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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 
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Рис. 1. Розрахункова схема системи „вібротрамбовка – гггґрунт” 
 

Таким чином регулювання режимів процесу ущільнення може здійс-
нюватись як за рахунок зміни динамічної дії (частота та амплітуда коли-
вань) так і за рахунок зміни статичного тиску на середовище, що ущільню-
ється. В результаті поєднання таких дій передбачається отримання опти-
мальних режимів роботи на всіх стадіях ущільнення. 

Для складання рівнянь руху системи скористаємось принципом Гамі-
льтона [1, 2] у відповідності до якого отримані рівняння руху мас системи, 
яка зображена на рис. 1.  

рух без удару між масами 1m і 2m : 
 
 
                                                                                                                   (1) 
 
 
рух коли відбувається удар між масами 1m і 2m :  
 
 
                                                                                                                   (2) 
 
 

де )(Fгід tf  – змушуюча сила; )(Fпр tf  – притискуюча сила на стрілі екска-

ватора. 
 
Забезпечення значної технологічності вібротрамбівок, як і інших віб-

ро-ущільнюючих машин, значною мірою залежить від фізичної та матема-
тичної моделей вібросистеми “трамбовка - ґрунт”, яка адекватно відповідає 
реальним умовам робочого процесу. В роботі розглядаються дослідження 
моделей середовища із дискретними параметрами, в яких враховані хви-
льові явища, тобто таке поєднання моделей робочої машини з дискретними 
параметрами та середовища з розподіленими дає можливість найбільш ре-
ально відобразити процеси, що відбуваються при ущільненні будівельних 
сумішей.  

Складність таких процесів безумовно затрудняє вирішення задач ви-
бору та обґрунтування моделей ущільнюючих машин, а тим паче дати од-
нозначну відповідь щодо режимів роботи таких машин. Методи рішення 
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путем совершенствования структуры гибкого рабочего органа является 
весьма важной и актуальной. 

Авторами предложено использование в качестве гибкого рабочего ор-
гана вместо проволоки – прядь каната двойной свивки, позволяющей уве-
личить диаметр желоба винтового конвейера и обеспечить повышение 
производительности и надежности в эксплуатации [3, 4]. 

При перемещении груза гибкий рабочий орган находится в сложном 
напряженно-деформированном состоянии, под воздействием внешнего 
крутящего и растягивающего усилия (рис. 1).  

 
Рис. 1. Расчетная схема канатного рабочего органа 
Для расчета канатного рабочего органа используем уравнения статики 

профессора М. Ф. Глушко [5] 
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где XP , XM , 
nf  – растягивающее усилие, крутящий момент и нормальное 

давление стержневых элементов на транспортируемый груз; 
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, 

К

К

R

dR
 

– относительные продольная, угловая и поперечная деформации; m  – чис-
ло прядей канатного рабочего органа; 

332313221211 ,,,,, AAAAAA  – агрегатные ко-

эффициенты жесткости каната двойной свивки, dR  – изменение радиуса 
свивки пряди каната двойной свивки (рабочего органа). 

Из теории винтовых конвейеров [1] известно, что крутящий момент 
гибкого рабочего органа изменяется пропорционально его длине (от мак-
симального значения в головной части до нулевого в хвостовой), следова-
тельно: 
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где 
0M  – максимальное значение крутящего момента винтового конвейера; 

x  – координата на оси рабочего органа; L  – длина рабочего органа.  
Приводной конец рабочего органа (рис. 2) не имеет осевых и угловых 

перемещений, следовательно, при 0x  0u  и 0 . Для неприводного 

конца возможны два случая: 1 – неприводной конец канатного рабочего 
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органа не перемещается и свободно вращается относительно продольной 
оси (рис. 2, а), 2 – неприводной конец канатного рабочего органа свободно 
перемещается и вращается относительно продольной оси (рис. 2, б). 

В случае закрепления не приводного конца рабочего органа от осевых 
перемещений при Lx   0u  и 0  (рис. 2, а). Решая систему уравнений 

(1) с учетом (2) получим выражения для определения относительных и аб-
солютных линейных и угловых деформаций: 
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где 2

122211 ААА   – определитель системы уравнений (1).  

Абсолютные угловые деформации принимают максимальные значе-
ния для хвостовой части при x = L : 
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Рис. 2. Конструктивные исполнения винтового конвейера с канатным рабо-

чим органом: а – со свободным вращением и отсутствием осевого перемещения 
неприводного конца; б – со свободным вращением и осевым перемещением не-
приводного конца 

 

С учетом (5) уравнения (3) и (4) примут следующий вид: 
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Напряжения кручения канатного рабочего органа, конец которого за-
креплѐн от осевых перемещений: 

  зак

кКР T
С

L
A

L

xA

A

A

L

A
G 





 max44

11
11

22

2

1222max coscos
2

2

2






























 ,             (7) 

155 
 

УДК 624.132.002.51.001.24 

 

І. І. Назаренко, д-р техн. наук, проф.; А. Т. Свідерський, канд. 

техн. наук; О. П. Дедов, канд. техн. наук 
КИЇВСЬКИЙ НАЦІОНАЛЬНИЙ УНІВЕРСИТЕТ БУДІВНИЦТВА І 

АРХІТЕКТУРИ 

Киев, Украина 

 

ТЕОРІЯ І ПРИНЦИПИ СТВОРЕННЯ БАГАТОМАСНИХ           

МАШИН ВІБРАЦІЙНОЇ ДІЇ  

 
В статті обґрунтовується підсилення коливань та передача додаткової енер-

гії від робочого органу до оброблюваного середовища за рахунок управління ру-

хом мас, що коливаються. 

Ефективність нових рішень доводиться аналітичним та експериментальним 

шляхом. 

 
1. Актуальність проблеми. 
Машини вібраційної дії широко використовуються для операцій под-

рібнення, сортування, перемішування, ущільнення тощо. Поряд із реаліза-
цією звичайних гармонічних режимів руху, у вібраційних машинах засто-
совуються й режими, що поєднують вібрацію і удар. Для операцій ущіль-
нення такі машини більш ефективні, ніж звичайні, але водночас більш ене-
ргоємні та матеріалоємні. Крім того, технологічна ефективність цих машин 
значною мірою залежить від конструктивного забезпечення можливості 
реалізації прогресивних режимів роботи. Одним із шляхів вирішення цих 
проблем є застосування системного підходу до прийняття конструкторсь-
ких рішень на основі розгляду спільного руху системи “машина – оброб-
лювальне середовище” із ціленаправленим використанням внутрішніх вла-
стивостей підсистем з реалізацією суб-, суперрезонансних та резонансних 
режимів роботи. 

2. Методика та результати досліджень. 
Для теоретичних досліджень системи “машина – оброблювальне сере-

довище” прийнята схема рис. 1, яка включає в себе середовище, що ущіль-
нюється і виражене коефіцієнтами опору гb  та жорсткості гc , вібромаши-

ну, яка складається з трьох мас 321 ,, mmm  з’єднаних між собою пружними 

елементами жорсткістю  321 ,, ccc , між масами 1m і 2m можливий удар через 

буфер жорсткістю бc та коефіцієнтом опору бb . Вібромашина  використо-

вується як навісне обладнання до екскаватора, з’єднання вібромашини з 
стрілою екскаватора 4m  здійснюється за рахунок обладнання  котре має 

жорсткість вс  та коефіцієнт опору вb . 

Ущільнення будівельної суміші може відбуватись під дією двох скла-
дових: динамічної, яку створюють коливання з заданою частотою та амплі-
тудою, та статичної, що виникає в результаті дії сил ваги трамбівки та гід-
равлічної сили прF  на стрілі екскаватора. 
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на раме 8 и прижимной плитой находятся рессорные (стержневые) элемен-

ты, собранные в кассету 6. Так при движении материала вдоль лотка он 

попадает в рабочую полость, где и разрушается. Компенсация действия 

вибратора достигается с помощью возвратной пружины 7. Между консо-

лью и возвратным механизмом установлена пружина, которая и обеспечи-

вает возвратное действие. В процессе работы стержневые элементы упруго 

деформируются только от силы разрушения частиц материала и имеют вы-

сокую надежность. Они обеспечивают адаптивное воздействие на разру-

шаемый материал. 

На рессорно-стержневой мельнице были проведены эксперименталь-

ные исследования процесса измельчения клинкера. Работа выполнялась в 

лаборатории завода ПРУП «Кричевцементшифер»; просев материала про-

изводился в лаборатории завода на ситах с отверстиями диаметром 3; 2; 1; 

0,5; 0,25; 0,2; 0,08 мм (рис.3). 
 

 
 

Рис. 3. Результаты эксперимента по измельчению клинкера 
 

Проведенные экспериментальные исследования позволили установить 

оптимальные параметры ударного механизма рессорно-стержневой мель-

ницы. Установлено, что данную мельницу наиболее целесообразно приме-

нять для предварительного измельчения клинкера в схеме технологическо-

го процесса до шаровой мельницы. Это позволит значительно снизить 

энергетические затраты на финишное измельчение, существенно умень-

шит износ шаров шаровой мельницы, а также позволит более качественно 

провести технологический процесс измельчения. 
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где G  – модули упругости II-го рода;   – диаметр проволоки рабочего ор-
гана;    – угол свивки проволок 

Напряжения изгиба канатного рабочего органа: 
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Напряжения растяжения канатного рабочего органа: 
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где r  и   – соответственно радиус и угол свивки слоя проволок;   – угол 

свивки; KR  – радиус свивки канатного рабочего органа; E  – модуль упру-

гости I-го. 
В случае свободного осевого перемещения хвостовой части рабочего 

органа при Lx  , 0u  и 0  (рис. 2, б). Тогда  
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Абсолютные линейные и угловые деформации канатного рабочего ор-
гана принимают максимальные значения при Lx  : 
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C учетом (13) уравнения (10) и (11) примут следующий вид: 
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На основании уравнений (10), (11) и (14), (15) получены выражения 
для определения напряжений кручения, изгиба и растяжения канатного ра-
бочего органа, неприводной конец которого не закреплен от осевых пере-
мещений: 
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Для подтверждения полученных теоретических выражений были про-
ведены исследования напряженно-деформированного состояния гибкого 
рабочего органа на экспериментальной установке [6, 7]. 

Проведенные эксперименты показали, что при изменении крутящего 
момента абсолютные продольные и угловые деформации канатного рабо-
чего органа изменяются по линейному закону, характерному так же для 
теоретических зависимостей.  

Разница между экспериментальными и расчетными значениями кру-
тящего момента не превышает 10 %, таким образом, подтверждается спра-
ведливость математической модели напряженно-деформированного со-
стояния канатного рабочего органа.  

В результате исследований установлено, что конструкция гибкого ра-
бочего органа со свободным осевым перемещением хвостовой части пред-
почтительнее, так как напряжения гибкого рабочего органа при закрепле-
нии хвостовой части от осевого перемещения в 2-3 раза превышают на-
пряжения гибкого рабочего органа при свободном осевом перемещении. 
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Решая выражение (11) относительно среднестатистической величины 

площадки контакта, получим: 
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где 
n

k
k

S

S
  безразмерная, относительная величина проекции суммарной 

контактной поверхности деформирования в рассматриваемый момент со-

прикасания частиц материала. 

Таким образом, элементарное приращение среднестатистического 

размера площадки контакта при изменении усилия удара: 
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Решая совместно приведенные уравнения окончательно получаем: 
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Полученное выражение является дифференциальным уравнением, 

описывающим рассматриваемый деформационный механизм измельчения 

частиц материала. Данное уравнение связывает приращение контактной 

поверхности измельчаемых частиц материала при изменении усилия виб-

роударного механизма на dP. 

Модель мельницы приведена на рис. 2. 

 
Рис. 2. Модель рессорно-стержневой мельницы 

 

Вибратор 1, установленный на консоль 2, приводит в движение при-

жимную плиту 4 с помощью прижима 3. Между лотком 5, установленном 


