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Первая твердотельная зона возникает вблизи поверхности камеры, 
вторая зона несвободного падения элементов – в верхней части камеры, 
третья зона сдвигового потока – вблизи свободной поверхности в нижней 
части загрузки. С ростом скорости массовые доли второй и третьей зон 
возрастают за счет первой зоны. С приближение скорости к критическому 
значению, вторая зона стремится к максимуму, а третья – к нулю. 

Процесс измельчения преимущественно ударным действием осущест-
вляется на границе ВС перехода между второй и третьей зонами. Основной 
процесс измельчения преимущественно истиранием осуществляется в 
верхней части третьей зоны при быстром течении со значительным гради-
ентом. Процесс измельчения преимущественно разнонаправленным раз-
давливанием возникает в нижней части третьей зоны при замедлении по-
тока. Кроме того, в нижней части первой зоны могут иметь место локаль-
ные очаги измельчения частичным вертикальным раздавливанием. 

Для анализа влияния режима движения загрузки на процесс измельче-
ния были использованы выбранные безразмерные параметры движения, 
принятые в качестве критериев эффективности измельчения [9]. Они ха-
рактеризуют массовое распределение зон загрузки Кба, Кза и Кп, ее обора-
чиваемость Ко, скорости и удельные энергии Еб, Т и Ез характерных зон за-
грузки, относительный момент и мощность ψN0.5 сопротивления приводу 
загруженного барабана. 

Был разработан алгоритм определения параметров движения загрузки 
на основе аналитико-экспериментального метода. Получены зависимости 
координат х и у линии скольжения АВ в параметрической форме: 
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sinsin

sinsinp
b ; p – приведенное давление; γ – объемный вес за-

грузки; α – угол наклона свободной поверхности к горизонтали; θ – угол 
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В статье представлена методика расчета на прочность несущего каната 

подвесной канатной дороги с учетом сил кручения, возникающих при переме-

щении каната по башмаку линейной опоры. 
 

Расчет несущего каната подвесных канатных дорог основан на пред-
положении, что канат подвергается только растяжению [1, 2]. Однако на-
блюдения за работой подвесных канатных дорог дают основание предпо-
ложить кручение несущих канатов, происходящее от сопротивления 
скольжению несущего каната относительно башмаков линейных опор. 

Авторами теоретически и экспериментально доказано, что несущий 
канат от действия сил трения испытывает кручение, а его проволоки  до-
полнительно нагружаются [3, 4, 5]. 

Для исследования влияния кручения, возникающего при перемещении 
несущего каната по башмаку линейной опоры канатной дороги на его 
прочность воспользуемся формулами, полученными в [3]: 

– для участка раскручивания 

















































cossinr
2

P

ÀÀÀ

À

cos
ÀÀÀ

PÀ
cos

A2

1

2

P
Ò

E

2
122211

12

2

2
122211

222

11

ð ;    (1) 

– для участка закручивания 
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где р
 
– суммарное напряжение от растяжения и кручения несущего ка-

ната; Ð,Ò  – соответственно, натяжение и сопротивление перемещению ка-

ната; Å  – модуль упругости; ,r  – соответственно, радиус и угол свивки 

слоя проволок каната; 221211 À,À,À  – коэффициенты жесткости каната, опре-

деляемые из работы [6]. 
Пределы изменения сопротивления Р  по отношению к натяжению Т , 

согласно [1], были приняты в пределах от 0 до 0,4. 
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Расчеты проводились для каната ГОСТ 3090 – 73 диаметром 45 мм 

при различных значениях 
Т

Р
. 

Результаты расчета напряжений представлены в табл. 1. 
Растягивающие напряжения (МПа) в слоях проволок несущего каната 

ГОСТ 3090-73 диаметром 45 мм были определены при значении запаса 
прочности 2,8 в зависимости от продольных сил сопротивления трению 
несущего каната относительно башмаков линейных опор. 

 

Табл. 1. Влияние кручения на напряжения растяжения проволок несущего 
каната 

 

Номер 
слоя 

Значения 
Т

Р
 

Деформация 

0 0,1 0,2 0,3 0,4 

0 
703 715 728 740 752 раскручивание 
703 620 538 455 372 закручивание 

1 
656 673 690 708 725 раскручивание 
656 573 490 407 325 закручивание 

2 
640 639 637 635 634 раскручивание 
640 578 516 453 391 закручивание 

3 
642 672 702 733 763 раскручивание 
642 547 453 358 264 закручивание 

4 
641 625 610 594 579 раскручивание 
641 592 544 495 446 закручивание 

Х 641 592 544 495 446 закручивание 
 

Анализ данных табл. 1 показывает, что разность максимальных растя-
гивающих напряжений при раскручивании и закручивании несущего кана-
та, при отношении силы трения к натяжению несущего каната свыше 0,2 
достигает 200 МПа и более. Вследствие этого быстрее наступит усталость 
материала канатной проволоки, и соответственно, снизится срок службы 
несущего каната. Для уменьшения напряжений в проволоках от кручения 
несущего каната и, соответственно, повышения его стойкости, отношение 
расчетной силы трения к натяжению несущего каната следует принимать 
не более 0,2. 

Вследствие технологических несовершенств закрытые канаты изго-
тавливаются с различными длинами проволок в одном слое. Поэтому ко-
роткие проволоки перегружаются, а длинные недогружаются, и сам канат 
принимает форму винтовой спирали с радиусом вR , который является 

обобщенным показателем различия длин проволок каната. 
Для обеспечения безопасности эксплуатации закрытых канатов под-

весных канатных дорог было внесено допустимое значение радиуса волни-
стости кв RR 055,1 , полученное без учета кручения каната вследствие воз-

действия силы трения, возникающего при его перемещении  относительно 
башмака линейных опор. 
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ВНУТРИКАМЕРНОЙ ЗАГРУЗКИ БАРАБАННОЙ МЕЛЬНИЦЫ 

 
Разработана модель трехфазного движения загрузки рабочей камеры мель-

ницы. Приняты безразмерные критерии для оценки производительности и энер-

гетической эффективности рабочего процесса. Установлены рациональные тех-

нологические и конструктивные параметры барабанных мельниц при реализации 

многостадийного измельчения. 

 

Традиционная теория рабочих процессов барабанных мельниц осно-

вывается на двухфазном «водопадном» режиме движения загрузки. Счита-

ется, что измельчение осуществляется лишь ударным действием при пере-

ходе элементов с параболических на круговые траектории [1-4]. Однако 

исследования выявили существенное расхождение гипотезы с эксперимен-

тальными данными. Были предприняты отдельные попытки создания тео-

рии трехфазного режима движения загрузки [5-8], не увенчавшиеся успе-

хом. 

Картину установившегося движения загрузки при стационарном вра-

щении барабана (рис. 1) можно условно разделить на три зоны. 
 

 
Рис. 1. Реализация измельчения в барабанных мельницах: I – твердотельная 

зона загрузки; II – зона несвободного падения; III – сдвиговый слой: 1 – измель-

чение ударным действием; 2 – истиранием; 3 – разнонаправленным раздавлива-

нием; 4 – частичным вертикальным раздавливанием 
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На рис. 3, 4 наведені віброграма руху та амплітудно-частотні характе-
ристика для тримасної вібраційної системи (рис. 2, в).  

 
 
Рис. 3. Віброграма руху тримасної вібраційної системи 

 
Рис. 4. Амплітудно-частотна характеристика (б) чотирьохмасної вібраційної 

системи 
 

У даній схемі маси з’єднані послідовно одна з одною, збудник коли-
вань розташований на масі ущільнюючої плити, між масами  m1 і m2 мож-
ливий удар. Така схема є достатньо ефективною при використанні відцен-
трового віброзбудника, що розміщений на масі m2 за рахунок реалізації ві-
броударного режиму роботи.  

Висновки.  
1. Проведений аналіз отриманих схем показав, що наявність двох па-

ралельно розташованих пружних елементів дає можливість отримати  де-
кілька ефективних режимів роботи трамбівки.  

2. Виявлені раціональні зони роботи вібротрамбовки. На рис., а,  на-
ведено режим руху, що задовольняє умовам використання ударного режи-
му (маси 1m  і 2m  перебувають в протифазі), цим запропоновано новий 
принцип додаткового підсилення вібраційної дії на середовище реалізаці-
єю синфазного руху двох мас вібросистеми. 

3. Передача максимальної енергії робочого органа за рахунок внеску 
вищих гармонік. Технологічна ефективність вкладу енергії вищих гармонік 
реалізується за рахунок цілеспрямованого використання удару і вібрації, 
що забезпечується застосуванням додаткових обмежників коливань і від-
повідним підбором їх жорсткості, вибором раціонального співвідношення 
часу удару і періоду коливань. Досягненням цього рішення створюються 
передумови для створення високоефективних машин з мінімальною енер-
гоємністю. 
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С целью уточнения влияния допустимого значения радиуса волнисто-
сти каната, запишем условие прочности наиболее нагруженной проволоки 
каната 

Z

â
âîëð


  ,      (3) 

где р  – суммарное напряжение от растяжения каната и его кручения; 

в  – предел прочности материала канатной проволоки; вол  – напряжение 

растяжения проволоки каната, имеющего волнистость и определяемого, 
согласно [7] по формуле 

 32
21

2â
âîë cosrsincosrcos

ÅÒR



  ;  (4) 

221424121 АААА  ; 

121424112 АААА  ; 

3442241143  ААА , 

здесь 442414 ,, ААА  – коэффициенты жесткости, учитывающие различие длин 

проволок в одном слое, определяемое из [7]. 
Экспериментальные испытания на разрыв несущего каната [1] при на-

личии изгиба и без него показали отсутствие снижения его разрывного 
усилия при действии поперечной нагрузки, причем во всех случаях обрыв 
каната происходил вне мест его закрепления. 

Поэтому изгибные напряжения от поперечной нагрузки не были учте-
ны в уравнении прочности несущего каната (3). 

Авторами было проведено теоретическое исследование влияния кру-
чения несущего каната от действия продольных сил сопротивления на ра-
диус волнистости исходя из условия прочности несущего каната. 

Для этого приведем зависимость (3) с учетом (1, 2, 4) к безразмерному 
виду: 
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Расчеты, проведенные с использованием (1, 2, 4, 5), показали, что до-
пустимое значение радиуса волнистости, полученного с учетом кручения 
составило 1,045 kr , что меньше в сравнении с [8] на 0,01 kr . 
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ВИНТОВОЙ КОНВЕЙЕР С ГИБКИМ РАБОЧИМ ОРГАНОМ  
 
В статье представлена методика расчета каната винтового конвейера с ра-

бочим органом на основе каната двойной свивки. 

 
Винтовые конвейеры с гибким рабочим органом (цилиндрическая 

винтовая спираль) используются для непрерывной подачи цементного рас-
твора при строительстве, разгрузке железнодорожных вагонов, погрузке 
ядохимикатов в самолеты и их сброса на полях, при борьбе с вредителями 
сельского хозяйства, подаче кормов в животноводческих комплексах, за-
грузке сырья в литьевые машины, экструдеры и реакционные аппараты в 
химической промышленности, для транспортирования смесей в пищевой 
промышленности, медикаментов в фармацевтической промышленности. К 
основным недостаткам винтовых конвейеров с гибким рабочим органом 
относятся: низкая производительность (максимальный рекомендуемый 
внутренний диаметр желоба гибкого шнека составляет 100 мм), низкая на-
дежность, высокая изгибная жесткость транспортирующей спирали, при-
водящая к ускоренному износу желоба и увеличению потребляемой мощ-
ности [1, 2]. 

Задача повышения производительности и вероятности безотказной 
работы винтовых конвейеров, уменьшения допустимого радиуса изгиба 
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таких задач пов’язані з розв’язком диференційних рівнянь, які лише для 
найпростіших динамічних систем мають аналітичний розв’язок, а в інших 
випадках розв’язку не існує, або він надто громіздкий. Крім цього аналіти-
чний розв’язок таких рівнянь не завжди відображає реальні процеси і не 
дає можливості наочно побачити картину процесу ущільнення. 

Існує декілька методів наближеного розрахунку складних систем ди-
ференційних рівнянь, які покладені в основу сучасного програмного забез-
печення для проектування будівельних конструкцій та машинобудування. 
Таке програмне забезпечення розраховане на користувача, метою якого є 
проектування машин чи конструкцій на рівні інженера чи проектувальни-
ка, а тому не дає можливість проаналізувати розрахунок та внести корек-
тиви в його алгоритм, що, звичайно, обмежує можливості користувача як 
науковця. 

Для об’єктивного аналізу та вивчення динамічних систем необхідно 
мати математичний апарат, що орієнтований на вивчення процесів при 
ущільненні будівельних сумішей вібраційними машинами. При цьому вар-
то використати еволюційний підхід, який передбачає аналіз роботи про-
грами для найбільш вивченої, найпростішої одномасної динамічної систе-
ми (рис.2, а) з подальшим ускладненням її (рис.2, б-г). 

Як виявилось чисельний метод розрахунку дає можливість отримати 
віброграми руху не лише у сталому режимі а і в перехідних. Таким чином 
не складає великих труднощів отримання віброграми для будь-якої частоти 
коливань системи у сталому режимі. На основі таких віброграм було побу-
довано амплітудно-частотні характеристики для одно- и та двомосної сис-
тем (див рис. 2, а, б), які за якісними показниками цілком відповідають 
класичній теорії коливань для найбільш вивчених простих динамічних си-
стем.  
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Рис. 2. Схеми вібраційних систем трамбовок: a) дномасної; б) двомасної; 
в) трьохмасної; д) чотирьох масної 


