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структивной связи между нормальными и тангенциальными колебаниями, описывает возникновение 
фрикционных колебаний в упругой системе, в которой не вводится искусственная разница между стати-
ческим и динамическим коэффициентами трения. 

В зависимости от значений параметров динамической системы тормоза возможны три варианта ко-
лебаний тормозной колодки: затухающие, установившиеся релаксационные и установившиеся квазигар-
монические. Зависимость коэффициента трения тормоза, при котором возникают колебания в тормозном 
механизме, от угла наклона подвески колодки – линейная, от отношения жесткостей двух конструктив-
ных связей в нормальном с2 и тангенциальном с1 направлениях – нелинейная. При этом минимальное 
значение коэффициента трения, при котором возникают установившиеся колебания, соответствует слу-
чай, когда с1 = с2. 
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ДО ПИТАННЯ РОБОТИ РОТОРА ШАХТНОГО ВЕНТИЛЯТОРА ГОЛОВНОГО 

ПРОВІТРЮВАННЯ В УМОВАХ НЕСПІВВІСНОСТІ ПІДШИПНИКОВИХ ОПОР 
 

Вступ. Зростання інтенсивності робіт на вугільних і рудних шахтах, а також збільшення глибини 

видобутку і довжини підземних виробок на гірничо-видобувних підприємствах можливе тільки за умови 

подачі у них значних об'ємів повітря. При цьому пов’язане з цим зростання робочих параметрів вентиля-

торів має досягатися без збільшення габаритів, які вже наприкінці минулого століття досягли своєї межі 

по технологіях виготовлення, монтажу та транспортабельності [1]. 

З урахуванням законів подібності встановлено, що продуктивність вентилятора пропорційна першій 

ступені, а нагнітальний тиск – квадрату частоти обертання, тобто, змінюючи частоту обертання привід-

ного двигуна, можна істотно впливати на аеродинамічну характеристику машини [1]. 

У каталогах і технічній документації [2] виробників вентиляційного обладнання наведені гранично 

допустимі частоти обертання роторів за умовами їх працездатності. Вибираючи вентилятор, часто орієн-

туються саме на цю величину при визначенні параметрів двигуна вентилятора. Відомий ряд випадків [1], 

коли вентиляційний режим знаходиться значно нижче зони економічної роботи, встановленого на шахті 

типорозміру вентилятора. А робота машини в режимі закритої заслінки характеризується пульсуючими 

навантаженнями, підвищеною вібрацією, що незмінно призводить до відмов підшипникових вузлів рото-

ра. 

Мета роботи. 1. Проаналізувати вплив неспіввісного розташування підшипникових опор шахтного 

вентилятора головного провітрювання (на прикладі ВЦД-4,7) на статичний і динамічний прогини вала. 2. 

Проаналізувати зміну навантажень на підшипникові вузли з урахуванням отриманих залежностей. 

Матеріали та результати досліджень. До появи технологічного дисбалансу роторів шахтних ве-

нтиляторів головного провітрювання приводить їх конструктивна особливість, пов'язана з тим, що під-

шипникові опори не мають спільної рами і встановлюються на окремих плитах безпосередньо на бетон 

фундаменту з подальшим підливанням плит. При цьому горизонтальність вала і співвісність опор досяга-

ється тільки за рахунок виставлення плит і корпусів при монтажі [3 – 4]. 
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Крім того, міжопорні відстані в цих машинах такі, що прогин валів становить до 10 – 15 мм, а нахил 

шийок підшипників – 2 – 2,5 мм / м [4]. 

Зазвичай час служби шахтних вентиляторів головного провітрювання визначається терміном екс-

плуатації підшипникового вузла (хоча розрахункова довговічність підшипникового вузла перевищує 10 – 

15 років, він є одним з найменш надійних елементів), від надійності якого багато в чому залежить беза-

варійна робота всього вентилятора. На частку підшипникових вузлів припадає понад 50% всіх аварійних 

ситуацій [4 – 6]. 

Для оцінки впливу неспіввісності на величину опорних реакцій складена розрахункова схема ротора 

шахтного вентилятора ВЦД-4,7. Розглянемо ротор вентилятора у вигляді статично невизначеної системи, 

навантаженої розподіленим навантаженням від ваги вала інтенсивністю q, а також зосередженої від ваги 

диска G, розташованого посередині вала (рис. 1). 

 
Рис. 1. Основна розрахункова схема ротора центробіжного шахтного вентилятора  

головного провітрювання (ВЦД - 4,7) 

 

Розкриємо статичну невизначеність, використовуючи метод сил [7]. Для цього складемо канонічне 

рівняння методу сил, яке виражає в математичній формі запису умови еквівалентності основної і заданої 

систем. Тобто умову, яка допускає, що відносні переміщення у напряму віддаленого зайвого зв'язку від 

спільної дії зовнішнього навантаження і невідомого зусилля повинні дорівнювати нулю. 

 

х1 ∙ 𝛿11 + ∆1Р= 0,      (1) 

 

де Δ11 – відносне переміщення в основній системі у напряму дії моменту Х1; Δ1Р – відносне переміщення 

у напряму дії невідомого моменту Х1, викликане заданим навантаженням. 

Коефіцієнти канонічного рівняння являють собою переміщення точок системи у напряму відкинутих 

зв'язків, отже їх можна знайти за допомогою інтеграла Мора 

 

𝛿11 = ∑ ∫
М1̅̅ ̅̅ ∙М̅1

Е∙𝐼
𝑑𝑥 .     (2) 

 

Будуємо епюри згинальних моментів для основної системи від одиночного і заданого зовнішнього 

навантаження (рис.2). 

 

 
Рис. 2. Епюри згинальних моментів від одиничного моменту М̅ 
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Оскільки розглянута система складається з прямолінійного вала, для якого жорсткість у межах його 

довжини постійна (ЕI = const), то інтеграл Мора обчислюємо за способом А.К. Верещагіна: 

 

𝛿11 = ∑ ∫
М1̅̅ ̅̅ ∙М̅1

Е∙𝐼

𝑙

0
𝑑х =  

1

Е∙𝐼
∙ (

1

2
∙ 𝑙 ∙ 1 ∙

2

3
) =

𝑙

𝐸∙𝐼∙3
.             (3) 

 

Будуємо епюри згинальних моментів для основної системи від заданого зовнішнього навантаження 

q і G (рис. 3). 

 
Рис. 3. Епюри згинальних моментів від розподіленого навантаження q і зосередженої сили G 

 

Знаходимо величину переміщення ∆1р за такою формулою: 

 

∆1р=
1

Е ∙ 𝐼
∙ [∫ М1

̅̅ ̅̅ ∙ Мр(𝑞) 𝑑𝑠 + ∫ М1
̅̅ ̅̅ ∙ Мр(𝐺) 𝑑𝑠] = 

= −
𝑙2

48∙𝐸∙𝐼
∙ (2 ∙ 𝑞 ∙ 𝑙 + 3 ∙ 𝐺).    (4) 

 

Підставляємо отримані значення в рівняння (1) та запишемо: 

 

Х1 =
𝑙∙(2∙𝑞∙𝑙+3∙𝐺)

16
 .      (5) 

 

Таким чином, розкривається статична невизначеність системи. 

Розраховуємо опорні реакції при співвісному розташуванні підшипникових опор на валу (рис.1) ви-

ходячи із умов рівноваги для довільної плоскої системи сил [7]: 

 

∑ 𝐹𝑖𝑦 = 0; 𝑌𝐵 + 𝑌𝐴 − 𝐺 − 𝑞 ∙ 𝑙 = 0; 

∑ 𝐹𝑖𝑥 = 0; 𝑋𝐴 = 0;       (6) 

∑ 𝑀𝐵 = 0; 𝑀 − 𝑌𝐴 ∙ 𝑙 + 𝐺 ∙
𝑙

2
+ 𝑞 ∙ 𝑙 ∙

𝑙

2
= 0. 

 

З розв’язання рівнянь рівноваги випливає, що опорні реакції приймуть вигляд: 

 

𝑌𝐴 =
10 ∙ 𝑞 ∙ 𝑙 + 11 ∙ 𝐺

16
;                                𝑌𝐵 =

6 ∙ 𝑞 ∙ 𝑙 + 5 ∙ 𝐺

16
. 

 

При обертанні вала, що несе незбалансований диск, вісь вала під дією відцентрової сили прогина-

ється і здійснює прецесійний рух, описуючи деяку поверхню обертання. Зі збільшенням кутової швидко-
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сті прогини осі зростають і стають особливо значними з наближенням кутової швидкості до деякого пев-

ного (критичного) значенням; відповідне число обертів також називають критичним [7]. 

Конструкцією шахтних вентиляторів головного провітрювання передбачено застосування валів ро-

тора довжиною до 11 м. Вал під дією як власної ваги, так і ваги робочого колеса вже спочатку при мон-

тажі має деякий прогин, який задає додаткові навантаження на підшипникові опори ротора. 

Відомо [7], що при збільшенні кутової швидкості вище критичної, значення прогинів осі вала знову 

зменшується, а центр ваги диска все більше наближається до геометричної осі обертання; останнє явище 

називають самоцентруванням. Відбувається воно на зарезонансних швидкостях обертання ротора, коли 

головна центральна вісь ротора прагне переміститися до геометричної осі обертання, причому тим біль-

ше, чим вище кутова швидкість обертання ротора. 

Обертання ротора вентилятора ВЦД-4,7 відбувається на дорезонансних частотах, що не дає можли-

вості зменшити прогини вала за рахунок самоцентрування. 

На базі цих даних була складена розрахункова схема ротора шахтного вентилятора головного прові-

трювання ВЦД-4,7 (рис. 4), в якій враховано: 

1. Виникаюча через конструктивні особливості неспіввісність підшипникових опор, введена через 

кут α між геометричною віссю О і головною центральною віссю обертання ротора О
΄΄
. 

2. Прогин вала в результаті дії власної ваги і ваги змонтованого на ньому робочого колеса. 

З урахуванням кута неспіввісності підшипникових опор вирази для опорних реакцій в положенні 

статичної рівноваги вала приймуть такий вигляд: 

 

𝑀 =
𝑞∙𝑙+3∙𝐺

12
∙ 𝑙 ∙ cos 𝛼 ;                         𝑌𝐵 =

5∙𝑞∙𝑙+3∙𝐺

12
∙ cos 𝛼; 

𝑌𝐴 =
7∙𝑞∙𝑙+9∙𝐺

12
∙ cos 𝛼;    𝑋𝐵 = (𝑞 ∙ 𝑙 + 𝐺) ∙ sin 𝛼.       (7) 

 

Динамічну складову реакцій у підшипникових опорах можна визначити, вважаючи робоче колесо 

зосередженої масою, яке з урахуванням статичного прогину вала при рівномірному обертанні буде руха-

тися з деяким відхиленням від геометричної осі ротора. 

 
 

Рис. 4. Розрахункова схема ротора центробіжного шахтного вентилятора головного провітрювання  

(ВЦД - 47У) з урахуванням прогину вала і заданої через кут α неспіввісності підшипникових опор 

 

Тоді у розрахунковій схемі для визначення опорних реакцій необхідно враховувати відцентрову си-

лу інерції робочого колеса 

 

𝐹и = 𝑚 ∙ 𝑒 ∙ 𝜔2,                   (8) 
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де m – маса робочого колеса (для ВЦД-4,7 дорівнює 10700 кг); е – значення прогину вала в місці розта-

шування робочого колеса (динамічний прогин); ω – робоча частота обертання валу (для ВЦД-4,7 дорів-

нює 42 рад / с). 

З достатнім ступенем точності величину прогину вала можна визначити за формулою [7] 

 

е =
𝑒0

𝜔кр
2

𝜔
−1

,      (9) 

 

де: е0 – початковий ексцентриситет (статичний прогин); ωкр – критична кутова швидкість. 

Вважаючи, що середня площина робочого колеса залишається перпендикулярною до осі обертання 

вала, то критичну кутову швидкість можна визначити за залежністю [7] 

 

𝜔кр =
𝑘

𝑙
∙ √

𝐸∙𝐽

𝑚∙𝑙
,                     (10) 

 

де E – модуль пружності (2·10
11

 Па); I – осьовий момент інерції поперечного перерізу (для ВЦД-4,7 дорі-

внює 0,0134 м
4
); m – маса робочого колеса (для ВЦД-4,7 дорівнює 10700 кг); d – діаметр валу (для ВЦД-

4,7 дорівнює 0,72 м); k – коефіцієнт, що залежить від затискних властивостей підшипників [7]. 

Якщо підшипники не перешкоджають повороту дотичної до осі вала, то k = 6,93 [7], а величина кри-

тичної кутової швидкості 𝜔кр = 122,46 с
-1

. 

Статичний прогин вала в перерізі, де встановлено робоче колесо, можна визначити за допомогою методу 

початкових параметрів 

 

𝑒0 =
𝑙2

8∙𝐸∙𝐽
∙ (−𝑀 +

𝑌𝐴∙𝑙

6
−

𝑞∙𝑙2

48
).     (11) 

 

На основі отриманих розрахункових даних побудований графік зміни динамічного прогину вала в 

перерізі, відповідному розташуванню робочого колеса відцентрового шахтного вентилятора головного 

провітрювання (ВЦД - 4,7) з кутовою швидкістю ω = 52,5; 42; 39,375; 26,25 і 13,125 рад/с відповідно, 

(див. рис. 5). 

 
 

Рис. 5. Графік зміни величини прогинів від кута неспіввісності підшипникових опор  

ротора центробіжного вентилятора ВЦД-4,7 

 

Таким чином, підставляючи відповідні значення статичного прогину е0 у вираз (9), можна визначи-

ти силу інерції F
и
 , яка діє на робоче колесо при різних умовах робочого режиму ротора відцентрового 

вентилятора ВЦД-4,7. 

З урахуванням відцентрової сили інерції, яка діє на робоче колесо, отримаємо такі вирази для опор-

них реакцій: 
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𝑀 =
𝐺 ∙ 𝑐𝑜𝑠𝛼 + 𝐹𝑢

4
+

𝑞 ∙ 𝑙 ∙ cos 𝛼

6
;               𝑌𝐴 =

𝑀 ∙ (𝑞 ∙ 𝑙 + 𝐺) ∙
𝑙
2

𝑐𝑜𝑠𝛼 + 𝐹𝑢 ∙
𝑙
2

𝑙
; 

𝑌𝐵 =
−𝑀 ∙ (𝑞 ∙ 𝑙 + 𝐺) ∙

𝑙
2

𝑐𝑜𝑠𝛼 + 𝐹𝑢 ∙
𝑙
2

𝑙
;      𝑋𝐵 = [𝑞 ∙ 𝑙 + 𝐺] ∙ sin 𝛼. 

 

На основі отриманих результатів побудований графік (рис. 6) зміни величини опорних реакцій від 

заданих умов неспіввісності підшипникових опор і прогинів вала, при кутовій швидкості обертання ро-

тора ω = 52,5; 42; 39,375; 26,25 і 13,125 рад/с відповідно. 

 

 
 

Рис. 6. Графік зміни опорних реакцій з урахуванням введеного кута неспіввісності двох опор на різних 

робочих частотах обертання вала 

 

Висновки. У результаті проведених досліджень режимів руху ротора (на прикладі шахтного венти-

лятора головного провітрювання ВЦД 4,7) в умовах неспіввісності підшипникових опор встановлено: 

● з урахуванням розподіленого навантаження від ваги вала і зосередженої від ваги робочого колеса 

статичний і динамічний прогини при 5° змінилися на 0,34%, а при 10° на 1,37%, що дає можливість нех-

тувати значенням змінних прогинів в процесі подальшого моделювання руху ротора. 

● реакція в лівій підшипникової опорі з урахуванням масово геометричних параметрів ротора зме-

ншується на 0,38% і 1,52% відповідно. Результуюча навантаження на правій підшипникової опорі при 

існуючих умовах збільшилася на 1,31% і 5,1% відповідно. 

У результаті проведених досліджень бачимо, що величини реакцій у підшипникових опорах, а також 

прогинів вала мають близьку до лінійної залежність від кута не співвісності, а отримані результати є ба-

зою для вивчення характеру навантаження тіл кочення в підшипникових опорах з різними характерними 

особливостями (кутова швидкість обертання вала, величина не співвісності опор і т.д.) 
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ВДОСКОНАЛЕННЯ КОНСТРУКЦІЇ ОПОРНОГО ВУЗЛА  

ВАНТАЖОНЕСУЧОЇ ЦЕНТРУЮЧОЇ РОЛИКООПОРИ  

СТАЦІОНАРНОГО СТРІЧКОВОГО КОНВЕЄРА 

 
Введення. Транспортувальні машини займають важливе місце в комплексній механізації й автома-

тизації виробничих процесів у гірничий промисловості. 

За оцінками фахівців [1, 2, 3, 4], збільшення глибини гірничих виробок зумовить на ряді гірничих 

підприємств підвищення частки витрат на гірничий транспорт шахт, копалень і кар'єрів до 70% від зага-

льних витрат на видобуток корисної копалини при значному зростанні трудомісткості робіт. Тому під-

вищення ефективності підземного і кар'єрного транспорту шляхом досягнення високої організації робіт, 

поліпшення транспортних схем, вдосконалення існуючих і створення нових високопродуктивних транс-

портних засобів, а також ослаблення преса енергетичних проблем вельми важливо для всієї вугільної га-

лузі.  

Серед різноманітності транспортувальних машин, вживаних на кар'єрах і шахтах, для переміщення 

сипких і однорідних штучних вантажів широко поширені стрічкові конвеєри. Унаслідок інтенсифікації 

перевезень значно ускладнилися проблеми забезпечення безпечної і безвідмовної роботи конвеєрів, ско-

рочення витрат на їх експлуатацію і ремонт. У цих умовах більшою мірою виявляється необхідність гли-

бокого розуміння фахівцями в області гірничого машинобудування особливостей роботи, характеру на-

вантаження, причин виходу з ладу основних вузлів, опанування методів їх розрахунку. 

Можливі межі найважливіших експлуатаційних показників транспортних засобів, які визначають 

конкурентоспроможність і економічну ефективність  роботи систем конвеєрного транспорту, - маса ван-

тажу, що перевозиться, і швидкість руху стрічки, - за інших рівних умов визначаються тяговою здатніс-

тю конвеєра. 

Зважаючи на умови експлуатації, що активно змінюються, актуальним є вирішення проблем підви-

щення ресурсу окремих вузлів і продуктивності конвеєрів в цілому. В умовах економічної кризи і браку 

фінансування на підприємствах галузі часто при обслуговуванні вузлів конвеєра, що вийшли з ладу, 

встановлюють використані раніше на інших машинах стрічки, опори і інші вузли, що спричиняє за со-

бою зміни характеристик роботи гірничої транспортної машини. 

Опубліковані раніше роботи по конвеєрному транспорту присвячені дослідженню окремих його ву-

злів при обмеженому числі і діапазоні зміни варійованих параметрів, впливаючих чинників і взаємозв'яз-

ків між ними. Таке спрощення розрахункових схем при дослідженні процесів взаємодії системи «ролико-

опора – конвеєрна стрічка – вантаж», а також недосконалість використовуваних методів досліджень [1, 2, 

3, 4, 5] не дозволяла оцінювати навантаженність, характер коливань, стійкість досліджуваних транспор-

тувальних систем. 

Поява сучасних інформаційних технологій і швидкодіючих обчислювальних машин надає можли-

вість приймати для досліджень вихідні передумови і розрахункові схеми з врахуванням конструктивних 

особливостей транспортних систем не лише для квазістатичних умов, а і виконувати дослідження влас-

них і вимушених коливань всіх елементів системи «роликоопора – конвеєрна стрічка – вантаж». 

Тому застосування системного підходу до завдань вибору й обгрунтування параметрів при проекту-

ванні роликоопор на основі узагальнення існуючого досвіду експлуатації приведе до  збільшення ресурсу 

основних елементів конвеєра і забезпечення стійкої роботи всієї машини. 

Мета роботи. Визначення чинників, що впливають на експлуатаційні характеристики опорних вуз-

лів несучих опор стрічкового конвеєра, дозволяють науково обгрунтовано підходити до вирішення різ-

них завдань і розробляти рекомендації при їх проектуванні. 


