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АНОТАЦІЯ 

Диленок В.О. Мінімізація за розмірами механізмів автомату штучних 
трикотажних виробів. – Рукопис. 

Дипломний бакалаврський проект за спеціальністю 131. Прикладна механіка. – Київський 
національний університет технологій та дизайну, Київ, 2021 рік.  

В дипломному бакалаврському проекті розглянуто на прикладі в’язального механізму 
шкарпеткового автомату питання та засоби, які стосуються зменшення розмірів клинів замкової 
системи. Метою роботи є аналіз існуючих напрямків удосконалення конструкцій технічних систем 
за критерієм мінімізації розмірів для впровадження в проектні розробки стосовно конструкцій 
клинів замкових систем шкарпеткових автоматів при умовах обмеження їх габаритів та 
одночасного підвищення довговічності та надійності.  
           Розглядалися наступні завдання: узагальнення інформації щодо мінімізації розмірів 
технічних систем, включно з шкарпетковими автоматами; оцінка динамічних навантажень в 
системі голка-клин-паз в круглов’язальних машинах великого та малого голкового циліндру; 
визначення степені впливу параметрів замкової системи на силу удару голки з нахиленим клином; 
запропонувати практичну реалізацію результатів досліджень стосовно конструкції клинів.  

Представлені практичні рекомендації дозволяють обґрунтовано приймати раціональні 
конструкторські рішення в замкових системах в’язальних механізмів. 

Бакалаврський проект об’ємом в 37 сторінок складається з вступу, трьох розділів, висновків 
та списку використаної літератури. Кількість рисунків в роботі – 9, бібліографія – 45 позицій. 

Ключові слова: мінімізація, розрахунок, коефіцієнт запасу; міцність, клин, рівна міцність 
 

SUMMARY 
Dilenok V.O. Minimization by the sizes of mechanisms of the automatic 

machine of artificial knitted products. - Manuscript. 
Diploma bachelor's project in specialty 131. Applied mechanics. - Kyiv National University of 

Technology and Design, Kyiv, 2021. 
In the diploma bachelor's project the questions and means concerning reduction of the sizes of 

wedges of lock system are considered on an example of the knitting mechanism of the sock automatic 
machine. The aim of the work is to analyze the existing areas of improvement of technical systems by the 
criterion of minimizing the dimensions for implementation in the design of wedges of locking systems of 
sock machines under conditions of limited size and simultaneous increase in durability and reliability. 

           The following tasks were considered: generalization of information on minimizing the size 
of technical systems, including sock machines; assessment of dynamic loads in the needle-wedge-groove 
system in circular knitting machines of large and small needle cylinders; determining the degree of 
influence of the parameters of the locking system on the force of the needle with an inclined wedge; to 
offer practical realization of results of researches concerning a design of wedges. 

The presented practical recommendations allow to make rational design decisions in locking 
systems of knitting mechanisms. 

The 37-page undergraduate project consists of an introduction, three chapters, conclusions and a 
list of references. Number of figures in the work - 9, bibliography - 45 items. 

Keywords: minimization, calculation, stock ratio; strength, wedge, equal strength 
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ВСТУП 
 

Обладнанням, яке виготовляє трикотажні вироби з певною циклічністю 
технологічного процесу, є плоскі в'язальні машини та шкарпеткові і рукавичні 
автомати з традиційною реалізацією  в’язання  петель. Сучасною тенденцією в 
проектуванні технічних засобів, включно з шкарпетковими автоматами, наряду з 
розширенням їх технологічних та функціональними можливостей зростають вимоги 
до їх компактності при одночасному підвищенні економічності та надійності. Це 
дозволяє, окрім підвищення продуктивності автоматів, на однакових виробничих 
площах встановлювати більшу кількість обладнання та збільшувати обсяги 
виробленої продукції з одиниці займаної площі.  

Мінімізація розмірів шкарпеткових автоматів певною мірою є наслідком ряду 
інноваційних рішень на основі цифрової візуалізації, комп’ютеризації, електроніки і 
автоматизації, що також впливає на розширення технічного та технологічного 
потенціалу обладнання. Сюди можна віднести заміну громіздких механічних 
передач та специфічних механізмів засобами, які є автоматизованими та 
оснащеними програмним забезпеченням, системами контролю та управління 
виконанням команд автомату, для розробки виробів і їх дизайну тощо. Особливо 
значного скорочення механічних складових стосується приводів автоматів, де 
переважає використання крокових двигунів. 

Одним із важливих напрямків зменшення розмірів та маси механічних систем 
є зменшення коефіцієнтів запасу міцності і підвищення допустимих напружень за 
рахунок підвищення середніх значень границь міцності матеріалів, зниження 
середніх значень робочих навантажень, зниження дисперсій навантажень та 
характеристик міцності, аналізу досвіду експлуатації та статистичних даних про 
відмови конкретних деталей певного виду обладнання.  

Метою роботи є аналіз існуючих напрямків удосконалення конструкцій 
технічних систем за критерієм мінімізації розмірів для впровадження в проектні 
розробки стосовно конструкцій клинів замкових систем шкарпеткових автоматів 
при умовах обмеження їх габаритів та одночасного підвищення довговічності та 
надійності. 
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РОЗДІЛ1. ОГЛЯД НАПРЯМКІВ МІНІМІЗАЦІЇ РОЗМІРІВ ТЕХНІЧНИХ СИСТЕМ  

 
1.1. Загальні положення щодо мінімізації розмірів технічних систем 

 
        Зменшення розмірів і маси технічних систем досягається передусім в результаті 
вдосконалення їх конструкцій. Основними задачами мінімізації є зменшення 
габаритів, маси та вартості технічних систем при одночасному підвищенні 
надійності та економічності за рахунок удосконалення їх конструкторськими та 
технологічними методами. Використання базових знань та компетенцій дозволяє 
розвивати відповідні напрямки роботи по інтенсифікації швидкісних параметрів 
системи, спрощенню конструкцій та розширенні функціональних можливостей як 
окремих механізмів, так сконструйованих на їх основі систем. Застосування нових 
конструкторсько-технологічних рішень для зменшення розмірів елементів та вузлів 
технічних засобів сприяє також підвищенню компактності самого виробу через 
відповідну зміну розмірів між елементних з'єднань. 
       При проектуванні малорозмірних технічних об’єктів треба враховувати 
наступне: 

- зменшення габаритів вузлів та деталей призводить до зниження характеристик 
точності систем; 

- при зменшенні розмірів виникають небажані наслідки фізико-хімічного 
спрямування; 

- підвищуються вимоги до контролю параметрів та характеристик за умовами 
міцності та зношування; 

- збільшуються витрати на проектування систем через ускладнення їх 
функціонування. 

       Раціонально спроектована та правильно побудована машина повинна бути 
міцною, довговічною, по можливості, з меншою вартістю та економічною в роботі, а 
також безпечною для обслуговуючого персоналу. Цим основним вимогам повинна 
відповідати не тільки машина, а й кожний її механізм, вузол, деталь. 
       Габарити та маса машини значною мірою визначаються її кінематичною схемою 
та компоновкою її вузлів та деталей. Компоновка вузлів та деталей повинна бути 
такою, щоб як найкраще використовувати робочий простір рам, станин та корпусів. 
Зменшення розмірів машини призводить не тільки до економії машинобудівних 
матеріалів і тим самим до зменшення їх вартості, але і дозволяє на одних и тих 
самих виробничих площах встановлювати більшу кількість обладнання, що 
відповідно призводить до збільшення кількості продукції, яку знімають з квадратної 
одиниці корисної виробничої площі.  

       Зменшенню розмірів сприяють конструктивні рішення, які базуються на 
застосуванні 3D- технологій. що дозволяє аналізувати та інтегрувати деталі та вузли 
за результатам математичного моделювання та обрати компромісний варіант 
конструкції зменшених розмірів в поєднанні з іншими компонентами системи; 
використанні різних конструктивних форм та профілів, застосування яких 
призводить до зниження ваги, зменшення розмірів без впливу на характеристики 
міцності системи (наприклад, порівняльний аналіз показує, що для литих деталей 
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машин вплив конструктивних форм перерізів стосовно до однакових технічних умов 
має значну відмінність);  раціональному розподілені металу за рахунок зменшення 
розмірів менш навантажених ділянок, забезпечуючи рівну міцність конструкції. 
Одним із таких напрямків є застосування положень стандартизації деталей машин.  

Комп'ютерізація та застосування засобів електроніки дозволяють 
реалізовувати вищий рівень автоматизації, розширення функціональних 
можливостей, заміну громіздких механічних передач на компактні, що суттєво 
впливає на сегмент напрямів конструктивних та технологічних рішень по 
зменшенню габаритів як механізмів, так і шкарпеткового автомату в цілому.  

Конструктивні методи зменшення розмірів вузлів в свою чергу впливають на 
час виконання їх функцій. 

Важливої складовою побудови машини є розбивка її на ряд окремих блоків 
(вузлів), що спрощує її конструкцію та в свою чергу впливає на її габарити. Розміри 
машини в роботі залежать, головним чином, від відповідності конструкції машини 
тим законам, на яких засновано її дію; вибору матеріалу і ретельності виконання 
деталей машини; правильності компонування машини. Помічено, що ефективність 
проектованого об'єкта визначається: в першу чергу - обраним принципом дії, в другу 
- запропонованої структурою і в третю - співвідношенням параметрів. 

Одним із методів, які використовують удосконаленні конструкцій, включно з 
мінімізацією їх розмірі є моделювання, яке передбачає прийняття припущень тій чи 
іншій мірі важливості. При цьому повинні задовольнятися такі вимоги: 

• адекватність, тобто відповідність моделі вихідного об'єкту і облік, перш за 
все, найбільш важливих якостей, зв'язків і характеристик. Оцінити адекватність 
обраної моделі, особливо на початковій стадії проектування, коли вид створюваного 
об'єкта ще невідомий, дуже складно. Тут покладаються на досвід попередніх 
розробок або застосовують певні методи, наприклад, метод послідовних наближень; 

• точність, тобто ступінь збігу отриманих в процесі моделювання результатів 
із заздалегідь встановленими, бажаними. Важливим завданням тут є оцінка 
потрібної точності результатів і точності вихідних даних, узгодження їх, як між 
собою, так і з точністю використовуваної моделі; 

• універсальність, тобто застосовність моделі до аналізу ряду однотипних 
об'єктів в одному або декількох режимах функціонування. Це дозволяє розширити 
область пошуку рішень; 

• доцільна економічність, тобто точність одержуваних результатів і спільність 
рішення задачі повинні ув'язуватися з витратами на моделювання. І вдалий вибір 
моделі, як показує практика, - результат компромісу між відпущеними ресурсами і 
особливостями використовуваної моделі. 

Одним з найбільш ефективних засобів для поліпшення габаритних розмірів 
при проектуванні або удосконаленні технічних систем є використання точних 
методів розрахунку вузлів, деталей машин та інших елементів, які дозволяють 
вибирати мінімально допустимі запаси міцності.  

 
 
 
 

Змн. Арк. № докум. Підпис Дата 

Арк. 
   7 МРМ 000.00.00.000 ПЗ 

 
 



 
1.2. Шляхи зниження коефіцієнтів запасу міцності для мінімізації розмірів деталей 

та механізмів при одночасному підвищенні їх довговічності та надійності 
 
Важливою проблемою є  зниження маси машин і розмірів їх механізмів, підвищення 
їх надійності і довговічності при одночасному збільшенні потужності в одній 
машині, швидкостей, продуктивності та інших параметрів. Для її вирішення 
необхідний новий рівень розрахунків, проектування, доводки, виробництва і 
експлуатації машин та їх механізмів. 
       Значні резерви в боротьбі за зменшення розмірів конструкцій можуть бути 
отримані в результаті уточнення діючих норм і правил розрахунків на міцність, 
зменшення коефіцієнтів запасу міцності та підвищення допустимих напружень. Для 
цього треба використовувати більш досконалі методи розрахунків та випробувань на 
міцність, а також сучасні методи випробувань машин в умовах реальної експлуатації 
на виробництві. В області розрахунково-експериментальній обробці виробів на 
міцність необхідно застосовувати результати нових досягнень в галузі механіки та 
міцності, а також використовувати досвід споріднених галузей. 
       Одним із важливих напрямків зменшення розмірів та маси механічних засобів є 
зменшення коефіцієнтів запасу міцності і підвищення допустимих напружень. 
Під коефіцієнтом запасу міцності п  розуміємо відношення граничного напруження  

limσ , при якому виникає руйнування або інший вид втрати працездатності деталі, до 
робочого напруження σ , яке діє в деталі в умовах експлуатації, тобто 

                                                                     
σ
σ limn = .                                                     (3.1) 

     Відношення граничного напруження limσ  до нормативного (допустимого) 

значення коефіцієнту запасу [ ]п  називають допустимим напруженням [ ] [ ]n
limσ

σ = . 

     Умовою міцності і працездатності деталей можуть бути будь-які з наступних 
еквівалентних відношень: 
                                                                        [ ]пп ≥ ,                                                     (3.2) 
                                                                        [ ]σσ ≤ .                                                    (3.3) 
      У випадках, коли під коефіцієнтом запасу міцності розуміють відношення 
навантажень граничного до робочого або граничної довговічності до тривалості 
експлуатації ( за часом або в числах циклів навантаження [1], умови (3.2) та (3.3) 
можуть бути не еквівалентними. 
      Коефіцієнт запасу міцності вводиться для того, щоб перекрити випадкові варіації 
величин limσ  і σ , тобто характеристик міцності та експлуатаційних напружень, які є 
випадковими величинами. 
      Якщо під коефіцієнтом запасу міцності в формулі (3.1) розуміти відношення 
середніх значень limσ  і σ , то при відомих параметрах функцій розподілення цих 
величин кожному значенню п  буде відповідати певна ймовірність руйнування. 
      У випадку нормального розподілу нормативне значення коефіцієнту запасу 
міцності [ ]п  визначається середніми значеннями міцності і навантаження limσ  і σ  
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та їх коефіцієнтами варіації 
limσν  і σν , які характеризують дисперсію (розсіяння) 

цих величин. 
       Якщо припустити, що граничне напруження limσ  та робоче напруження σ  є 
випадковими не корельованими величинами, які розподілені за нормальним законом 
з параметрами limσ ,

lim
Sσ  і σ , σS  відповідно, то ймовірність руйнування P  (%) 

визначається відповідним квантілем pu , який обчислюється за формулою: 

                                                              
222

1

σσ νν +

−
−=

lim
n

nu p ,                                       (3.4) 

де  
σ
σ limn =  - умовний коефіцієнт запасу, який обчислюється за середніми 

значеннями граничних та робочих напружень; 

          
lim

lim
lim

S
σ

ν σ
σ = , 

σ
ν σ
σ

S
=  - коефіцієнти варіації граничних та робочих напружень; 

           
lim

Sσ , σS  - середні квадратичні відхилення граничних та робочих напружень; 

           limσ ,  σ  - середні значення величин limσ  і σ  відповідно. 
       Формула (3.4) відповідає розрахунку на міцність при статичних навантаженнях. 
До аналогічної формули приводяться розрахунки також на міцність при регулярних 
та нерегулярних змінних навантаженнях [2]. В деяких випадках корисно 
застосовувати залежність квантілів pu  і ймовірності руйнування P  від коефіцієнтів  
п , 

limσν  і σν  за таблицями або за номограмами, які протабульовані іпобудовані за 
формулою (3.4). 
      З досвіду відомо, що найбільш значний вплив на ймовірність руйнування мають 
величини п   і  σν . Так, наприклад, збільшення п  від 1,5 до 2,0 при σν =0,3 і 

limσν =0,04 призводить до зменшення ймовірності руйнування з 5 до 0,05%. 
Зменшення коефіцієнта варіації робочих напружень σν  з 0,6 до 0,2 при п =2 і 

limσν =0,04 призводить до зменшення ймовірності руйнування з 5 до приблизно 
0,0002% [3]. Таким чином, маємо, що для зниження металоємності машин та їх 
розмірів, підвищення їх надійності (зменшення ймовірності руйнування) і 
довговічності необхідно виконувати такі дії, які призводять передусім до 
підвищення limσ  та зниження коефіцієнтів варіації      В деяких керівних матеріалах 
до розрахунків рекомендований диференціальний спосіб  визначення нормативного 
коефіцієнту запасу міцності [4], коли цей показник представлений в вигляді добутку 
багатьох співмножників (в загальному випадку до 12), кожний з яких характеризує 
вплив певного фактора і вибраний в рекомендованих межах. Цей метод не є 
раціональним. Оскільки межі змін кожного з співмножників призначаються 
відносно довільно, в результаті чого загальний коефіцієнт може отримати 
помилкове значення. 
      Найбільш правильним методом вибору нормативного значення коефіцієнту 
запасу при застосуванні звичайних детермінованих методів розрахунку є 
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призначення п  на основі узагальнення широкого досвіду розрахунків певного типу 
елементів машин і спів ставляючи  прийняті значення [ ]п  з появою відмов в 
експлуатаційних умовах виробництва (втомлених тріщин, руйнувань, втрати 
стійкості тощо). Встановлене таким чином, значення [ ]п  неперервно зв’язане з 
прийнятою умовною методикою розрахунків, при зміні якої повинні змінюватися і 
[ ]п . Прикладом такого обґрунтованого вибору значення [ ]п  є призначення [ ]п =2 для 
рам тепловозів на основі широкого охоплення досвіду розрахунків та спостережень 
в експлуатації. 
     Але не при всіх випадках нормативні значення [ ]п  є обґрунтованими. Що 
проявляється або в завищенні маси/розмірів в порівнянні з аналогічним 
прототипами, або в появі значної кількості тріщин та руйнувань в експлуатації. 
Умовно можна представити [ ]п  у вигляді двох множників 
                                                                      [ ] [ ]Hnn ∗= ,                                                 (3.5) 

де [ ]∗n  - оптимальне значення  [ ]п  для даної деталі та даного методу розрахунків, які 
забезпечують найменшу масу/розміри при найбільшій надійності та довговічності; 

    Н  - коефіцієнт невизначеності ( 1
≤
≥Н ), який є наслідком недостатньо 

обґрунтованих розрахункових зусиль, характеристик міцності, методів розрахунку, 
недостатнього накопичення досвіду розрахунків і спостережень за відмовами в 
умовах експлуатації. В ідеальному випадку Н =1. Тому передусім для зниження [ ]п  
необхідно проведення в кожному випадку систематичних досліджень та узагальнень 
досвіду експлуатації з метою наближення Н до одиниці. При цьому можливим 

також є зниження величини [ ]∗n  за рахунок зменшення коефіцієнтів варіації 
limσν  і 

σν . 
       Найбільш ефективним рішенням задачі зменшення маси/розмірів деталей при 
одночасному підвищенні довговічності та надійності є перехід до умови обліку 
розсіяння характеристик міцності матеріалів або конструкцій і навантаженості, які 
можливі при застосуванні ймовірнісних методів розрахунку. В якості прикладу 
можна привести вплив випадкових варіацій радіусів кривизни в зонах концентрації 
напружень [5].  Результати вимірювань на ряді машинобудівних підприємствах 
масового виготовлення продукції показали, що коефіцієнти варіації радіусів 
округлення в галтелях, канавках, різьбі валів, болтів, важилів та других деталей 
змінюються в межах ρν = 0,04…0,50, що призводить до коефіцієнту варіації 
теоретичних коефіцієнтів концентрації 150020 ,...,≈

σαν . Розрахунки показують, що 
при інших рівних вимогах зниження  ρν  з 0,5 до 0,033 може привести до зменшення 
ймовірності руйнування з 10 до 0,6% при певному значенні ресурсу або до 
збільшення довговічності до 10 раз при малій ймовірності руйнування. Цей приклад 
показує, що застосування ймовірнісних розрахунків на міцність дозволяє виявити 
такі фактори впливу, які потрібно враховувати при використанні детермінованих 
методів розрахунку. 
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       В результаті розрахунків ймовірнісними методами отримують функцію 
розподілу ресурсу деталі, яка характеризує зв'язок між ресурсом та ймовірністю 
руйнування. Розрахункова функція розподілення ресурсу може бути співставлень з 
відповідною емпіричною функцією розподілення, яку отримують шляхом обробки 
статистичних даних про відмови в умовах експлуатації. Співпадіння в 
статистичному цензі указаних двох функцій дозволяє апробовувати застосовані 
методи розрахунку та вихідні дані і тим самим обґрунтовувати вибір дій по 
зменшенню маси/розмірів деталей або механізмів машин при одночасному 
підвищенні їх довговічності та надійності через величини прийнятих коефіцієнтів 
запасу міцності. 
      Таким чином, для поставлених вимог щодо розмірів та надійності можуть бути 
використані наступні заходи. 
      1. Підвищення середніх значень limσ  та зменшення дисперсії, яка 
характеризується величиною  

limσν , характеристик міцності шляхом застосування 
більш оптимальних конструктивних форм, більш ефективних технологічних 
процесів, які забезпечують зниження дефектності, нових, більш міцних матеріалів, 
сучасних технологічних процесів зміцнення (наклеп поверхні, хіміко-термічна 
обробка, поверхневе загартування тощо).  
       2. Зниження середніх значень робочих навантажень σ  та зменшення дисперсії 
навантажень за рахунок вибору більш обґрунтованих конструктивних схем, 
зниження вібрацій, зменшення монтажних та технологічних залишкових напружень. 
       3. Зменшення величини коефіцієнта запасу міцності за рахунок удосконалення 
розрахункових та експериментальних методів визначення характеристик міцності та 
навантажень, застосування більш обґрунтованих критерієв та методів розрахунку на 
міцність, обґрунтування прийнятих нормативних значень коефіцієнтів запасу 
міцності на основі аналізу досвіду експлуатації машин та статистичних даних про 
відмови за вимогою міцності. 
       Таким чином, важливими напрямками рішення даної задачі є розробка заході по 
підвищенню середніх значень limσ , зниження середніх значень робочих 
навантажень σ , зниження дисперсій навантажень та характеристик міцності, аналіз 
досвіду експлуатації та статистичних даних про відмови конкретних деталей 
певного виду обладнання з метою обґрунтування допустимих та раціональних норм 
коефіцієнтів запасу міцності, допустимих напружень, ймовірностей безвідмовної 
роботи. Для ефективного рішення цих задач необхідні сучасні засоби виміру 
експлуатаційних навантажень, випробувань деталей, вузлів та машин в цілому на 
міцність в стендових та виробничих умовах; засоби експериментального та 
розрахункового визначення полів напружень та деформації в деталях; стендами для 
ресурсних випробувань з урахуванням впливу експлуатаційних умов. Для цього 
потрібна поляризаційна-оптична, голографічна, тензометрична та інша апаратура 
для реєстрації і аналізу напружень та деформацій; машин з комп’ютерним 
оснащенням для випробувань при різноманітних навантаженнях, температурах і 
різних кліматичних умовах, стенди та полігони для натурних та ресурсних 
випробувань, сучасна комп’ютерна база для проведення розрахунків на міцність, 
аналізу експериментальної інформації, керування випробуваннями. 
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        Відсутність вище переліченого збільшує терміни проектування, доводки та 
виготовлення машин, погіршує рішення задач зниження розмірів та маси, а також 
підвищення надійності та довговічності машин, не дозволяє провести обґрунтоване 
зниження коефіцієнтів запасу міцності.  
 

1.3. Аналіз напрямків удосконалення механізмів шкарпеткових автоматів 
 

Конструкція та структура  шкарпеткових автоматів обумовлена технологією 
в’язання виробів. Кожна з основних технологічних операцій виконується набором 
певних механізмів, які різні за функціями призначення та відмінні за компоновкою 
та конструктивним виконанням. У відповідності до структурної схеми ША можна 
виділити наступні механізми та системи: 

- механізм в’язання; 
- система подачі латексної та основних ниток;  
- механізм управління;   
- механізм рисунку; 
- привод головного валу з механічними передачами, що забезпечують рух для 

операцій технологічного циклу;  
- механізм для забезпечення реверсивного руху циліндру;  
- механізм пневматичної відтяжки та прийому виробу; 
- механізм регулювання щільності в’язання виробу тощо. 

Оцінюємо тренди в механізмів шкарпеткових автоматів відомих виробників 
через спектр впливу інноваційних рішень щодо автоматизації, цифро візуалізації, 
комп’ютеризації та електроніки на зменшення габаритів, розширення технічного та 
технологічного потенціалу обладнання.  

Зміни в виробництві шкарпеткового обладнання відслідковували за джерелами 
[6, 7], а огляд досягнень – результатами всесвітніх профільних виставках минулих 
років [8]. Користувались також інформацією з виставки досягнень текстильної 
промисловості [9], напрацювань Європейського комітету виробників текстильних 
машин [10] та сайтів відомих виробників шкарпеткових автоматів.  

Розвиток у виробництві шкарпеткових автоматів розглядали через спектр 
інноваційних рішень стосовно цифрової візуалізації, комп’ютеризації, електроніки і 
автоматизації при розширенні технічного та технологічного потенціалу автоматів.  

Незважаючи на різних виробників автоматів, необхідно серед сучасних 
розробок виділити застосування цифрових технологій високої ефективності на базі 
комп’ютерізації, що дозволяє використовувати електроні системи керування та 
контролю в’язальними процесами.  В переважній більшості шкарпеткові автомати 
вирізняються високою довговічністю та надійністю в експлуатації, обмеженою 
присутністю та втручанням оператора в технологічний процес, підвищеною 
точністю та стабільністю функціонування робочих органів, усуненням деяких 
механічних передач та, звісно, розширенням технологічних вимог при реалізації 
переобладнання на новий асортимент за розміром, рисунком, переплетенням, 
враховуючи можливості сучасного програмного забезпечення та апаратних 
компонентів.  
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При виробництві автоматів переважно використовують електроніку з 
нестандартними рішеннями власного проектування в апаратному та програмному 
забезпеченні. Прикладом слугують розробки підрозділа Dinema в Lonati Group [11],  
система управління 2900SL компанії Stäubli автоматів Rumi, програмне 
забезпечення Art-Gen автоматів Busi Giovanni, мікропроцесори Deimo на автоматах  
Nova D.  

Розширення можливостей при застосуванні комп’ютерних технологій на 
автоматах для виготовлення шкарпеток прослідковується на одноциліндрових 
машинах X Machine та XT Machine компанії Santoni. Обладнання має автоматичну 
систему з керуванням від мікрокомп’ютера, систему відбору голок, якою 
реалізуються необмежені тривимірні переплетення за технологією 3D Intarsia. 
Технічно автоматом XT Machine допускається в'язання верхньої частини 
спортивного взуття за заданою формою і необмеженою різноманітністю варіантів 
рисунків та кольорової гами. На автоматі забезпечується виготовлення логотипів 
різних кольорів та будь-яких зображень при подачі до чотирьох кольорів та 
розміщенні їх на довільній ділянці. Новизною є в’язання з підвищеною щільністю на 
чверть п’ятки для збільшення жорсткості взуття. Після допоміжної автоматизованої 
обробки верх взуття проходить термофіксацію, цементування підошви, втягування 
шнурків, тобто, як і шкарпетки має повноцінний вид виробу. Стратегічна перевага 
автоматів компанії Santoni - можливість швидкого розроблення та виготовлення 
спортивного взуття при скороченні тривалості виробництва і, що важливо, 
виробничих відходів. 

Оснащення програмним забезпеченням, системами для розробки виробів і 
дизайну забезпечують технологічний перехід до автоматизаваного виготовлення 
шкарпеток. Серед новітнього програмного забезпечення виділяється оновлена версія 
SD на базі графічної програми Rudidraw, яку використовують при створенні 
рисунків і редактування підготовки і управління програмами (впроваджена на 
автоматах Rumi моделі Seven-R). В програмі реалізуються функції управління для 
роботи операторів або майбутніх покупців на інтуїтивному створенні креслень, 
допускається робота зі сканером і принтером з передачею зображень на будь-яких 
графічних форматах. На переважній більшості сучасних автоматів встановлена 
електроніка останнього покоління, яка дозволяє контролювати і управляти 
виконанням команд автомату. Дизайн шкарпеток і керування в’язальним процесом 
задається програмним пакетом Digraph 3 Plus з повною колекцією стилів, що 
допомагає дизайнеру використовувати різні способи отримання виробів з заданими 
властивостями.  

Зміна програм і технологічних параметрів автомату можлива під час роботи як 
через мережу, так і  шляхом підготовлених програм з пам'яті процесора.  

Майже всі шкарпеткові автомати мають кольорову панель керування при 
сенсорному екрані РК - дисплею і клавіатуру для оперативного аналізу процесів 
в'язання шкарпетки, сповіщення та опис місця і причин відмов або зупинок, 
автоматичного тестування і контролю можливих помилок.   

 До інших кардинальних змін для підвищення продуктивності та надійності 
автоматів відноситься скорочення числа механічних передач до 35…40 відсотків, 
що особливо стосується приводів автоматів, де переважає використання крокових 
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двигунів. Це дозволяє змінювати амплітуду обертання циліндричної гольниці на 
будь-який кут для скорочення холостого вибігу циліндру при реверсивному русі при 
в’язанні п’ятки і миска, а також при в’язання шкарпетки в цілому.  

На моделі Ange 14 W компанії Uniplet в’язання п’ятки відбувається за 
електронним способом відбору в’язальних голок, що усуває необхідність 
використання засобів зменшення та збільшення кількості голок. Це призводить до 
підвищення продуктивності на 15…25 відсотків, якщо порівнювати з традиційним 
підходом в’язання п’яткових карманів виробу.  

Важливим рішенням, що впливає на продуктивність та трудоємкість в’язання 
шкарпеток є  перехід до повної автоматизації їх виготовлення при закритті миску на 
обладнанні і усунення з технологічного циклу швейних операцій. Такий  підхід 
закриття пальців на шкарпетках під час роботи маємо на автоматі Seven-R D4S Cloe 
Toe компанії Rumi. Т 

Пристрій D4S для закриття миска шкарпеток компанії Stäubli [12] має  високу 
ефективність через усунення простоїв при незалежній роботі як самого пристрою, 
так і автомату, що збільшує випуск виробів при зменшенні кількості втрат 
сировини. Розробниками заявлено, що використання D4S на машинах для в'язання 
шкарпеток дає надшвидку віддачу інвестицій. Необхідно також виділити автомати 
серії GK725H - GK625H - GK525H компанії Lonati Group, де застосовують 
автоматичну систему зашивки мискового карману SbyS, систему Lin-Toe® автомату 
Jumbo компанії Sangiocomo S.p.A, пристрій Toe Closer від фірми Santoni на 
автоматах HF Super 4.7 PBT та Star-D та автоматах компанії Uniplet. 

Автоматичне з'єднання в мисковому кармані на основі «класичної кеттлевки 
миску шкарпетки» виконується на шкарпеткових автоматах Busi, де застосовують 
пристрій Rimaglio, що при розташуванні рядом з автоматом не впливає його 
в’язальні функції [13].  Зроблено висновок, що повна автоматизація в’язання 
шкарпеток буде необхідним та достатнім стандартом для галузевого 
машинобудування. Це підтверджується високим співвідношенням витрат і доходів 
та швидку віддачу вкладень в розробку та виробництво.  

Необхідно відмітити, що електронний відбір голок і переключення водіїв 
ниток задає швидку зміну асортименту і кольорової гами, переплетень, рисунків, 
розмірів шкарпеток, що практично створює не обмежену кількість варіантів. Серед 
розробок виробників, які спеціалізуються на виготовленні швидкодіючих 
електромагнітних блоків-актюаторів для відбору в’язальних голок вирізняються 
вироби фірми Matrix з технологією, яка забезпечує на шкарпеткових автоматах 
високі динамічні характеристики з над швидким часом переключення, зниження 
енергоспоживання, високу точність та сталу надійність при різних умовах 
виробництва.  

Загальновідомою є важливість контролю за натягом та керуванням швидкістю 
подання нитки: це має суттєвий вплив на виробничі втрати через обриви та зупинки, 
а також на якість виробів. Даний напрямок удосконалення шкарпеткових автоматів 
підтримано фірмою Dinemo Electronics, серед виробів якої вирізняється пристрій 
YOYO для контролю швидкості та подачі ниток для в’язальних машин великого 
діаметру циліндрів, панчішно-шкарпеткових автоматів, плоских в'язальних машин. 
Система базується на датчиках і кроковому двигуні, які включені в ланцюг з 
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програмуванням, налаштуванням та підтримкою заданого натягу в нитці в 
залежності від технологічного процесу в’язання  та виду ниток. Пристрої YOYO 
вільно інтегруються в шкарпеткові автомати, мають графічні системи 
програмування та керування та може оснащатися додатковими аксесуарами при 
розширенні можливостей.  

Також виділяються мікросистеми примусової подачі ниток Ultrafeeder 2 
компанії BTSR International S.P.A, який контролює сталий натяг і необхідну 
швидкість подачі із можливістю накопичення залишкової кількості ниток на 
барабані для створення запасу та унеможливлення руйнувань ниток в в’язальній 
зоні, включаючи систему детекторів вузлів.  

Компанія BTSR виготовляє систему терміналів моделі Smart Matrix 64H, які 
мають електронні датчики IS4F HTS, що дозволяють програмувати і контролювати 
подачу нитки, а також отримати звітність про поточні результати виробництва. За 
словами розробників, використання системи здатне усунути щонайменше 80% 
відходів, які зазвичай трапляються на виробництві.  

Лідером на ринку пристроїв для подачі ниток є фірма Мemminger-IRO [14], 
яка пропонує податчик пряжі нової конструкції EFS 920 з інтегрованою можливістю 
подачі будь-яких ниток, включно з еластичними. Цим усувається потреба в 
переоснащенні автоматів при зміні асортименту. Такі ж функції має податчик ниток 
нового покоління Promofeed, податчик нитки SFE з датчиком оптичного волокна та 
мікропроцесором. Останній контролює запас нитки на барабані засобу. Податчик 
MSF 3 CAN з функцією активного контролю натягу ниток ATC ліквідує вплив на 
натяг пряжі зміни розмірів бобін та якості пряжі. При компонуванні контролерем 
GTN реалізується централізоване регулювання натягом в MSF 3 CAN. В податчиках 
компанії Smart Knit, L.G.L., Electronics S.p.A. натяг регулюється кроковим двигуном 
з модулятором напружень T.W.M. типу К. Наявність електронного блоку управління 
в шкарпеткових автоматах розширює можливості управління вакуумним відбором 
виробів, переключення водіїв ниток пневматичним способом, автоматичною зміною 
щільності різних ділянок шкарпеток на базі крокових двигунів, системою anti-twist, 
орієнтування виробів пристроєм Dream Box Solis, кроковими двигунами для 
управління клинами, датчиками положення типу Lesikar тощо. Лубрикатор Pulsonic 
6 також управляється комп'ютером, що забезпечує оптимальне дозування та 
розподілення мастила через мережу взаємозв’язаних контролерів  типу Controller 
Area Network. 

Висновки до розділу 1 
 

       1. Наведено загальні положення щодо мінімізації розмірів технічних систем за 
рахунок конструкторсько-технологічних рішень, що сприяють підвищенні 
компактності та  відповідній зміні розмірів між елементних з'єднань. Перелічені 
обмеження при проектуванні малорозмірних технічних об’єктів.  
       2. Важливим напрямком зменшення розмірів складових елементів технічних 
систем є обґрунтування допустимих та раціональних норм коефіцієнтів запасу 
міцності, допустимих напружень, ймовірностей безвідмовної роботи за рахунок 
підвищення середніх значень границь міцності матеріалів, зниження середніх 
значень робочих навантажень, зниження дисперсій навантажень та характеристик 
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міцності, аналізу досвіду експлуатації та статистичних даних про відмови 
конкретних деталей певного виду обладнання.  
       3. Електронний сектор у синергії з механічним має вирішальне значення для 
високого технологічного профілю, що характеризує все виробництво. Наведені 
новітні рішення щодо автоматизації, комп’ютеризації та електроніки, які 
дозволяють значно спростити та зменшити розміри конструкцій механізмів 
шкарпеткових автоматів при розширенні їх технічного та технологічного 
потенціалу.  
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РОЗДІЛ 2. ОЦІНКА ДИНАМІЧНИХ НАВАНТАЖЕНЬ В ВЯЗАЛЬНІЙ 
СИСТЕМІ ШКАРПЕТКОВИХ АВТОМАТІВ 

 
2.1. Аналіз досліджень ударної взаємодії голки з клином 

 
Питанням визначення сил, що діють при ударі голки з клином, присвячено 

значна кількість робіт, узагальнення яких представлено в [15, 16, 17]. Положення 
щодо ударних навантажень важливі для аналізу факторів впливу, а також слугують 
для переходу обчислень в розрахунках навантаженості, довговічності та надійності. 

В роботі [18] вперше розглядалися причини руйнування гачків голок і вперше 
було зроблено висновок про те, що визначальною є циклічна ударна дія сил на голку 
під час проходження нею замкової системи в’язального механізму.  

З теорії удару класичного курсу Опору матеріалів відомо, що ударну 
взаємодію тіл можна описувати рядом методів, а саме: хвильовим, дискретним, за 
моделлю Герца, енергетичним тощо. На вибір моделі для опису ударного процесу 
голки з клином при одночасному впливі пазів голкового циліндру необхідно 
враховувати косий варіант удару, складну форму в’язальної голки та її специфічне 
розміщення в пазу з спеціальним згином та інші фактори. Окрім того, на вибір 
також впливають точність результату, його наочність для аналізу та практичної 
цінності. Саме різноманітність підходів призвела до значної кількості моделей, які 
відтворюють ударну взаємодію голки з клином. 
          Результати найперших динамічних досліджень припадають на роботу [19], де 
використовується закон збереження енергії при переході в потенціальну енергію 
деформацій голки при ударі з кінетичної її переносного руху разом з циліндричною 
гольницею. Враховувалися елементи торії Герці про відповідність сили контакту 
при локальній деформації ударі статичному стиску голки. Звісно, враховуючи 
малість місцевих деформацій, було прийнято рішення ними нехтувати. Як результат, 
отримано формули, за якими вперше кількісно можливо оцінити вплив колової 
швидкості п’ятки в’язальної голки і  кута нахилу клину. 

В роботі [20] представлено розв'язок задачі на основі дискретної моделі з 
припущенням прямого удару голки по клину. В результаті з'явилася інформація 
важлива для практичного вжитку про додатковий вплив жорсткості в парі клин-
голка, сил тертя між голкою клином та пазами, а також масою робочого органу. 
Враховуючи низькі технологічні швидкості шкарпеткових автоматів, що 
досліджувалися було зроблено хибний висновок, що підвищення швидкостних 
режимів суттєво не впливає довговічність голок через їх значний запас для п’яток за 
критерієм міцності. 

Хвильову теорію удару застосовували в роботах [21], де була представлена 
теорія ударних хвиль стосовно напружень, які передавалися від п’ятки до гачка 
голки. Була також сформульований висновок, за яким причиною відмов гачків голок 
названо дію циклічних симетричних навантажень при взаємодії з клинами, що 
опускають і підіймають голку.    

Практична реалізація висновків Петрова Є.І. полягала в інноваційному 
удосконаленні стержня голки, який полягав в зміні форми її стержня з наявними 
проти хвильовими ділянками та стимулювало конструювання так званих 
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протиударних голок, які в подальшому взяли до випуски відомі в трикотажному 
машинобудуванні європейські компанії. 
            Роботи [22-24] присвячені дослідженню центрального прямого удару голки 
по клину, коли швидкість удару перпендикулярна до поверхні. Це передусім мало 
місце при вертикальному відносному переміщення в’язальних голок та їх взаємодії з 
горизонтальними обмежувальними клинами. За результатами досліджень вперше на 
практиці при проектуванні та впровадженні автоматів було використано для 
зменшення руйнувань голок з інтенсифікацією швидкісних режимів спеціальних 
пружних стержнів, які також виконують функції штовхачів.  

Широко висвітлено питання ударної взаємодії голок з клином в зарубіжних 
виданнях. Наприклад в [25] проаналізований вплив на руйнування голок 
технологічних навантажень від дії сировини, що переробляється на шкарпетковому 
автоматі: враховані сила натягу пряжі, коефіцієнти тертя, маса голки тощо, а також 
окремо розділено взаємодію з клинами різного призначення. До недоліків моделі 
відносять нехтування силою інерції голки при відносному та переносному рухах, 
тертям гачка голки з пряжею та режимами пуску та зупинок автоматів. 

В [26], розглядаючи взаємодію голки з клинами приходять до висновку з 
наявності двох періодів руху голки: короткочасного, який характеризує саме удар, 
та усталеного, коли голка рухається під дією клину 

В формули для визначення складових сил  за результатами роботи [26] 
введена сила опору при відносному до циліндра русі голки вздовж пазів, коефіцієнт 
впливу попереднього згину голки в межах пазу, супротив петлі, що формується на 
голці, але прийнято припущення про не важливість дії сил інерції та доцентрової 
сили голки, що особливо важливо при збільшенні швидкості обертання циліндру 
автомату. 

Математичний опис сил на етапах руху голки вздовж клину виконаний в 
статті [27], де окрім того, представлені положення по урахуванню геометрії 
замкових систем. Одначе в [28] спростовують значущість впливу натягу пряжі при 
в’язанні на величину ударної сили як при взаємодії з нахиленим клином, що 
підіймає, так і при опусканні.  Доказано, що вплив мастила в пазу циліндра та на 
клинах має більшу вагомість. 
За результатами досліджень Піпи Б.Ф. [29] зроблено висновок, що жорсткість в парі 
голка та клин має значний вплив на значення ударної сили та зумовлена передусім 
крученням та згином п’ятки. При побудові математичної моделі значні похибки 
вносяться саме при аналітичному визначенні параметру жорсткості. Особливо 
впливає консольна дія ударного навантаження на п’ятку голки по відношенню до 
вісі її стержня, що створює згинальний момент, який призводить також до згину її  
стержня  в  пазу  циліндра. Окрім  того,  як  правило,  відсутня  необхідна вихідна 
інформація про геометрію, фактори навантаження та фізичні константи об’єкту 
розрахунку, що ускладнює перехід до принципово більш точних розрахункових 
моделей. Тому значення приведеної жорсткості голки в системи клин - голка - паз 
доцільно виконувати експериментальним способом за осцилограмою вільних 
затухаючих коливань після ударного періоду та вводити додаткову правку. 
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При необхідності оперативного визначення загальної жорсткості npC  
використовують аналітичний підхід з урахуванням наступних складових 
жорсткостей системи: жорсткість 1C  зминання голки та клину в зоні удару; 
приведена жорсткість 2C  згину та скручування п’ятки голки; приведена повздовжня 

3C  та згинальна 4C  жорсткості стержня голки відповідно; приведена жорсткість 

5C стінки пазу голкового циліндру. 
У відповідності до результатів досліджень в [17] визначальними є 

жорсткості 2C … 4C , а жорсткостями 1C  та 5C  можна нехтувати без впливу на 
точність розрахунку npC . 

Приведення  жорсткості  п’ятки  голки  2C   виконували  з  урахуванням 
геометричних параметрів в системі клин - голка – паз за формулою [30]: 

                                              αC/CC p=2  
з відповідними залежностями для голки з підігнутим стержнем: 
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де α - кут нахилу робочої поверхні клину; µ , ρ  - коефіцієнт та кут тертя 
п’ятки голки з клином відповідно; xC  та yC  - жорсткості п’ятки голки в напрямку 
осей x  та y . 

Вирази для розрахунків xC  та yC , які наведені в [30], дозволяють обчислити 
жорсткість 2C . 

Повздовжню жорсткість стержня голки, яка знаходиться в пазу циліндра, 
виконували за формулою [16] та даними експерименту: 
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де oω , iω  - власна частота коливання голки та її i -ої ділянки з сталою площею 
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- приведена жорсткість i -ої ділянки голки. 

За інформацією в [16] маємо 6
3 10042 ⋅= ,C Н/м. 

Використовуючи значення npC , 2C  та 3C , за формулою 1
4

1
3

1
2

1 −−−− ++= CCCCnp  

визначалася приведена згинальна жорсткість стержня голки 4
4 10745 ⋅= ,C Н/м. 

Порівняння величин складових жорсткостей підтверджує необхідність урахування в 
подальших розрахунках жорсткості стержня голки при його згині в момент удару по 
клину.                     

Враховуючи напрямок досліджень стосовно голок в круглов’язальних 
машинах великого діаметру циліндрів, вплив згину стержня голки, що є важливим 
для шкарпеткових автоматів, не враховувався. В роботі [17] виконано 
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систематизацію і узагальнення результатів попередників та на цій основі 
запропоновано комплексний підхід до практичних розрахунків ударного 
навантаження голок специфічного для в’язальних машин великих габаритів. 
Для попередніх розрахунків значень максимальних сил, що виникають в голці при 
ударі об нахилений клин пропонується спрощена формула 
                                                     onpxmax FCmtgVF +⋅= α ,                                              (2.1) 
де   m  - маса голки; 
 α  - кут нахилу профілю робочої поверхні клину до горизонталі; 
 xV  - горизонтальна складова швидкості п’ятки голки, яка дорівнює лінійній 
швидкості точок на поверхні голкового циліндра з діаметром D  при обертанні з 

частотою n (
60
nDVx
π

= ); 

npC  - приведена жорсткість голки при боковій та повздовжній взаємодії з 
нахиленим клином; 

oF  - сила опору руху голки в пазу циліндру, яку створюють спеціально для 
запобіганню самовільного опускання голки в пазу під дією сили тяжіння (в 
шкарпеткових автоматах маємо не замкнуті пази проходження п’яток).  

Сила oF  є рівнодійною наступних сил:  
- рівномірно розподіленою по лінії контакту реакції, яка виникає в 

результаті введення голки в паз циліндру з підігнутим стержнем; 
- додатковими складовими реакцій, які виникають при дії клина на п’ятку 

голки; 
- тиском пружних поясків з виникненням, як наслідок, сил тертя. 

Для розрахунків з більшою точністю рекомендується формула виду[15]:  
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де враховують наступні додаткові параметри: 
      cK  - коефіцієнт, що враховує вплив додаткової деформації згину голки в момент 
удару;  
      m/bh 2= - коефіцієнт демпфірування, який характеризує процес затухання 
коливань;  
     b - коефіцієнт демпфірування;  
     δ  логарифмічний декремент коливань (δ  визначали за віброграмою затухаючих 
коливань голки за формулою )X/Xln(

ii mm 1+
=δ  при 

imX  і 
1+imX  як суміжних 

амплітудах коливань за осцилограмою. 
Після підстановки значень параметрів конструкції замкової системи отримано 

наступні вирази: 
а)  для замикального клину, що підіймає голку ( î

ïä 38=α )  
                   xoo V,,F,F,F 1664062305503820 2 +++= ;                                    (2.3, а) 
б)  для кулірного клину, що опускає голку  ( o

êë ,547=α ) 
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                 xoo V,,F,F,F 8915293104755090 22 ++⋅+= − .                                 (2.3, б) 
 

В розрахунках циклів навантаження при взаємодії п’ятки стержньових 
елементів з робочими нахиленими поверхнями клинів приймали припущенням їх 
одноразового удару, тобто при неперервному контакті між п'яткою та поверхнею 
клина. Для підвищення точності розрахунків за критерієм втомленісної міцності  
доцільно дослідити можливість відскоку п’яток стержньових елементів від клинів з 
нахиленою робочою поверхнею, що дозволить встановити реальне число циклів 
навантаження робочих елементів. 

Умови силового замикання пари п'ятка - клин та їх вплив на параметри після 
ударного руху голки розглядали в [15] на прикладі в’язальних голок на основі 
положення динамічного аналізу з урахуванням пружно-інерційних характеристик 
тіл взаємодії та дисипації їх енергії при коливаннях. Отримано, що розрив 
кінематичної пари голка-клин після їх удару визначається за умовою: 

    mtghVF)//(KCmtgV xoCnpx ⋅+≥−⋅⋅ απδα 241 2    при  1≤tsin dω ,  
а колова швидкість голкового циліндру, при якій можливий розрив пари п’ятка 
голки – клин визначається за формулою:   

                       )mh)//(KCm(tg/FV Cnpox ⋅−−⋅⋅≥ 241 22 πδα .                (2.4) 
На прикладі шкарпеткового автомату з голковим циліндром з діаметром 

=D 3
″

4
3 отримали, при коловій швидкості ≥xV 1,64 м/с або n =328,5 об/хв., реальний 

відскок п’ятки голки та її повторне навантаження. Це спонукає до уточнення числа 
циклів навантаження. 

 
2.2. Визначення степені впливу параметрів замкової системи на динамічні 

навантаження 
 

Залежність (2.2) в роботі [15] представлено в замкнутій уніфікованій формі 
полінома, який отримували чисельно-аналітичним методом із застосуванням 
обчислювального експерименту 

+⋅+⋅−+⋅+−−= −− 2343 1039541014211490109844460016455512 αα ,C,F,m,,V,,F npox  

              npnpxxo C,CV,V,F, ⋅⋅+⋅⋅+⋅++ −− αα 652 10521210892618200550 .               (2.5)                       
Отримана поліноміальна модель дозволяє встановлювати за величиною та знаком 
коефіцієнтів рівняння регресії степінь впливу різних факторів на величину 
навантаження. Аналіз формул (2.2) та (2.3) дозволяє зробити висновок, що 
максимальне значення сили maxF  впливають: кут α  нахилу робочої поверхні клину 
до горизонталі; маса голки m ; горизонтальна складова xV  швидкості п'ятки голки; 
приведена жорсткість голки npС ; сила опору oF  руху голки в пазу циліндру. 
           Значення параметрів xV  та oF  задаються на проектування, голку розглядаємо 
як незмінну складову одиницю з сталою масою, що зумовлено використанням голок 
стандартного виробництва), тобто на зменшення величини сили удару в парі голка – 
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клин на одноциліндрових автоматах впливають такі кореговані параметри як  
приведена жорсткість npC  та кут α  нахилу профілю робочої поверхні клину до 
горизонталі. 
       Оптимізації параметрів в’язальної системи круглов’язальних машин типа МС 
присвячена робота [31]. Задача оптимізації включала визначення таких параметрів 
системи, при яких ударна сила в парі голка-клин буде мінімальною. До розгляду 
приймалися наступні параметри: α  - кут зустрічі п’ятки голки з клином в момент 
удару; ρ - кут тертя голки по клину; т - приведена маса голки; С  - приведена 
жорсткість в парі голка- клин; F - навантаження, що діє на голку при ударі; 1F  - 
сила, яка зумовлена статичним тиском п’яток голок на клин; V - колова швидкість 
голкового циліндру, яка дорівнює лінійній швидкості п’ятки голки; a  - плече дії 
динамічного навантаження; b  - плече опорної реакції (глубини голкового пазу). 
       Аналіз показав, що по стпені впливу параметрів замкової системи на динамічні 
навантаження параметри розміщуються в наступному порядку: α , ρ , V , С , т , a  
та b . Інші параметри практично не впливають на величину ударної сили. 
     Як показує практика, найбільш доцільно при рішенні питання зменшення сил при 
ударі голки з клином є зменшення С , т , a  та збільшення b , тобто передусім за 
рахунок зміни конструкції клинів. 
        Оскільки маса голки є не керованим параметром, а кут зменшення кута нахилу 
клину супроводжується збільшенням протяжності замкової системи, що суперечить 
загальній задачі зменшення розмірів в’язальної системи, розглядаємо зміну 
конструкції клинів, що впливають на зменшення жорсткості в парі голка-клин. 

 
Висновки до розділу 2 

 
1. Розглянуто ретроспективу та сучасний стан досліджень щодо динамічних 

навантажень на голку при ударній взаємодії з нахиленими клинами. Вибрано модель 
розрахунку відповідної сили з урахуванням специфіки шкарпеткових автоматів. 

2. Проаналізовано вплив параметрів в’язальної системи на величину ударної 
сили та виділено жорсткість пари голка-клин як визначальний для мінімізації 
розмірів замкової системи при одночасному зменшенні сили удару. Запропоновано 
для зменшення жорсткості в парі голка-клин розгляд змін в конструкціях клинів. 
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3. МІНІМІЗАЦІЯ ЗА РОЗМІРАМИ ЗАМКОВОЇ СИСТЕМИ ВЯЗАЛЬНОГО 
МЕХАНІЗМІУ АВТОМАТУ 

 
3.1. Основні положення розрахунку клина замкової системи автомату за вимогою 

мінімізації розмірів 
 

Розглядаємо питання проектування замкової системи в’язального механізму 
автомата за умовою мінімізації її геометричних розмірів та при заданих обмеженнях 
за втомленою міцністю та податливістю клинів, що утворюють замкову систему. 

Завдання формулюється для клинів з податливою гранню, яка представляє 
собою дві консольні та поперечну балки із змінним моментом опору площ 
поперечних перерізів по їх довжині та полягає в визначенні їх геометрії і розмірів за 
умовою забезпечення рівної міцності при заданому переміщенні та з урахуванням їх 
специфіки та вимог технологічного процесу. 

Відома традиційна конструкція клина, у якої робоча грань контакту п’ятки 
голки з клином є податливою за рахунок пазу, який розміщений за робочою гранню 
[32]. В статті [33] представлено основні положення до комплексного підходу при 
розрахунках геометричних параметрів цієї грані при забезпеченні вимог за 
характеристикою жорсткості та втомленої надійності в детермінованій і 
ймовірнісній  формах. В роботі [34] наведено  розрахунок такої грані за вимогою 
забезпечення рівної надійності заданою величини за критерієм міцності, яка б не 
перевищувала обмежену границю втомленості пластини клину при умовах 
реального навантаження. 
          Для підвищення податливості пластини клину можна використовувати 
конструкцію, яка утворена двома консолями та поперечною балкою, послідовність 
розрахунку форми та розмірів якої  маємо в роботі [35]. Враховуючи, що 
запропонована конструкція передбачає згинальні моменти, які змінюються вздовж, 
за довжиною консолей, то, звісно, що таким чином, при підборі сталого поперечного 
перерізу за максимальним згинальним моментом в місці защемлення отримували 
перебільшений запас матеріалу для забезпечення умов  міцності за всіма 
поперечними перерізами консолей за виключенням місця защемлення консолей.  

З класичного курсу опору матеріалів відомо, що для мінімізації розмірів та 
маси консолі при умові збільшення в необхідних випадках її податливості, 
рекомендуються консолі рівного опору до згину, в яких за всіма перерізами 
нормальні напруження на робочій поверхні консолі будуть однаковими ті не 
перевищуватимуть допустимого напруження. Очевидно, що в розрахунках будь-
яких пружних елементів треба враховувати основні дві суперечливі вимоги, а саме: 
забезпечення умови міцності та одночасне виконання вимог необхідної 
податливості. З теорії розрахунків пружних елементів до прямої задачі відносять 
обчислення геометрії та розмірів консолі як елементу податливої робочої грані при 
виконанні вимог за податливістю, а за вимогою на міцність повинен задовольнятися 
необхідний запасу. 

Об’єктом обрано конструкцію клину з податливими гранями шкарпеткового 
автомату та розрахунки  його геометричних параметрів, виходячи з мінімізації 
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габаритів клину, умовами статичної міцності та максимально допустимого прогину 
податливої грані клину (рис.3.1).  

Таким чином, розробляємо рекомендації щодо розрахунків геометрії та 
розмірів клинів, які мають податливу робочу грань з консольними балками змінного 
моменту опору площ поперечних перерізів за їх довжиною при забезпеченні умови 
рівної міцності та заданих технологічних переміщень.   

Розглядаємо консольну балку довжиною l , яка має прямокутний поперечний 
переріз, товщину h  та ширину a  у випадку симетричного навантаження 
зосередженою силою F , яка прикладена до її вільного кінця. Можливими 
варіантами основних перерізів консолей з рівним опором при зміні їх розмірів за 
довжиною є такі, що: 

а) мають сталу висоту const)x(h =  при змінній ширині var)x(a = ;  
б) мають сталу ширину const)х(a =  при змінній висоті  var)x(h = ; 
в) мають сталу площу поперечного перерізу, для якої 

const)(h)(a)x(h)x(a == 11 ( таку консоль  називають «констєра»), де )(а 1  та )(h 1 - 
геометричні параметри кореневого перерізу консолі в місці її защемлення.  

Тип консолей за варіантом (а) характеризується зміною за висотою балки по 
параболічному закону [36]:         

                                                   [ ] х
b

F)x(h
σ

6
= .                                               (3.1) 

Такий профіль значно обмежує застосування таких балок,  оскільки ускладнює 
конструкцію клину. Складність технологічності виготовлення при профілюванні 
консолей типу (в) може повністю компенсуватися забезпеченням міцності при 
композитних балках, що зберігає постійну кількість не перерізаних волокон за 
довжиною консолі) [37], але не підходить для консолей з сталевих матеріалів. Далі 
будемо розглядати тип (а) консолі, для якої маємо сталу товщину  h  при зменшенні 
її ширини ( )ха  в напрямку до умовно вільного кінця консолі.  

Враховуючи досвід щодо проектних розрахунків, зрозуміло, що з достатньою 
точністю наближення може застосовуватися звичайна балкова теорія, так як за 
довжиною консоль в конструкції клину значно перевищує її поперечні розміри 
(ширину та товщину). Виходячи з цього, достатньо і необхідно брати до уваги 
повздовжні нормальні напруження при дії згинального моменту, так як при 
енергетичній теорії, яка представлена в [38], неточностями розрахунку при згині від 
складової деформації зсуву можна нехтувати, бо маємо пропорційні квадрату 
товщини по відношенню до довжини консолі, але при цьому значно погіршується 
наочність результатів розрахунку. 
       Задану податливість С  розглядаємо як відношення прогину вільного кінця 
консольної балки )(і 0ν  до навантаження та  визначаємо за формулою: 

                                                                
( )

( ) 3

3

1
40

hEa
l

F
С кк νδν

== ,                                      (3.2) 
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де 
)(
)(к

к 0
0

ν
ν

δν =  - коефіцієнт, який враховує форму консолі за величиною прогину, 

який визначається за відношенням максимального прогину ( )0кν  на вільному кінці 
к -ої балки з рівним опором  стосовно прогину  балки  ( )0ν  при незмінних розмірах, 
h  та a (1) кореневого перерізу балки; 

Е  - модуль пружності матеріалу балки. 
Тоді за умовою міцності при заданому навантаженні F  маємо 

                                                  kp
h)(a

Fl σ≤
21

6 ,                                                  (3.3) 

де  kpσ  - нормальне напруження, яке критичне за величиною і, як правило, дорівнює 
допустимому [ ]σ . Можливі інші значення меж, що забезпечують необхідний запас 
міцності.  

Якщо враховувати першу умову (3.2) при розрахунку за податливістю, що 
зумовлена, перш за все, технологічними міркуваннями, після підстановки в (3.3) та 
певних перетворень отримуємо  залежність виду 

                                                kp

/

к
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CE

l
F σ

δ
σ
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=

31

2

22

1
23 ,                            (3.4) 

яка допускає визначення ширини перерізу ( )1а  в кореневому перерізі консолі за 
місцем защемлення за умовами збереження міцності і забезпечення заданої 
податливості.   Аналізуючи  умову (3.4), очевидна ефективність з використанням 
матеріалів, які мають високу повздовжню міцність і більш низький модуль 
пружності Е  або при збільшенні коефіцієнту форми при прогині кνδ  при умові 
профілювання балок з рівним опором згину. В першому випадку маємо окрему 
задачу, що виходить поза межі даної задачі, а другий варіант розглядаємо більш 
детально. 

Враховуємо умову рівної міцності 

                                                             
22 1

66
h)(a

Fl
h)x(a

Fх
= ,                                              (3.5) 

якщо ( ) consthh == 1 , маємо ( ) ( )
l
xaхa 1= , звідси ширина консолі буде змінюватися 

за лінійним законом в залежності від координати х  . Так, наприклад, при lx =  
ширина буде дорівнювати ( )1а , а при 0=x  ширина матиме нульове значення). Для 
забезпечення умови міцності за критерієм дотичних напружень визначаємо 
найменшу з можливих ширин балки за умовою 

                                                           [ ]ττ ≤⋅=
min

max
max ha

Q
2
3 .                                          (3.6) 

Тоді, з врахуванням  поперечної сили FQmax = , отримуємо [ ]τh
Famin 2

3
≥ .  
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         Отже, реальний контур консольної балки у вигляді трапеції має обмеження  за 
умовою міцності ширини ( )1а  та ( ) minаа ≥0 , а задача полягає в виборі  
раціонального відношення поміж величинами цих ширин для забезпечення заданої 
за умовою податливості.   

Далі деформацію консолі із змінним поперечним перерізом ( )0кν  задаємо за 
деформацією балки прямокутного сталого перерізу, що повторює кореневий переріз 
в защемленні консолі ( )0ν  за формулою, що наведена вище: 

( ) ( )00 νδν ν ⋅= кк . 
Зрозуміло, що при незмінній висоті  перерізу h  для балок з рівним опором (рис.3.1) 
величина коефіцієнту кνδ  залежить від степінь виду трапеції консольної балки, що 

визначається коефіцієнтом форми ( )
( )1
0

а
аск = .  

        На першій стадії розрахунків величини кνδ  вихідну балку із змінною шириною 
дозволяється замінювати балкою із сталою шириною, що відповідає середньо 
арифметичному ширині кореневого ( )1а  та вільного кінцевого ( )0а  поперечних 
перерізів. Для більш точного обчислення величини кνδ  використовують залежності, 
що отримуються при інтегруванні диференційних рівнянь для пружної лінії балок, 
що мають змінний поперечний переріз [39]. Очевидно, що момент інерції площини 
поперечного перерізу балки буде функцією ( )xJ , який залежить від еквівалентного 
( )1J  кореневого перерізу в защемленні та виконуються розрахунки в послідовності 

для балок із сталим перерізом [36]. Так як розраховані рівняння не є зручними при 
користуванні, то використовують наперед обчислені та складені до таблиці значення 

кνδ  при ряду величин кс .  
Для розрахунку коефіцієнтів кνδ  з використанням спрощених формул 

можливе використання методом поперечних перерізів, яке представлено в роботі 
[40]. При цьому підході балку представляють у вигляді п  однакових пірамід з 
рівною висотою, яка дорівнює n/l  і виконують заміну і -тої від кінця балки 
піраміди на паралелограм, який має сталу висоту і розміри поперечного перерізу h  і 

( )1150 +− += iii aa,a . За схемою розрахунку в кінцевому перерізі і -го елементу 

прикладається поперечна сила F  та згинальний момент виду ( )1−= i
n
lFM i , а 

величини прогинів від їх дії обчислюються за класичними рівняннями опору 
матеріалів. Тоді вертикальне переміщення іν  кінця перерізу консолі через 
деформації і -го паралелепіпеда дорівнюють 111 −−− += iiiі xθνν , коли 1−іθ  є 
відповідним кутом повороту паралелепіпеда. Виходячи з умов, сумарне 
переміщення кінцевого перерізу консолі при ширині ( )0a  буде дорівнювати  

                                         ( ) ( )∑ ==
=

n

i
кiк

1
00 νδνν ν .  

Тоді, виконавши ряд перетворень, отримаємо 
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При великих значеннях п  формула стає громіздкою, при цьому майже не 
підвищуючи точність обрахунків. Тому доцільне обмеження при п =2, що 
призводить до спрощеної залежності виду 

                                                   







+

+
+

=
кк

ік сс 31
1

3
7

2
1δ .                                          (3.7) 

Виконаємо оцінку при визначенні кνδ  за методом повздовжніх перерізів. В 
цьому випадку вихідну балку з трапецієвидною формою (рис.1) замінюємо балкою з 
сталою шириною ( )0а  (рис.3.2, а) та двома балками трикутної форми (рис.3.2, б), які 
мають за основу ( ) ( )01 аа − .  

 
Рис. 3.1. Консольна балка у вигляді трапеції: ( )1а , ( )0а  - ширини кореневого та кінцевого 

перерізів; h - товщина балки; F - зосереджена сила 
 

Враховуючи аксіому незалежності дії сил, маємо  
                                                         21 FFF +=  
  і величини навантаження 1F  і 2F  визначаємо за умовою, щоб прогин ( )01ν  

балки із сталим перерізом при ширині ( )0а  і прогині ( )02ν  балки у вигляді 
трикутника в кінцевому перерізі був рівний. Для балок сталої ширини ( )0a  
отримуємо 

                                                    ( )
( ) 3

3
1

1
0

4
0

hEa
lF

=ν .                                               (3.8) 

 Використовуючи інтеграл Мора, розраховуємо прогин вільного кінця консолі 
з трикутною формою, яка має жорсткістю виду 

                     ( ) ( ) ( ) ( )
l
xJ

l
xhaha

l
xhxaxJ 1

333

1 12
1

12
1

12
==






== .  

Після підстановки маємо ( )
2

3
2

2 2
0

EJ
lF

=ν .  
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Тоді для балки із сталим перерізом ( )
EJ

Fl
3

0
3

=ν , маючи рівність ( )
12
1 3

1
haJJ == , 

відношення прогинів дорівнює 
( )
( ) =0

02

ν
ν

1,5. 

 Таким чином, прогин консолі із змінним перерізом при рівному опорі  є значно  
більшим від консолі сталого перерізу та з жорсткістю при однакових умовах  
навантаження та міцності.  

 
                                    а)                                                                     б) 

Рис. 3.2: а - балка із сталою шириною ( )0а ; б - складена балка з трикутною формою; 1F , 2F  - 
сили від сумарної дії сили F  

 

Відповідно при ( ) ( )
12

01 3

2
h)aa(J −

=  і ( )
2

3
2

2 2
0

EJ
lF

=ν  отримаємо залежність 

виду                                            ( )
( ) ( ) 3

3
2

2
01

6
0

h)aa(E
lF

−
=ν .  

Тоді з рівняння ( )01ν = ( )02ν  або після підстановки 
( ) 3

3
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0
4

hEa
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=
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3
2
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−
 

буде                                                     
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3
0

2 21
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F

a
F

−
=   

і далі                                                ( ) ( ) ( ))aa(
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F 01
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2 1
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При умові 21 FFF +=
( ) ( )

( ) )
a

aa(F
0

01
3
211

−
+=  та після підстановок і перетворень 

отримаємо                                      =кνδ
( )

( ) ( ) ( )
( ) 2
1
0
3

120
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або остаточно                                                  
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3
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=
к

к cνδ .                                          (3.8) 
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Обчислення  кνδ  при величині коефіцієнту форми, наприклад ( )
( )1
0

а
аск =

10
6

= , дає 

похибку обчислень за формулою (3.7) порядку 2,75%, а при використанні формули 
(3.8) відповідно – 3,01%, тобто похибки розрахунків знаходяться в межах 
допустимих для інженерного застосування. 
 

3.2. Практична реалізація положень розрахунків замкової системи 
шкарпеткового автомату за умовою мінімізації розмірів 

 
          Розглядаємо праву консольну балку. Величину 1F =9,8 Н визначали при 
розкладанні сили F  на систему двох паралельних сил, що не утворюють пару сил 
[41].  

 
Рис.3.3. Розрахункова схема пружної пластини клину: х - координата точки прикладання сили 

 
Позначення )( 01ν  і )( 02ν - прогини вільних кінців консольних балок з 

прямокутною і трапецієвидною формами від дії сили 1F . За формулою (3.8)  

                                               
3

3
1

1
1

4
0

h)(Ea
lF

)( =ν ,        

при b,Hl 80−= =8,5 мм - довжина консольної балки; 510112 ⋅= ,E МПа – модуль 
пружності сталі ШХ15 [42, 43]; В)(а =1 =3,8 мм - ширина балки в кореневому 
перерізі, яка визначалася за умовою міцності при згині  розрахункове значення 

)( 01ν =0,0875 мм, що знаходиться в межах {0,0744; 0,099}мм за скриншотом прогинів 
в [44]. 

До «ідеальних» відносять консолі з сталим опором згину, умова рівної 
міцності  

                                                        
21

66
h)(a

Fl
)z(a

Fz
= ,                                            (3.9) 

звідки                                                         z
l

)(a)z(a 1
= ,                                            (3.10) 
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Рис. 3.4. Розподіл еквівалентних напружень на поверхні пружної пластини прямокутної форми  

При В =3,8 мм, Н =10,9 мм 
 

тобто, «ідеальна» консоль має вид трикутника, де )z(а  - ширина перерізу 
трапецієвидної консолі в залежності від відстані z  від вершини трикутника. Таку 
консоль не можемо приєднати до поперечної балки. Також виконуємо перевірку 
консолі на зріз в небезпечному перерізі з мінімальною шириною за формулою (3.6): 

                                                    [ ]ττ ≤=
)z(ha

Q

min

max
max 2

3 ,     

де 1FQmax = - поперечна сила; [ ]τ  - допустиме дотичне напруження при зрізі 
([ ] [ ]στ 60,= =199,8 МПа). 

За результати розрахунків допустима ширина консолі в місці приєднання 
=)z(amin 0,11 мм. 

Оскільки консоль приєднується до поперечної балки з шириною b=3 мм, то за 

умовою (3.10) отримуємо ==== 3
58
831
,
,b

l
)(a)bz(a 1,34 мм, що перевищує 

допустиме значення. Для зменшення концентратора напружень приймаємо 
)(amin 0 =2,3 мм. Зв'язок між прогинами θνν )()( 00 12 =  досліджувався в [45] та 

визначається за коефіцієнтом форми трапеції 
)(а
)(а

k і
і 1

0
= (для прямокутної консолі 

к =1, оскільки const)(а)(а)х(аі === 10 ).  
Зв'язок  іθ  і ік  - за формулою (3.8) 

1
2

3
≥

+
=

і
і к

θ .                

При =)(a 1 3,8 мм та розрахунковому )(a 0 =2,3 мм, збільшення прогину 
консольної балки рівної міцності в порівнянні з прямокутною становить 

83
322

3

,
,

+
=θ =1,152 рази, а саме 101015210875002 ,,,)( =⋅=ν мм. 

Виконано моделювання пластини за критерієм прогину )( 02ν при зміні )(аі 0  
в межах 2,3 та 3,8 мм з інтервалом в 0,5 мм при сталих l , h  та 1F . На рис.3.5 та 3.6 
показано для випадку )(аі 0 =2,3 мм розподіл прогинів та нормальних напружень за 
точками пластини. 
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За рис.3.4 очевидне виконання умови міцності =maxσ 323,1 МПа [ ]σ< =333 
Мпа, за рис. 3.5 – виконання умови рівної міцності вздовж консолі (локальні 
відхилення мають місце в закріпленні консолі та у концентратора напружень).  

 

 
Рис. 3.5. Розподіл прогинів пружної пластини з консолями трапецієвидної форми 

при )(аі 0 =2,3 мм  та H =10,9 мм 

 
 
Рис. 3.6. Розподіл нормальних напружень на поверхні пружної пластини з консолями 

трапецієвидної форми при )(аі 0 =2,3мм та H =10,9 мм 
 

При проектуванні за умовою заданої податливості за формулою 

                                              
3

1 1
40







==

h
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)(EaF
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С i θν
.                                      (3.11) 

при =)(а 0 2,3 мм та )(а 1 =3,8 мм маємо податливість С =1,029·10-5Н/м. 
Тоді в розрахунках ударної сили необхідна жорсткість становить 

C
K 1
= =0,9718·105м/Н. 

Розглянемо вплив )(аі 0  на довжину балки при умові заданого прогину 

const)( =02ν . Оскільки            θθνν
3

1
12 1

4
00 






==

h
l

)(Ea
F

)()( , 

то при заданих )( 02ν =0,0875 мм після підстановки та спрощення маємо:  
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Тоді b,lH іі 20+= . Для прямокутної консолі при )(а 0 =3,8 мм та 1=к  маємо 
Н =8,5+0,8·3=10,9 мм. 
На рис. 5 показано вплив на довжину балки l  зміни )(аі 0  при сталому прогині  

)( 02ν =0,1732 мм. 

 
a) 

 
Рис. 3.7. Розподіли прогинів пружної пластини при зміні довжини консолей та сталості 

максимального прогину з консолями трапецієвидної форми: 
а) при )(а 0 =3,3 мм маємо Н = 10,6 мм; б) при )(а 0 =2,3 мм маємо Н = 9,87 мм 

 
 Таким чином, при значенні )(а 0 =2,3 мм та відповідному коефіцієнті форми 

mink =0,605 відносна зміна прогину та довжини консолі по відношенню до 
прямокутної  при )(а 0 =3,8 мм відповідно становлять )( 0νε =15,2% та lε =9,6%. 

Графіки [ ])(af iі 0=ν  та [ ])(afl ii 0= , які побудовано за результатами 
обрахунків та комп’ютерного моделювання,  представлені на рис. 3.8 та 3.9. 

 
Рис. 3.8. Графіки прогину іν  в залежності від ширини )(аі 0  консольних балок:  1 - пружної 

пластини в  цілому; 2 – двох консольних балок за результатами розрахунків; 3 – двох консольних 
балок за даними комп’ютерного моделювання 
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Рис. 3.9. Графіки впливу ширини консольних балок )(аі 0  на їх довжину il  при зберіганні 

заданого сталого прогину пружної пластини 
 

Висновок до розділу 3 
1. За формулами (3.7) і (3.8) за умовою сталої висоти h  перерізу консольної 

балки, що має рівний опір деформації згину можна визначити степінь балки у 
вигляді трапеції при забезпеченні вимог за статичною міцністю та величиною 
заданої податливості.  

2. З аналізу формули (3.2), маємо, що зміна коефіцієнту форми за умовою 
прогину iνδ  впливає на довжину консольної балки, що дозволяє мінімізувати 
розміри клинів, що утворюють замкову систему в’язального механізму 
шкарпеткових автоматів.  

3. Порівняльний аналіз результатів розрахунків з даними комп’ютерного 
моделювання пружних пластин підтвердив їх достатній ступень точності. Окрім 
того, формули наведені в розділі є зручними при застосуванні та надані в явному 
виді, що спрощує аналіз впливу керованих розмірів пластини пружини на її прогин. 
Очевидно, що представлений математичний апарат доцільно використовувати 
переважно на етапі попереднього проектування. 

4. Перехід від прямокутних консолей пластини пружного елементу клину до 
трапецієвидних дозволяє підвищити прогин консолі до )( 0νε =15,2% та зменшити 
довжину до lε =9,6% при сталості заданого прогину. 

 5. Залежність (3.11) та графіки рис.3.8-3.9 дозволяють моделювати 
конструкцію пружної пластини клину за критерієм мінімізації довжини її 
консольних складових. 
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ЗАГАЛЬНІ ВИСНОВКИ 
 

       1. Наведено загальні положення щодо мінімізації розмірів технічних систем. 
Перелічені обмеження при проектуванні малорозмірних технічних об’єктів.  
       2. Зазначено, що важливим напрямком зменшення розмірів складових елементів 
технічних систем є використання допустимих та раціональних норм коефіцієнтів 
запасу міцності, допустимих напружень, ймовірностей безвідмовної роботи за 
рахунок підвищення середніх значень границь міцності матеріалів, зниження 
середніх значень робочих навантажень, зниження дисперсій навантажень та 
характеристик міцності, а також аналізу досвіду експлуатації та статистичних даних 
про відмови конкретних деталей певного виду обладнання.  
       3. Наведено новітні рішення щодо автоматизації, комп’ютеризації та 
електроніки стосовно шкарпеткових автоматів, які дозволяють значно спростити 
конструкції механізмів та зменшити їх розміри при одночасному розширенні їх 
технічного та технологічного потенціалу.  
      4. Розглянуто ретроспективу та сучасний стан досліджень щодо динамічних 
навантажень на голку при ударній взаємодії з нахиленими клинами. Вибрано модель 
розрахунку з урахуванням специфіки шкарпеткових автоматів. 
       5. Проаналізовано вплив параметрів в’язальної системи на величину ударної 
сили та виділено жорсткість пари голка-клин як визначальний для мінімізації 
розмірів замкової системи при одночасному зменшенні сили удару. Запропоновано  
зменшення жорсткості в парі голка-клин за рахунок змін в конструкціях клинів. 
      6. За формулами (3.7) і (3.8) за умовою сталої висоти h  перерізу консольної 
балки, що має рівний опір деформації згину можна визначити степінь балки у 
вигляді трапеції при забезпеченні вимог за статичною міцністю та величиною 
заданої податливості.  
       7. Показано, що зміна коефіцієнту форми за умовою прогину iνδ  впливає на 
довжину консольної балки, що дозволяє мінімізувати розміри клинів, що утворюють 
замкову систему в’язального механізму шкарпеткових автоматів. Формули, які 
наведені в розділі 3 є зручними при застосуванні та надані в явному виді, що 
спрощує аналіз впливу керованих розмірів пластини пружини на її прогин.  

8. Перехід від прямокутних консолей пластини пружного елементу клину до 
трапецієвидних дозволяє підвищити прогин консолі до )( 0νε =15,2% та зменшити 
довжину до lε =9,6% при сталості заданого прогину. 

 9. Представлена залежність (3.11) та графіки рис. 3.8-3.9, які дозволяють 
моделювати конструкцію пружної пластини клину за критерієм мінімізації довжини 
її консольних складових. 
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