, стає очевидно, що самоскид, обладнаний системою 

примусового управління поворотом, має підвищені маневрові властивості, що 

дозволяє зменшити тривалість часу постановки машини під завантаження 

навіть в обмеженому робочому просторі. 

 

4.5. Аналіз ефективності використання силового довороту на кар’єрному 

самоскиді 

 

Підвищення продуктивності роботи ΔЕсд кар’єрного самоскида при 

використанні системи примусового управління поворотом відбувається за 

рахунок зменшення часу маневрування при установці під навантаження та 

зменшення об’ємів розкривних робіт при розробці робочих площадок. 

Продуктивність кар’єрного самоскида визначатиметься із виразу, %: 

 

огртцсд
ЕЕE  ,    (4.4) 
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де ΔЕтц – об’єм гірничої маси, що додатково може бути перевезений за рахунок 

зменшення тривалості транспортного циклу кар’єрного самоскида, %; ΔЕогр – 

об’єм гірничих робіт, що вивільняється при зменшенні ширини робочої 

площадки, %. 

Для знаходження часу, який витрачається кар’єрним самоскидом на 

маневр при установці під навантаження, необхідним стає врахування фактичної 

тривалості елементів транспортного циклу.  

Порівняння тривалості елементів транспортного циклу кар’єрних 

самоскидів засноване на обробці статистичних даних бортових контролерів 

СКЗ-02.1. Для аналізу транспортного циклу технологічних машин 

використовувались змінні рапорти кар’єрних самоскидів БелАЗ-7513 та БелАЗ-

75145, які працюють на Інгулецькому кар’єрі ПАТ «Інгулецький ГЗК» і 

Петровському кар’єрі ПАТ «Центральний ГЗК».  

Генеральна сукупність склала 3450 навантажень кар’єрних самоскидів 

БелАЗ-7513 у першу зміну. На Інгулецькому кар’єрі працювало 15 екскаваторів 

ЕКГ-10 на 16 горизонтах. Вікова структура парку екскаваторів та кар’єрних 

самоскидів представлена рівномірно. Дані СКЗ-02.1 були у подальшому 

відсортовані за номером екскаватора та горизонтом навантаження. У результаті 

обробки статистичних показників установлено, що основна частина 

транспортного циклу (67,9 %) представлена непродуктивними операціями, з 

яких 35,9 % складають очікування навантаження, маневрування та 

безпосередньо навантаження (див. рис. 4.6). 

Діаграми розсіювання середнього часу маневрування та навантаження 

кар’єрних самоскидів із відповідною достовірністю апроксимації показані на 

рис. 4.7. 

Час навантаження практично не залежить від глибини кар’єру, що 

підтверджується практикою відкритих гірничих робіт [75]. Згідно з діаграмами 

розсіювання (див. рис. 4.7), при однакових схемах установлення кар’єрних 

самоскидів під екскаватор простої під навантаженням та час маневрування на 
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середніх горизонтах стабільно вищі, чим на нижніх та верхніх. Це може 

пояснюватися розвитком кар’єру за схемою, коли на верхніх горизонтах 

розкривні роботи проводяться із випередженням, а кути відкосів робочих 

бортів на нижніх горизонтах дозволяють формувати площадки достатньої 

ширини.  

 

Рис. 4.6. Елементи транспортного циклу кар’єрних самоскидів 

 

tман = -0,00015015H2 + 0,04842726H + 2,94244531

R² = 0,70099062

tнав = 0,00000068H3 - 0,00040970H2 + 0,07179236H + 1,73205925

R² = 0,45679273
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Рис. 4.7. Залежність фактичних часу маневрування і навантаження від 

глибини кар’єру 
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За вибіркою тривалості навантаження й маневрування були побудовані 

криві теоретичного закону розподілу та гістограми емпіричного (див. рис. 4.8, 

рис. 4.9).  

 

 

Рис. 4.8. Розподіл часу маневрування на кар’єрі 

 

У результаті встановлено, що найменше значення критерію Пірсона  χ
2
, та 

найбільше – вірогідності відхилення гіпотези від прийнятого закону розподілу 

ймовірнісної величини були отримані для експоненціального розподілу часу 

маневрування та логарифмічно нормального розподілу часу навантаження 

(χ
2
=1,56; χ

2
=1,13 та p=0,82; p=0,77 відповідно). Математичне сподівання часу 

маневрування становить 5,7 хв., середньоквадратичне відхилення – 5,1 хв. 

Найбільша частина вибірки часу маневрування знаходиться в інтервалі від 2,0 

до 4,0 хв.  

Як правило, час навантаження характеризується нормальним розподілом. 

У той же час, результати, отримані за даними бортових контролерів, свідчать 

про логарифмічно нормальний закон розподілу часу навантаження з асиметрією 

Фішера, рівною 1,07. При цьому середнє значення часу навантаження 
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становить 4,6 хв., медіана – 4,4 хв., більшість випадків знаходяться в інтервалі 

від 3,0 до 5,0 хв. 

 

 

Рис. 4.9. Розподіл часу навантаження на кар’єрі 

 

З метою порівняння тривалості елементів транспортного циклу із такими 

ж елементами циклу, але для кар’єрних самоскидів, що працюють на 

Петровському кар’єрі ПАТ «Центральний ГЗК» було проведено дослідження 

часових параметрів їх роботи. 

Вихідними даними для дослідження також послужили дані бортових 

контролерів СКЗ-02.1 кар’єрних самоскидів БелАЗ-7514 та БелАЗ-7513 

гірничотранспортного цеху № 2 за період з 31.12.2010 р. по 31.01.2011 р. 

Рухомий склад ГТЦ-2 представлений 7 кар’єрними самоскидами БелАЗ-

75145 вантажопідйомністю 120 т і 10 самоскидами БелАЗ-7513 

вантажопідйомністю 130 т. За місяць роботи кар’єрними самоскидами було 

виконано 6515 рейсів на середню відстань 2,87 км із середньою швидкістю руху 

12,5 км/год. Середня маса перевезеного вантажу склала 110 т. 

Фактичні показники транспортного циклу були порівняні з теоретичними. 

Установлено, що фактична тривалість циклу кар’єрних самоскидів за всіма 
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його елементами відрізняється від розрахункової у більший бік (рис. 4.10), 

наприклад, час установки під навантаження, який включає тривалість 

маневрування, складає 3,1 хв. (5,6 % від загальної тривалості циклу), що більше 

за рекомендований на 51 %. 

 

 

Рис. 4.10. Середні розрахункові та фактичні часові параметри 

роботи кар’єрних самоскидів 

 

Час навантаження становить від 3,7 до 4,8 хв. (від 6,7 до 8,7 % тривалості 

циклу) для кар’єрних самоскидів вантажопідйомністю 120 т і від 4,6 до 4,9 хв. 

(8,3–8,9 % тривалості циклу) для 130-тонних самоскидів, що у середньому на 

1,5–2,0 хв. (56,0–66,0 %) більше розрахункового, який становить 2,6–3,0 хв. у 

залежності від кута повороту екскаватора на розвантаження [71].  

Тривалість руху від пункту розвантаження до пункту навантаження з 

урахуванням простоїв складає від 51,0 до 59,0 % часу циклу. На рух у 

вантажному напрямі приходиться від 27,0 до 35,0 %, а решту частину часу 

складають непродуктивні операції – маневрування, навантаження, їздка без 

вантажу, розвантаження, простої у черзі. 

Проведений аналіз даних бортових контролерів кар’єрних самоскидів за 

двома родовищами свідчить про значну долю непродуктивних операцій у 
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структурі транспортного циклу, та, незважаючи на різні гірничотехнічні умови 

розробок, частина цих операцій у загальному часу циклу майже не 

відрізняється і становить 67,9 і 69,0 % відповідно (таблиця 4.4). 

 

Таблиця 4.4 

Порівняння тривалості елементів транспортного циклу на двох 

кар’єрах Криворізького басейну 

№ 

з/п 
Елемент циклу 

Інгулецький кар’єр  Петровський кар’єр 

хв. % хв. % 

1. Очікування навантаження 2,7 9,3 3,4 6,3 

2. Маневрування під навантаження 3,0 10,4 3,1 5,6 

3. Навантаження 4,6 16,2 4,5 8,2 

4. Рух із вантажем 9,2 32,1 16,5 30,0 

5. Маневрування під розвантаження 1,7 6,0 1,3 2,4 

6. Розвантаження  1,1 3,7 1,2 2,2 

7. Рух без вантажу та черга 6,4 22,3 24,9  45,3 

8. Загальний цикл 28,7 100 54,9 100 

 

Виходячи з результатів проведеного хронометражу тривалості 

маневрування при постановці під навантаження самоскида з активною 

системою примусового управління поворотом та порівнюючи їх із фактичними 

показниками для машин, необладнаних системою, дістанемо висновку, що 

прогнозоване скорочення часу маневрування при застосуванні системи 

примусового управління поворотом може становити від 43,3 до 53,0 % (від 1,3 

до 1,6 хв.).  

Виходячи з проведеного статистичного аналізу транспортного циклу, 

технічна продуктивність кар’єрного самоскида визначатиметься із 

виразу, м
3
/год: 

 

рманррозрпрзманн

нq

ktttttt

kkV
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
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, 

 

де tн, tман, tрз, tрп, tроз, tманр – час навантаження, маневрування під навантаження, 

руху із вантажем, руху без вантажу, час розвантаження та маневрування при 
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розвантаженні, відповідно, с; V – об’єм платформи кар’єрного самоскида, м
3
; 

kр – коефіцієнт розпушення ґрунту (1,36 для розкриву та 1,60 для руди); kн – 

коефіцієнт завантаження кузова (1,05 для розкриву та 0,90 для руди).  

Тоді об’єм гірничої маси, що додатково може бути перевезений за 

рахунок зменшення тривалості транспортного циклу кар’єрного самоскида, 

визначатиметься із виразу, %: 

 

%100
1

21
тц 




Q

QQ
E , 

 

де Q1, Q2 – технічна продуктивність кар’єрного самоскида при активній системі 

примусового управління поворотом та без неї відповідно, м
3
/год. 

Розрахункова продуктивність кар’єрного самоскида БелАЗ-7513В при 

зменшенні часу постановки під навантаження до 1,4 хв., установленого у 

результаті проведення хронометражу в реальних умовах, підвищується 

на 6,1 %. 

Крім того, при покращенні маневреності кар’єрних самоскидів 

змінюються вимоги до гранично допустимих розмірів робочих площадок. 

Насамперед, за рахунок зменшення ширини робочих площадок з’являється 

можливість зменшити об’єми розкривних робіт при розробці траншей, 

отримати руду кращої якості за рахунок зменшення втрат та розубожування, 

оскільки виймання гірничої маси в такому випадку здійснюється більш 

селективно, тобто при проходці одного й того ж рудного тіла зменшується 

об’єм пустих порід, що змішані із рудами. 

Вплив зменшення мінімального радіуса повороту кар’єрного самоскида 

на мінімально допустиму величину робочої площадки та відповідний об’єм 

гірничих робіт при розробці типової траншеї може бути представлений 

наступним чином.  

Якщо розроблення проводиться при використанні автомобільного 

транспорту в скельних породах повздовжніми смугами та при ширині заходки 
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1,5–1,7 радіуса черпання екскаватора (див. рис. 4.11), формула для визначення 

мінімальної ширини робочої площадки Шрпе, згідно з НТП [116], буде 

представлена: 

 

gpzsa рпеШ , 

 

де a – ширина призми обрушення, м; s – ширина ґрунтового валу, що орієнтує, 

м; z – відстань від підошви ґрунтового валу до краю площадки для маневрів 

самоскида при подачі під навантаження або до крайки проїзної частини дороги 

(0,5 м); р – ширина маневрової площадки, м; g – зазор між краєм площадки для 

маневрів самоскидів при подачі під навантаження або краєм проїзної частини 

дороги й нижньою бровкою уступу або підошвою розвалу (1,5 м). 

Ширина призми обрушення для міцних скельних порід з опором 

одновісному стисненню більше 800 кг/см
2
 становить 0,1 висоти уступу 

Hу (15 м). Ширина ґрунтового валу, що орієнтує, при використанні самоскидів 

вантажопідйомністю 110-130 т на скельних породах становить 3,3 м. Ширина 

маневрової площадки визначається за формулою (2.15). 

Тоді об’єм гірничої маси у цілику при розробці траншеї на 100 м її 

довжини визначається з виразу, м
3
: 
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де α – кут відкосу борту кар’єру, град.; L – довжина вибою, м. 

Об’єм гірничих робіт, який вивільняється при зменшенні ширини робочої 

площадки, %: 
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де Еогр1, Еогр2 – об’єми гірничої маси, що вивільняються при будівництві 

траншеї при закладанні мінімальної ширини маневрової площадки відповідно 

до мінімального радіуса повороту самоскида із активованою та неактивною 

системою відповідно. 

 

 

Рис. 4.11. Розрахункова схема до визначення мінімальної ширини 

робочої площадки у скельних породах при використанні у вибою 

автомобільного транспорту: 1 – технологічна дорога; 2– вал, що орієнтує; 3 – 

самоскид; 4 – екскаватор механічна лопата; Rч – радіус черпання екскаватора. 

 

Установлено, що при зменшенні мінімального радіуса повороту 

кар’єрного самоскида БелАЗ-7513В з 13,40 до 11,30 м (на 15,8 %), мінімальна 

ширина маневрової площадки у вибої може бути зменшена з 24,2 до 21,8 м (на 
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9,9 %), що дозволяє значно скоротити об’єми гірничих робіт при розробці 

траншей на кожні 100 м довжини проходки, а саме, з 50467 до 46867м
3
 

(на 7,1 %), що представлено у таблиці 4.5. З погіршенням гірничотехнічних 

умов даний показник буде збільшуватись. 

 

Таблиця  4.5 

Ефективність застосування системи примусового управління  

поворотом на кар’єрних самоскидах БелАЗ-7513 

№ 

з/п 
Параметр 

Величина 

Система 

активована 

Система 

неактивна 

1. Мінімальний радіус повороту, м 13,0 11,3 

2. Тривалість часу маневрування, хв. 3,1 1,4 

3. Годинна технічна продуктивність самоскида при 

роботі на руді, м
3
/год 

78,53 83,68 

4. Підвищення продуктивності самоскида, % 6,1 

5. Мінімальна ширина площадки для маневрів 

самоскида, м 
24,2 21,8 

6. Мінімальна ширина робочої площадки, м 31,0 28,6 

7. Об’єм гірничої маси на 100 м довжини траншеї, 

м
3
 

50467 46867 

8. Зниження об’ємів додаткових робіт, % 7,1 

9. Економія витрат пального, % 2,3 

10. Річна економія витрат пального на 10 машин у 

вартісній формі, тис. грн. 
490,0 

 

В умовах ПАТ «АрселорМіттал» для існуючого парку, частина якого 

складається із 8 кар’єрних самоскидів БелАЗ-7513, розрахунковий економічний 

ефект становить 678,0 тис. грн./рік за рахунок підвищення продуктивності на 

5,9 %, отриманої за рахунок зменшення часу постановки машин під 

навантаження та зменшення об’ємів гірничих робіт при розробці 

траншей (додаток Ж). 

Окрім підвищення продуктивності, можлива економія витрат пального 

кар’єрного самоскида БелАЗ-7513В при зменшенні часу маневрування при 

постановці під навантаження з 3,1 до 1,4 хв. на 2,3 % при годинній витраті 
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120 л. Розрахункова річна економія витрат пального при оптовій вартості 

8,0 грн./л на 10 машин у парку при середньому коефіцієнті використання 

машин у часі 0,700 становить 490,0 тис. грн. 

Отримані показники дозволяють стверджувати, що покращення 

ефективності експлуатації кар’єрного автотранспорту в умовах глибоких 

кар’єрів можливе за рахунок суттєвого підвищення продуктивності кар’єрних 

самоскидів, обладнаних системою примусового управління поворотом. 

 

 

Висновки до розділу 4 

 

Проведення експериментальних досліджень у промислових умовах 

дозволило дістати таких висновків: 

1. На основі математичної моделі силового довороту розроблено і у 

подальшому відкориговано алгоритм примусового управління обертанням 

задніх коліс кар’єрного самоскида окремо правого і лівого до центра повороту 

борту, що дозволило спеціалістам ТОВ «Кривбас-БелАЗ-Сервіс СП» 

виготовити і встановити на кар’єрний самоскид БелАЗ-7513В комплекс 

технічних засобів, який представляє собою систему примусового управління 

поворотом. 

2. В умовах Глеюватського кар’єру ПАТ «Центральний ГЗК» визначені 

мінімальні радіуси повороту кар’єрного самоскида БелАЗ-7513В, обладнаного 

системою примусового управління поворотом: для самоскида без активації 

даної системи на кар’єрному ґрунті робочої площадки мінімальний радіус 

повороту становив 13,40 м, на асфальтобетонному покритті промислової 

площадки – 13,12 м, при активній системі на кар’єрному ґрунті – 11,28 м, що 

менше на 2,12 м (15,8 %), на асфальтобетоні – 9,30 м, що менше на 

3,82 м (29,1 %). Відхилення між розрахунковим (10,38 м) і отриманим в 

результаті промислових випробувань мінімальним радіусом повороту 
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кар’єрного самоскида (11,28 м) становить 7,9 %, що підтверджує відповідність 

аналітичних та експериментальних показників маневреності машини. 

3. Статистичний аналіз даних СКЗіП кар’єрних самоскидів БелАЗ-7513 і 

БелАЗ-7514 показав, що на виконання маневру при постановці під 

навантаження кар’єрним самоскидом витрачається 3,0–3,1 хв., що складає 5,6–

10,4 % часу від тривалості транспортного циклу. За допомогою хронометражу 

часу маневрування в промислових умовах установлено, що постановка під 

екскаватор самоскида БелАЗ-7513В із активною системою примусового 

управління поворотом  відбувається за 1,4–1,7 хв. (5,7–6,8 % від тривалості 

циклу). 

4. Установлено, що при зменшенні часу постановки кар’єрного самоскида 

БелАЗ-7513В під навантаження до 1,4 хв., його розрахункова технічна 

продуктивність підвищується на 6,1 %. За рахунок зменшення тривалості 

маневрування також зменшуються паливо-енергетичні витрати на 2,3 %. 

Розрахункова річна економія витрат пального при оптової вартості 8,0 грн./л на 

10 машин у парку при середньому коефіцієнті використання машин у часі 0,700 

складає 490,0 тис. грн. 

5. Установлено, що при зменшенні мінімального радіуса повороту 

кар’єрного самоскида БелАЗ-7513В з 13,40 до 11,28 м (на 15,8 %), мінімальна 

ширина маневрової площадки у вибої може бути зменшена з 24,2 до 21,8 м (на 

9,9 %), що дозволяє скоротити об’єми гірничих робіт при розробці робочих 

площадок на 7,1 %. 

6. Розрахунковий економічний ефект, отриманий за рахунок підвищення 

продуктивності кар’єрних самоскидів БелАЗ-7513 на 5,9 %, для існуючого 

парку із 8 машин в умовах ПАТ «АрселорМіттал Кривий Ріг» становить 

678,0 тис. грн. /рік. 
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ВИСНОВКИ 

 

У дисертаційній роботі вирішено актуальне наукове завдання зменшення 

радіуса повороту кар’єрних самоскидів з електромеханічною трансмісією 

шляхом примусового управління обертанням їх задніх ведучих коліс окремо 

правого і лівого борту. 

Основні результати роботи полягають у наступному: 

1. Виконано аналіз методів поліпшення маневреності транспортно-тягової 

техніки, який дозволив установити, що найбільш ефективним методом для 

кар’єрних самоскидів з електромеханічною трансмісією є використання 

примусового управління задніх ведучих коліс окремо правого і лівого борту 

відповідно до коефіцієнта зчеплення коліс з опорною поверхнею, що 

призводить до так званого «силового довороту». Враховуючи особливості 

маневрування самоскидів при установці під навантаження, базовими для 

розробки математичної моделі силового довороту виступають аналітичні 

залежності, що використовуються для описання криволінійного руху 

гусеничних машин, силові фактори яких адаптовані для описання повороту 

колісної машини. 

2. Уперше розроблено математичну модель силового довороту у вигляді 

системи рівнянь, які представляють собою встановлені залежності відношення 

кутових швидкостей задніх ведучих коліс окремо правого і лівого борту, 

залежності показників маневреності, залежності тангенціальних реакцій задніх 

ведучих коліс від коефіцієнтів зчеплення. Математичне моделювання із 

використанням розробленої моделі дозволило встановити, що для кар’єрного 

самоскида БелАЗ-7513 мінімальний радіус повороту при виконанні маневру із 

силовим доворотом змінюється в умовах кар’єрів від 10,1 до 5,7 м. 

3. Дослідження маневреності на створеній лабораторній моделі дозволили 

встановити, що відхилення між величиною розрахункового та емпіричного 

мінімального радіуса повороту лабораторної моделі при силовому довороті 
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становлять від 10,7 до 19,4 %, не перевищуючи допустимих для експериментів 

показників, що свідчить про відповідність математичної моделі силового 

довороту реальним процесам. 

4. В умовах Глеюватського кар’єру ПАТ «Центральний ГЗК» визначені 

мінімальні радіуси повороту кар’єрного самоскида БелАЗ-7513В, обладнаного 

системою примусового управління поворотом: для самоскида без активації 

даної системи на кар’єрному ґрунті робочої площадки мінімальний радіус 

повороту становив 13,40 м, на асфальтобетонному покритті промислової 

площадки – 13,12 м, при активній системі на кар’єрному ґрунті – 11,28 м, що 

менше на 2,12 м (15,8 %), на асфальтобетоні – 9,30 м, що менше на 

3,82 м (29,1 %). Відхилення між розрахунковим (10,38 м) і отриманим у 

результаті промислових випробувань мінімальним радіусом повороту 

кар’єрного самоскида (11,28 м) становить 7,9 %, що підтверджує відповідність 

аналітичних та експериментальних показників маневреності машини. 

5. Результати аналітичних та експериментальних досліджень і 

рекомендації використано протягом 2011–2013 років на підприємствах 

ПАТ «Центральний ГЗК», ПАТ «АрселорМіттал Кривий Ріг», ТОВ «Кривбас-

БелАЗ-Сервіс СП». Розрахунковий економічний ефект в умовах 

ПАТ «АрселорМіттал Кривий Ріг», отриманий за рахунок підвищення 

продуктивності кар’єрних самоскидів БелАЗ-7513 на 5,9 %, для існуючого 

парку із 8 машин становить 678,0 тис. грн. /рік. Розрахункова річна економія 

витрат пального при оптовій вартості 8,0 грн./л на 10 машин у парку при 

середньому коефіцієнті використання машин у часі 0,700 складає 490,0 тис. грн. 
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ДОДАТКИ 

 

Додаток А 

 

Аналіз витрат потужності при виконанні маневрів із силовим доворотом 

 

При бортовому способі управління поворотом колісних та гусеничних 

машин необхідні додаткові витрати потужності силової установки на 

здійснення криволінійного руху із заданим радіусом. Те ж саме відноситься і до 

маневрування із застосуванням силового довороту. У зв’язку з цим, потужність 

(потужність зовнішніх опорів), що витрачається на подолання опору 

переміщення машини на повороті та деформацію ґрунту при використанні 

силового довороту потребує кількісної оцінки, яка є одним із критеріїв 

ефективності його застосування на великовантажних кар’єрних самоскидах. 

Потужність зовнішніх опорів Nзо складається із потужностей, що 

витрачаються на подолання опору переміщення Nf самоскида, моменту опору 

повороту Nоп, ковзання ведучих коліс Nб-к, Вт [64]: 
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де 


4

1i

fiN – сумарна потужність на подолання опору переміщення машини, що 

приймається рівним опору прямолінійного руху, кВт; 


4

1

оп

i

iN – сумарна 

потужність на подолання моменту опору повороту, кВт; 
3б

N – потужність на 

подолання буксування правого до центра повороту заднього колеса, кВт; 4кN – 

потужність на подолання ковзання лівого до центра повороту заднього колеса. 

При силовому довороту можуть збільшуватися всі складові сумарної 

потужності зовнішніх опорів, у тому числі, потужність на момент опору 

повороту, оскільки збільшується як безпосередньо момент опору відповідно до 
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поворотного моменту, так й кутова швидкість повороту при збереженні 

лінійної швидкості машини, оскільки зменшується радіус повороту.  

Зазначена зміна потужності може бути представлена, 

враховуючи (А.1), Вт: 
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де Nсдоп, Nкіноп – потужність на подолання моменту опору повороту при 

силовому довороті та кінематичному повороті відповідно, кВт; M
/
кр3, M

/
кр4 –

крутні моменти ведучих коліс при кінематичному повороті, Н·м; V3, V4 – лінійні 

швидкості лівого та правого до центра повороту заднього ведучого колеса 

відповідно, м/с. 

При відомій кутовій швидкості лівого заднього колеса, потужність на 

подолання моменту опору повороту визначається, Вт: 
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При заблокованому лівому задньому колесі потужність на момент опору 

описується залежністю, Вт: 
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Потужність на момент опору повороту в залежності від коефіцієнта 

зчеплення визначається з (3.21), Вт: 
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Оскільки при силовому довороті зменшується швидкість лівого заднього 

колеса, але збільшується кутова швидкість повороту, витрати потужності на 

опір переміщенню (коченню) самоскида будуть збільшуватися на величину, Вт: 
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де позначка «
/
» відноситься до швидкостей коліс машини при кінематичному 

повороті. 

При збереженні швидкості центра мас прямолінійного руху або 

швидкості машини до застосування примусового управління обертанням задніх 

ведучих коліс, витрати потужності на переміщення залишаються постійними, 

та виразом (А.4) можна нехтувати. 

Витрати потужності на буксування правого до центра повороту колеса 

визначаються, Вт: 
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де σ – коефіцієнт буксування (повздовжнього ковзання). 
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Витрати потужності на ковзання лівого заднього колеса визначаються 

залежністю, Вт: 
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де V4д, V
/
4д – дійсні швидкості внутрішнього до центра повороту колеса при 

комбінованому та кінематичному повороті, м/с. 

Сумарні витрати потужності на силовий доворот визначають із 

урахуванням (А.3), (А.4), (А.6), (А.7), Вт: 
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Визначення витрат потужності дизеля на силовий доворот проводилось 

по кожній складовій потужності зовнішніх опорів.  

Установлено, що потужність, яка витрачається на подолання моменту 

опору повороту, значно збільшується з 12,0 кВт при λ=1,58 до 54,0 кВт при 

заблокованому лівому задньому колесі. Для коефіцієнтів зчеплення, 

характерних для опорних поверхонь на кар’єрах (0,36–0,65) при відношеннях 

швидкостей задніх ведучих коліс λ=2,00 і більше, витрати потужності на зміну 

траєкторії машини становлять від 8,3 до 15,2 кВт (див. рис. А.1).  

Витрати потужності на опір коченню порівняні з витратами на опір 

переміщенню і становлять від 3,5 до 14,0 кВт при λ=2,00 при зміні коефіцієнта 

опору кочення від 0,025 до 0,10 (див. рис. А.2).  

При збільшенні коефіцієнта ковзання задніх ведучих коліс до 100 % 

(повне ковзання) витрати потужності силової установки повинні зрости до 

135,4 кВт. Оскільки коефіцієнт ковзання задніх ведучих коліс утримується у 

межах 20 %, витрати потужності складуть не більше 14,1 кВт та 7,2 кВт для 

правого і лівого до центра повороту заднього колеса відповідно (див. рис. А.3). 
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Рис. А.1. Збільшення витрат потужності на подолання моменту опору 

повороту: ΔNоп1, ΔNоп2, ΔNоп3, ΔNопбл – при λ=1,58; λ=1,80; λ=2,00; при 

заблокованому лівому до центра повороту задньому колесі відповідно 
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Рис. А.2. Потужність на опір коченню: ΔNf1, ΔNf2, ΔNf3, ΔNfбл – при 

λ=1,58; λ=1,80; λ=2,00; при заблокованому лівому до центра повороту задньому 

колесі відповідно 
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Рис. А.3. Потужність, що витрачається на ковзання задніх коліс при 

використанні силового довороту 
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Рис. А.4. Максимальна ΔNопmax та мінімальна ΔNопmin потужність 

зовнішніх опорів при силовому довороті з λ=2,00 в залежності від 

коефіцієнта зчеплення  
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Головною складовою загальних витрат потужності на силовий доворот є 

витрати на ковзання ведучих коліс, тому прийнято, що максимальна потужність 

на подоланні зовнішніх опорів витрачається при граничному коефіцієнті 

буксування (ковзання) ведучих коліс (20 %), а мінімальна – за відсутності 

ковзання. Звідси в залежності від зміни коефіцієнта зчеплення при  

використанні силового довороту при відношенні кутових швидкостей задніх 

коліс λ=2,00 і коефіцієнті зчеплення  φ=0,36 максимальна потужність зовнішніх 

опорів становить 24,3 кВт, при φ=0,65 – 29,8 кВт, а мінімальна – від 17,4 до 

21,1 кВт (див. рис. А.4), що складає від 1,7% до 2,5% потужності дизеля 

кар’єрного самоскида БелАЗ -7513 (1194 кВт). 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 



179 
 

 

 

Додаток Б 

 

Результати визначення та розрахунку коефіцієнтів опору кочення і зчеплення 

покриття випробувальної площадки 

Таблиця Б.1 

Результати визначення коефіцієнта опору кочення  

 

 

 

 

 

 

№ 

досліду 
Тип опорної поверхні Повторність 

Показання 

динамометра, Pf, Н 

Коефіцієнт 

опору кочення, f 

1 Наждачний папір Р22 

1 11 0,065 

2 11 0,065 

3 10 0,060 

4 12 0,071 

5 12 0,071 

2 Наждачний папір Р36 

1 8 0,046 

2 8 0,046 

3 8 0,046 

4 8 0,046 

5 6 0,035 

3 Наждачний папір Р46 

1 7 0,041 

2 6 0,035 

3 7 0,041 

4 6 0,035 

5 7 0,035 

4 Наждачний папір Р150 

1 4 0,023 

2 5 0,030 

3 4 0,023 

4 5 0,030 

5 4 0,023 

5 
Гравій сухий 

 

1 18 0,104 

2 16 0,092 

3 16 0,092 

4 16 0,092 

5 16 0,092 

6 Гравій зволожений 

1 28 0,161 

2 30 0,173 

3 28 0,161 

4 30 0,173 

5 28 0,161 
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Таблиця Б.2 

Результати розрахунку коефіцієнту опору кочення 

№ 

досліду 
Тип опорної поверхні 

Середнє 

арифметичне 

значення 

Середнє 

квадратичне 

відхилення 

Довірчий 

інтервал 

Відносна 

похибка,

% 

1 Наждачний папір Р22 0,066 0,0046 0,0098 14,8 

2 Наждачний папір Р36 0,043 0,0049 0,0102 23,7 

3 Наждачний папір Р46 0,037 0,0032 0,0067 18,1 

4 Наждачний папір Р150 0,025 0,0038 0,0079 31,9 

5 Гравій сухий 0,094 0,0053 0,0111 11,8 

6 Гравій зволожений 0,166 0,0065 0,0136 8,22 

 

Таблиця Б.3 

Результати визначення коефіцієнту зчеплення 

№ 

досліду 
Тип опорної поверхні Повторність 

Показання 

динамометра, Pφ, Н 

Коефіцієнт 

зчеплення, φ 

1 Наждачний папір Р22 

1 96 0,553 

2 98 0,564 

3 98 0,564 

4 98 0,564 

5 96 0,553 

2 Наждачний папір Р36 

1 92 0,530 

2 90 0,518 

3 88 0,507 

4 88 0,507 

5 88 0,507 

3 Наждачний папір Р46 

1 82 0,472 

2 82 0,472 

3 82 0,472 

4 82 0,472 

5 84 0,484 

4 Наждачний папір Р150 

1 62 0,357 

2 62 0,357 

3 64 0,369 

4 62 0,357 

5 62 0,357 

5 
Гравій сухий 

 

1 46 0,280 

2 48 0,290 

3 48 0,290 

4 46 0,280 

5 46 0,280 

6 Гравій зволожений 

1 68 0,410 

2 68 0,410 

3 70 0,420 

4 68 0,410 

5 70 0,420 
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 Таблиця Б. 4. 

Результати розрахунку коефіцієнту зчеплення 

№ 

досліду 
Тип опорної поверхні 

Середнє 

арифметичне 

значення 

Середнє 

квадратичне 

відхилення 

Довірчий 

інтервал 

Відносна 

похибка,

% 

1 Наждачний папір Р22 0,560 0,0060 0,0126 2,25 

2 Наждачний папір Р36 0,514 0,0102 0,0214 4,16 

3 Наждачний папір Р46 0,475 0,0053 0,0111 2,34 

4 Наждачний папір Р150 0,359 0,0053 0,0111 3,10 

5 Гравій сухий 0,284 0,0054 0,0113 4,00 

6 Гравій зволожений 0,414 0,0054 0,0113 2,72 
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