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НАПРЕЖЕНИЯ В РОТОРА НА ЦЕНТРОБЕЖНИТЕ САЧМЕНИ СЪЕДИНИТЕЛИ С 
ВОДЕЩ ШЕСТЛОПАТЕН РОТОР 
 
Венелин Тасев, Любен Тасев 
 

Минно-геоложки университет "Св. Иван Рилски", катедра „Механизация на мините” 1700 София  

 
РЕЗЮМЕ. Статията разглежда силите, които се пораждат във въртящите се части на ротора. Определят се динамичните и статични натоварвания върху 
отделните елементи – лопатки, главина , опорни дискове. Въз основа на направения анализ е предложена методика за оптималното им оразмеряване. 

 
STRESSES IN THE ROTOR OF A CENTRIFUGAL BALL JOINT WITH LEADING SIXPATH ROTOR 
Venelin Tasev, Lyuben Tasev 
University of Mining and Geology “St. Ivan Rilski”, 1700 Sofia 
 
ABSTRACT. The article discusses the forces that are generated in the rotating parts of the rotor. The dynamic and static loads on individual components - paddles, 
hub, bearing discs.are displayed. Method for optimal sizing is proposed based on the analysis. 

 
Центробежните сачмени съединители (ЦСС) са 

фрикционни механизми, чийто изходен въртящ момент се 
формира от силите на триене между сачмения пълнеж и 
активните повърхности. Свободно насипаните сачми се 
намират в камерите образувани от междулопатковото 
пространство на ротора и стените на вътрешните 
повърхности на съединителя. При разглежданите ЦСС 
роторът е водещ, т.е. той е свързан непосредствено с 
двигателя. С неговото включване роторът се привежда в 
движение. Той тласка сачмите, които под действието на 
центробежните сили се подреждат в плътен цилиндричен 
слой, трият се в активните повърхнини и предават на 
водимата част определен въртящ момент. При това върху 
лопатките на ротора действат определени сили, които 
създават напрежения в него. Тяхното определяне е обект 
на настоящата статия. 
 
 

Изложение 
 

Силата, която действа на една лопатка в установен 
режим се определя от момента, които развива ЦСС, броя 
на лопатките и тяхната дължина. В тази статия се 
разглежда ЦСС с шестлопатен ротор, така че силата 

действаща на една лопатка лN е : 

 

 


c c
л

л a гл

M M1 1
N . . ,N;

6 6 R R
   (1) 

 

където cM  е моментът развиван от ЦСС, Nm; 

л  - дължината на лопатката, m; 

глR  - радиусът на главината, m; 

aR  - активният радиус на ЦСС, m; 

 
Така приетото условие (1) съответства на предаване 

на целия въртящ момент чрез цилиндричната част от ЦСС. 
В някои по-стари конструкции ЦСС, част от въртящия 
момент се предава и чрез капаците. Това променя до 
известна степен силовата картина, като води до известно 
намаляване на напрежението в лопатката. Тук то се 
пренебрегне по следните съображения: 

1. Моментът предаван чрез страничните капаци не 
надхвърля 14%; 

2. Моментът предаван чрез капаците намалява с 
трета степен на радиуса, така че основното усилие се 
явява при най-големия радиус. 

3. Приемането на зависимост (1) води до 
незначително увеличаване на напреженията в лопатките, 
но значително опростява тяхното определяне. 
 

В процеса на ускоряване на двигателя, респективно на 
ротора, върху лопатките действа и динамичният момент: 
 

 


 1
дин c 1

d
M J J ,Nm.

dt
     (2) 

 
При пускане на двигателя, върху ротора въздействат 

два момента - този създаден от съединителя и моментът 
предизвикан от инерционните сили. За да добием 
представа за размера на последния, ще направим 
следните приемливи допускания: 

1. Динамичният момент в процеса на ускоряване на 
двигателя е постоянен и равен на пусковия на двигателя. 

2. Пусковият момент на асинхронния двигател е два 
пъти по-голям от номиналния. 
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3. Инерционният момент на АД е равен на този със 
сачмите на ЦСС. 

При тези условия може да запишем: 
 

дв c н

c дв c

M M 2Md
const

dt J J 2J


  


   (3) 

 

н
сач c c н

c

Md
M J J M

dt J


      (4) 

 
Вижда се, че при приетите условия динамичният 

момент върху лопатките е равен на номиналния момент на 
двигателя, т.е. стойността му не е за пренебрегване. 

 

Точната стойност на ускорението 
d

dt


 може да се 

определи по зависимостта: 
 

 

   


 
 

2 2
дв

d 1
M К ,rad / s

dt J
.    (5) 

 
То зависи както от параметрите на двигателя така и от 

натоварването на ЦСС и инерционния момент на 
системата. Сумарният момент, които действа върху 
лопатката, се определя от сумата на Мдин и Мст. Докато 
първият остава почти постоянен в пусковия процес, то 
вторият нараства с квадрата на входната ъглова скорост. 
Когато двигателят достигне критичната си скорост 
ускорението му рязко спада и динамичния момент е равен 
на нула (виж фиг 1). 

 
Максимална стойност на сумата от двата момента се 

получава при критична скорост на двигателя: 
 

   max дин kp c kpM M M ,Nm;       (6) 

 
Инерционният момент на сачмите Jc в една камера се 

определя съгласно фиг. 2 и известната зависимост: 
 

 
1

a

R
2 2

c

R

J r dm,kgm ;     (7) 

 
Елементарната маса dm съгласно фигура 2 е : 

 
   

 

b
dm r dr,kg,

3 r
 

където r е текущият радиус; 
- ширината на лопатката, m; 

 - плътността на стоманата, kg/m3; 

 - коефициентът на запълване на сачмения пълнеж 0.5-

0.55; 
b- дебелината на лопатката, m. 

 
След заместване и интегриране за инерционния 

момент на сачмите получаваме 
 

   
     4 4 3 3 2

c a 1 a 1
1

J R R R b R R ,kgm .
12 3

 (8) 

 
 
Фиг. 1. Изменение на моментите в пусковия процес 

 

 
 
Фиг. 2. Сили действащи  сачмения пълнеж 

 
Като въведем коефициентите 

 

1
a

b
K

R
     и   1

2
2

R
K

R
 , 

 
съответно получаваме: 
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   4 4 3 2
c a 2 1 2J R 1 K 4K 1 K ,kgm ;

12

      
  

 (9) 

 

Инерционният момент на лопатките лJ  се определя 

съгласно формата на Шнайдер: 
 

 ' 2 2
л л 1J J m a ,kgm ,                  (10) 

 

където '
лJ  е собственият инерционен момент на 

лопатката; 

1m  - масата на лопатката, kg; 

а - разстоянието от масовия център на лопатката до оста 
на въртене. 
 

22 2
2a гл

л
R Rb h

J b h ,kgm ;
12 2

   
     
   

             (11) 

 
Моментът, които се предава на лопатката, в процес на 

ускоряване на двигателя се определя от зависимости: 
 

2
1 cM J ,kgm    и  2

2 лM J ,kgm   

 
Момент върху лопатката получен от натоварването на 

сачмите се получава от допускането, че сачменият пълнеж 
е напълно втвърден и равномерно разпределен. 
 

1

a 11
ог a гл

a 1

R R2М
M R R ,Nm;

R R 2

 
   

  
              (12) 

 
 След известни преобразования се получава : 

 

1

гл
ог 1

a 2

2R 1
M М 1 ,Nm;

R 1 K

 
  

 
                 (13) 

 
Огъващият момент върху лопатките, получен при 

ускорение на двигателя е равен на момента създаден от 
собствения и инерционен момент. 

 
Ускорението  , което получава двигателя, заедно с 

ротора на ЦСС, се определя от зависимостта: 
 

 
   дв c 2

1

M M
,rad / s ;

J

  
                   (14) 

 

където  двM   е моментът, който развива двигателя при 

определена ъглова скорост, Nm; 

 cM   - моментът на ЦСС при определена ъглова ско-

рост; 

1J  - сумарният инерционен момент на всички присъеди-

нени директно към вала въртящи части, kgm2; 
 

    2
1 дв сач л глJ J J J J ,kgm ',                (15) 

 

където  

двJ  е инерционният момент на двигателя, kgm2; 

глJ  - инерционният момент на главината на ротора, kgm2 

 

 
 4 4 2гл

гл гл валJ R R ,kgm ,
2

                 (16) 

 

където глR  е радиусът на главината, m; 

валR  - радиусът на вала на двигателя, m; 

гл  - дължината на главината, m; 

 
Моментът, който развива съединителя се определя по 

зависимостта 
 

  2
сМ k ,Nm;                     (17) 

 
където k е конструктивният коефициент на ЦСС и се 
определя от неговите размери и напълването на камерите 

със сачми 2
Nm / s . 

 
Моментът на съвременните асинхронни двигатели се 

апроксимира от две криви. Едната от нулевата му скорост 
до критичната, а втората от критичната до синхронната. 
Подробно това е описано в (Тасев, 1990). 

За първия участък ( кр0     ) най често се използва 

формулата: 
 

2 2
дв пМ а b M ,Nm;     

 

където пM  е пусковият момент на двигателя, Nm. 

Коефициентите a и b се определят по зависимости: 
 

кр м п м

кр

п м

M M М М
a

b 2a M М

  




  

                 (18) 

 

където: мM  е минималният момент на двигателя, Nm; 

крM  - критичният (максималният) момент на двигателя. 

 

За втория участък кр c    , се използват зависи-

мостите [1]: 
 

 

 

2

дв кр кр

кр н 2

2

н кр

M М P ,Nm;

M М
P ,nm / s ;

   




 

                 (19) 

 

Изменението на ъгловата скорост  t , ускорението 

 t  и моментът развиван от ЦСС-  M t , във времето се 

изразяват със зависимостите: 
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 

 

 

2 2 2

2

c

D B Dt B
t th arth ,1/ s;

2H D 2J 2A

B Dt
t D 4AJch arth ,1/ s ;

D 2J

D B Dt B
M t k th arth ,Nm;

2A D 2J 2A

 
    

 

  
    

  

  
    

  

           (20) 

 

Изменението на горните величини е показано на фиг. 
1. На същата фигура са показани и стойностите на 
сумарните величини, когато действат върху лопатката, а те 

са моментът cM  развиван от ЦСС и моментът създаден 

от инерционните сили лM  и eM : 
 

    

   

c л е 1 л c

л дв c

2 2
л c п

d d
M M M М к J J

d

J J M

J J a k b

        
 

    

      
  

            (21) 

 

Вижда се, че сумарният моментът M  расте с 

нарастване на ъглова скорост и достига своя максимум 
при скорост на близка до критичната. Математичният 

анализ показва, че точните стойности на скоростта   при, 

която определя по зависимостта: 
 

кр
m max

л c

P
,rad / s;

J J
P k k

J




 


 

               (22) 

 

където J е сумарният инерционен момент на вала на 
двигателя, kgm2; 
Р – константа на параболата, която апроксимира кривата 
на  
 

 
кр 2

2

кр н

M
P ,Nms

 

                  (23) 

 
Тъй като P k , то с достатъчна точност може да се 

приеме, че : 
 

m max кр                      (24) 

 

Напреженията на огъване на лопатката при кр   , 

ще бъдат: 
1. От момента създаден от съединителя 

2 гл
ог кр

a

R
M k 1

R

 
   

 
                  (25) 

 
2
крог гл

c 2
1 a

kM R
1 ,Pa

6W Rb

  
    

 
                 (26) 

 
2. От инерционните сили на сачмите. Огъващият 

момент се определя от ускорението на двигателя при 

кр    и инерционният момент cJ  на сачмения сегмент: 

 

 

л

л

2
кр кр

ог кр c

ог 2c гл
л кр кр2

л a 2

M k
M J J

J

M 6J 2R 1
M k 1

W R 1 kJb

 
  

 
      

 

 (27) 

 

3. От инерционния момент на самата лопатка лJ  

 
л

л
ог a гл

a

М
M R R

2R
   (28) 

2
кр кр

л л л

М к
M J J ,Nm

J

 
    (29) 

  2л
ог a гл кр кр

a

J
M R R M k ,Nm

2JR
                    (30) 

  2ог л
ог a гл кр кр2

л a

M 6J
R R M k ,Pa

W 2JR b
      (31) 

 
От изведените зависимости се вижда, че огъващите 

напрежения намаляват с квадрата на дебелината на 
лопатката. Това е напълно разбираемо, само че с 
увеличаване дебелината на лопатката, се намалява 
количеството на активния сачмен пълнеж и се увеличава 
инерционния момент на водимата част на ЦСС. По тези 
причини се търси възможност лопатките да останат по-
тънки. 

 
Фиг. 3. Напрежения в отделните елементи на ротора 

 
На фиг.3 е показано изменението на напрежението при 

различни стойности на главината на ротора за ЦСС 

800/0.6. Видно е, че с увеличаване на глR  напреженията 
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намаляват. Нарастването на главината от конструктивна, 
технологична и стойностна страна също е неприемливо. 
По тази причина в съвременните ЦСС се поставят опорни 
дискове. Направените число-аналитични изследвания 

показват, че при два диска, поставени на разстояние 0.5  

(в средата на главината), напреженията в лопатката са 
малко по-големи от тези при плътна главина. Това 
решение позволява значително олекотяване на ротора, а 
също така е много по-технологично. Диаметърът на 
дисковете най-често се приема равен на половината от 
активния диаметър, а дебелината на лопатката се 

определя при доп 80MPa  . Желателно е те да се 

изпълняват от високовъглеродна стомана. 
 
За инженерни пресмятания може да се приеме, че 

максималния момент, д който се натоварва лопатката е 

равен на максималния момент, които развива двигателя, 
което е много близко до повечето случай. При това: 

кр
ог

л

M

6W
   

 
Съединители с големи мощности с опорни дискове се 

изработват от десетки години и показват значителна 
експлоатационна сигурност. За тяхното пресмятане се 
използват горните зависимости. 
 
 

Литература 
 
Тасев, В.Л., 1990. Възможности за приложение на 

центробежните сачмени съединители с водещ 
шестлопатен ротор в задвижване на машините от 
минно-добивния отрасъл, Дисертация, ВМГИ. 

 



12 

ГОДИШНИК на Минно-геоложкия университет “Св. Иван Рилски”, Том 56, Св.IІІ, Механизация, електрификация и автоматизация на мините, 2013 
ANNUAL of the University of Mining and Geology “St. Ivan Rilski”, Vol. 56, Part ІІІ, Mechanization, electrification and automation in mines, 2013 

 
 
 
 
 
 
ОПРЕДЕЛЯНЕ НА МОЩНОСТТА НА БАРАБАННА ПОЛУАВТОГЕННА МЕЛНИЦА ТИП 
SAG 8,5 X 5,3 ЧРЕЗ МЕТОДИТЕ НА МАТЕМАТИЧЕСКАТА СТАТИСТИКА 
 
Иван Минин 

 
Минно-геоложки университет "Св. Иван Рилски", 1700 София, E-mail: minin@dir.bg 
 
РЕЗЮМЕ. Изследвани са параметрите влияещи на мощността, изразходвана от полуавтогенна мелница, работеща в условията на „Челопеч Майнинг” – 
АД. Направен е пасивен факторен експеримент, като резултатите от него са обработени с методите на математическата статистика. Получен е адекватен 
математичен модел чрез който може да бъде определена мощността на  двигателя на мелницата.  

 
DETERMINATION OF THE POWER OF TUMBLIMG SAG MILL TYPE SAG 8,5 X 5,3 BY METHODS OF MATHEMATICAL 
STATISTICS 
Ivan Minin 
University of Mining and Geology “St. Ivan Rilski”, 1700 Sofia, e-mail: minin@dir.bg 

 
ABSTRACT. The parameters affecting the consumed power of SAG mill operating in "Chelopech Mining" were examined. There was made a passive factorial 
experiment, the results of which are processed through the methods of mathematical statistics. An adequate mathematical model is received by which the engine 
power of the mill can be determined. 

 
Състояние на проблема 
 

Методиките за определяне на мощността на 
барабанните мелници дават сравнително точни резултати 
при изчисляването на мощността на двигателите на 
топковите и прътови барабанни мелници. Обаче, при 
изчисляване на мощността на двигателите на автогенните 
и полуавтогенните барабанни мелници, те дават резултати 
различаващи се съществено от действителните. Това се 
дължи вероятно на факта, че много съществени параметри 
влияещи на изразходваната мощност, остават неопреде-
лени и не могат да бъдат предвидени. Такива са едрината 
на рудните късове в барабана на мелницата, количеството 
на топките, средната плътност на пълнежа и др. 

 
При определяне на мощността на двигателя на 

полуавтогенна барабанна мелница, работеща в условията 
на „Челопеч Майнинг”-АД, е използвана една от най-
разпространените методики за определяне на мощността 
на двигателите на барабанните мелници. 

 
Мелница тип МЕТSO - SAG 8,5 X 5,3 (Фиг. 1) се състои 

от барабан 1, със страничните дъна (капаци) 2, на които са 
монтирани шийките лагерувани на плъзгащите лагери 3 - 
заден и 4 - преден. Двигателят 6 задвижва чрез 
съединител редуктора 9, който е куплиран на вал-зъбното 
колело 7, зацепено със зъбният венец 5. Задвижването е 
оборудвано и с помощен двигател 8 и спирачка използвани 
при техническо обслужване и ремонт на мелницата. 

 
 

 
 
 

Фиг. 1  Общ изглед на мелница SAG 8,5 X 5,3 

 
Методиката за определяне на мощността (Цветков, 

1976; Минин, 2012) на двигателя на мелницата води до 
получаването на следните резултати: 

 
1. Светъл диаметър на барабана 

D D m;   1 2 8                                  (1) 

където: 

mailto:minin@dir.bg
mailto:minin@dir.bg
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 D , m  8 5  е диаметърът на барабана; 

, m  0 25  - дебелината на облицовката. 

 
2. Критична ъглова скорост на барабана 

кр
g

, rad / s
D

  
1

2
1 566                           (2) 

където: 

 g  - земното ускорение; 

D m1 8  - светлият диаметър на барабана. 

 
3. Действителна ъглова скорост на барабана: 

.
1,088 /

30
 

n
rad s


 ,                        (3) 

където n , min 110 4  е честотата на въртене на 

барабана. 
 
4. Относителна ъглова скорост на барабана 

0,7 70%  
кр





.                            (4) 

Получената стойност на критичната ъглова скорост на 
барабана показва, че мелницата работи в каскаден 
скоростен режим. 

 
5. Работен обем на мелницата 

V .R .L m  2 3
1 1 273                           (5) 

където: 

1

2

2




D
R  

 е радиусът на барабана без 

облицовката; 

L  - дължината на барабана. 
 

6. Маса на пълнежа на мелницата 

PCM T P TМ M M M .V . kg     1 232000     (6) 

където: PM ,kg е маста на рудата в мелницата; 

 TM kg 30000  е масата на топките в барабана на 

мелницата; 

           
P

kg / m  32700  - плътността на рудата; 

 ,  0 35  - коефициентът на запълване на барабана 

на мелницата.  
 

7. Тегло на смилащата и смилана среда 

CM CMG g.M . N  32280 10 .                     (7)  

 
8. Тегло на барабана 

G g.M . N   35830 10 ,                            (8) 

където бM kg 583000  е масата на барабана на 

мелницата с включени в него всички въртящи се маси. 
 
9. Мощност на празен ход 

пр.х. бN . . .G . .d kW   0 5 64 ,                 (9) 

където: 

           ,  0 01 е коефициентът на триене в лагерите; 

           G  - теглото на барабана; 

             - действителната ъглова скорост; 

           d m 2  - диаметърът на шийката на лагерите на 

мелницата. 
 
10. Допълнителна мощност 

. 0,5. . . . 25 доп CMN G d kW  ,              (10) 

където CMG  е теглото на смилащата среда. 

 
11. Мощност на издигане на топките и смилащата среда 

   3 3 4 4 6
. 1 2 2

2
. . . . . 1 1

3

2331

G CM крN g L R k k

kW

 
 

       
 



 

                         (11) 
където: 

            
CM

kg / m  33725  е плътността на смилащата 

среда. Тя се определя като усреднена стойност от 
плътността на топките и плътността на рудата. 
            - относителната ъглова скорост на барабана; 

           k ,2 0 551  - относителният радиус за най-

вътрешния слой от топки и едри късове руда. 
 
   Стойности на относителният радиус K R : R2 2 1  в 

зависимост от параметрите   и   са показани на 

таблица 1. 
 
Таблица 1 

                       
Коефициент 

на запълване 
на  , % 

Стойности на К2  при  

относителна скорост  , % 

65 70 75 80 

30 0,527 0,635 0,700 0,746 

35 - 0,511 0,618 0,683 

40 - 0,237 0,508 0,606 

45 - - 0,288 0,506 

50 - - - 0,332 

 
12. Мощност на двигателя за задвижване на мелницата 
 

. . .
. 3100

1000.

 
 

пр х доп G
дв

N N N
N kW


,            (13) 

където: 

           пр.х.N  е мощността на празен ход; 

           доп.N  - допълнителната мощност; 

          GN  - мощността на издигане на топките и едрите 

късове руда; 

           ,  0 78  - механичен К.П.Д. на задвижването. 

 

Полученият резултат значително се различава от 

инсталираната мощност на мелницата, която е 5400kW . 
 

Получената значителна разлика между изчислената и 
реално инсталираната мощност на двигателя на полу-
автогенната барабанна мелница показва, че методиките за 
определяне на мощността не могат да бъдат използвани 
за автогенните и полуавтогенни барабанните мелници. 
Единствения начин да бъде  определена мощността на 
подобен тип машини, е създаването на точен адекватен 
математичен модел на базата на многофакторен 
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експеримент, който чрез методите на подобието да бъде 
използван за определяне на мощността на всякакви по 
типоразмер полуавтогенни мелници. 

 
 

Провеждане на пасивен факторен 
експеримент 

 
Целта на проведеното изследване е да се опише с 

математически средства мощността на двигателя чрез 
провеждане на пасивен факторен експеримент. За целта 
са направени измервания върху мелница тип SAG 8,5 х 5.3   
работеща в условията на “Челопеч Майнинг” - АД. 

 
Като управляващи фактори в изследването са 

определени следните параметри: 
1. Маса на пълнежа на мелницата CMM ,t . Този 

параметър се измерва от товарна клетка посредством 
тензометрични датчици, монтирани в задния лагер на 
мелницата. 

2. Обороти на двигателя на мелницата min 1. 
Измерванията са направени посредством скоростен датчик 
за измерване на оборотите на двигателя на . 

3. Вътрешен диаметър на барабана на мелницата D,m . 

Този параметър зависи от износването на облицовките и 
се определя посредством измервания с лазерна рулетка в 
6 места от цилиндъра на барабана като се изчислява 
средно аритметична стойност. 

 
След направените измервания са получени следните 

резултати, показани в таблица 2. 
 
Таблица 2 

№ 
X1 X2 X3 Y1 

D, m MCM, t n  
min 1  

P, kW 

1. 8,308 106,17 1069,5 5930 

2. 8,308 105,7 1047,7 5774,4 

3. 8,308 105,4 1052,3 5781 

4. 8,394 103,1 1069 5775,8 

5. 8,394 103 1069 5756,8 

6. 8,394 104 1090 6189 

7. 8,405 103,8 1090,4 6176 

8. 8,405 103 1090,6 6166 

9. 8,1 110,6 1069,5 5019,1 

10. 8,1 110,4 1062,5 5014,7 

11. 8,1 110,2 1038,3 5010,6 

12. 8,15 113,1 1004,3 5152,1 

13. 8,15 113,1 1004,3 5077,6 

14. 8,15 113,1 1004,4 5100,6 

15. 8,176 109,7 1014,4 5470 

16. 8,176 109,8 1014,5 5545,8 

17. 8,176 109,9 1014,7 5567,1 

18. 8,21 104,3 1012 5108 

19. 8,21 104,3 1012,9 5147,7 

20. 8,21 104,3 1013,6 5140,4 

21. 8,22 107,5 1015,1 5234,3 

22. 8,22 107,6 1015,3 5212,6 

23. 8,22 107,64 1015,6 5228,6 

24. 8,22 106,8 1010,2 5261,7 

25. 8,22 106,8 1069,5 5276 

26. 8,22 107 1011 5228 

27. 8,28 107,2 1011 5606,4 

28. 8,33 100,1 1017,8 5386,7 

29. 8,33 100,1 1043,7 5426,7 

30. 8,33 100,1 1044 5423,3 

31. 8,33 107,5 1044,2 5647,7 

32. 8,33 107,4 1017,8 5576,5 

33. 8,39 96,3 1017,8 5534,4 

34. 8,39 96,3 1062,6 5574 

35. 8,39 96,3 1062,6 5534,2 

36. 8,1 113,3 1062,6 4853 

37. 8,1 113,3 1005,3 4856 

38. 8,1 113,3 1005,3 4859 

39. 8,12 115,6 1005,4 4857,5 

40. 8,12 115,6 951,6 5415,1 

41. 8,12 115,6 977,4 5396,7 

42. 8,16 113,6 991,8 4891 

43. 8,16 114 963,4 4935,6 

44. 8,16 114,5 963,3 4700 

45. 8,21 109,5 933,7 4872 

46. 8,21 109,6 971,6 4916 

47. 8,21 109,7 974 4740 

48. 8,22 107,4 964,4 3984 

49. 8,22 107,9 878,6 3977 

50. 8,22 108,4 876 3974 

51. 8,22 105 877 5364 

52. 8,22 105 1034,5 5362 

53. 8,1 117,8 1033,1 3453 

54. 8,1 117,8 880,6 3438 

55. 8,1 117,8 880,6 3442 

56. 8,15 115,2 879,8 4826,8 

57. 8,15 115,2 1004,3 4858,3 

58. 8,15 115,2 1004,2 4796 

59. 8,2 111,7 1004,2 4215,7 

60. 8,2 111,7 939,6 4003,5 

 
 

Статистическа обработка на резултатите от 
измерването 

 
Резултатите от експеримента са обработени статисти-

чески, като се използва програма STATGRAFICS. 
 
Оценката на значимостта на коефициентите на регресия 

се извършва по критерия на Стюдент при ниво на 

значимост ,  0 05  и 8 бр. на степени на свобода   8  
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(Божанов и др., 1973). В програмата тази процедура е 
известна като се оценява вероятността за значимост на 
коефициентите на регресия. Ако тази вероятност е 

Р Value   , то коефициентът на регресия е значим. 

 
Аналогично се оценява и адекватността на уравнението 

посредством значимостта на критерия на Fisher. Ако 
стойността на критерия е    то уравнението е 

адекватно. 
 
За целите на практическото изследване на работния 

процес са търсени модели и коефициенти на регресия, които 
могат да бъдат приети с нива на доверителна вероятност над 
95 %, като се очаква, че допустими нива на инженерната 
грешка от 5% са приемливи за технически изделия, каквито 
са барабанните полуавтогенни мелници и конкретно – SAG 
8,5х5,3. 

 
В резултат от статистическия анализ на мощността на 

барабанната полуавтогенна мелница са получени няколко 
модела, които не могат да бъдат определени като 
адекватни поради това, че не отговарят на описаните по 
горе оценки. Освен тях се получи и модел с много висок 
коефициент на регресия (над 99%) и много висока оценка 
по критерия на Фишер, което дава основание да се счита 
че този модел е адекватен и с много голяма точност  дава 
връзка между управляващите фактори и целевата функция 
– мощност. Параметрите на този модел са показани в 
таблица 3. 

 
Таблица 3 

Parameter Estimate Error Statistic P-Value 

X1 2757,53 536,06 5,14411 0 

X2 260,063 48,23 5,39218 0 

X3 -19,32 4,97 -3,88883 0,0003 

X2 / X3 -265,891 45,74 -5,81267 0 

 
Sum of 
Squares 

Df 
Mean 

Square  

F-
Ratio 

 
P-Value  

Model 1,60E+09 4,00 4E+08 77168 0 

Residual 2,95E+06 57,00 51778,4   

Total 1,60E+09 61,00    

R squared 99,8157% 

R squared (adjusted for d.f.) 99,806% 

Standard Error of Est. 227,549 

Mean absolute error 163,481 

Durbin – Watson statistic 0,623789 

Lag 1 residual autocorrelation 0,627814 
 

На фигура 2 е показано графично корелационната 
връзка между експерименталните данни и полученият 
модел. 

 
Разглеждайки параметрите на този модел се вижда, че 

коефициентът на множествена корелация R2  е 99,82%, а 
коригираният коефициент на множествена корелация е 
над 99%. Стойността на показателя на доверителна 
вероятност (P-Value<0,005) за модела е под критичната, 
т.е. може да се приеме, че моделът е адекватен. 

Математически този моделът може да бъде  представен 
във вида: 

   
X

Y , .X .X , .X ,
X

2
1 2 3

3

2757 5 260 19 32 0 29
                 (14) 

 
Фиг. 2 

 

С натурални параметри моделът може да бъде 
представен по следния начин: 

    CM
CM

M
P , .D .M , .n , ,kW

n
2757 5 260 19 32 0 29

       (15) 

 

4. Изводи  
1. Полученият математичен модел с голяма точност 

определя мощността на мелницата в зависимост от 
диаметъра на барабана, масата на пълнежа и ъгловата 
скорост на барабана на мелницата. 

2. С нарастването на диаметъра на барабана на 
мелницата нараства мощността на двигателят и. Това се 
дължи на факта, че се увеличава мощността за издигане 
на топките и едрите късове руда. 

3. Увеличаването на пълнежа на мелницата също 
увеличава изразходваната мощност поради увеличаването 
на мощността на празен ход, допълнителната мощност и 
мощността за издигане на едрите късове руда. 

4. Ъгловата скорост на барабана на мелницата се 
променя в малки граници при пасивен експеримент и 
влияе незначително на мощността на мелницата, като за 
получения модел с увеличаването си намалява 
изразходваната мощност. Това най вероятно се дължи на 
факта, че с намаляване на скоростта на барабана на 
мелницата, се увеличава големината на мъртвата зона и 
това повишава мощността за преодоляване на триенето 
между движещите се слоеве и тази зона при каскаден 
скоростен режим.  
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МЕТОДИКА ЗА ОПРЕДЕЛЯНЕ КОЕФИЦИЕНТА НА УСТОЙЧИВОСТ НА 
ХИДРАВЛИЧНИТЕ ЕДНОКОФОВИ БАГЕРИ ПО ВРЕМЕ НА РАБОТА 
 
Иван Минин 
 
Минно-геоложки университет "Св. Иван Рилски", 1700 София, E-mail: minin@dir.bg 
 
РЕЗЮМЕ. Създадена е методика за определяне на коефициента на устойчивост на хидравличните еднокофови багери. Разгледани са най-опасните 
положения на багера по време на работа - при копаене и при въртене на горния строеж с пълна кофа. Изведени са зависимостите за определяне на 
коефициента на устойчивост. За създаване на методиката са използвани конструкциите на  хидравличните еднокофови багери тип „О&К RH 200 С” и ЭО-
6124. 

 
METHODOLOGY FOR DETERMINATION THE COEFFICIENT OF RESISTANCE OF HYDRAULIC SHOVEL DREDGERS 
WHILE IN USE 
Ivan Minin 
University of Mining and Geology “St. Ivan Rilski”, 1700 Sofia, e-mail: minin@dir.bg 
 
ABSTRACT. It was established a technique for determining the coefficient of resistance of hydraulic shovel dredgers. The most dangerous situations of the excavator 
at work are reviewed - while digging and rotating of upper construction with a full bucket. Dependencies are derived to determine the coefficient of resistance. To 
create a methodology there are used the designs of hydraulic shovel dredgers type "O & K RH 200 C" and EO-6124. 

 
Под статична устойчивост на багера се разбира 

способността му да стои стабилно върху ходовия 
механизъм при работа или в движение. Статичното 
изчисляване на багерите се извършва при конструирането 
им и при експлоатацията в следните случаи: 

- когато вместо стандартна кофа се използва кофа с 
по-голям обем; 

- при замяна на работния орган с друг нехарактерен за 
модела; 

- когато машината работи в тежки условия.  
 
Като критерий за устойчивостта на багера служи т.н. 

коефициент на устойчивост yk , който представлява 

отношение на сумата на моментите на задържащите сили  

 ZM  и сумата на моментите на обръщащите  OM . 

 


  


1,05 1,2Z
y

O

M
k

M
                                                                   (1) 

 
Работният цикъл на еднокофовите багери се състои от 

следните операции: копаене, преместване на напъл-
нената кофа до мястото на разтоварване, което става 
чрез завъртане на машината с пълна кофа, след което 
следва разтоварване и връщане на кофата до забоя. 
След като багерът изкопае и натовари скалната маса, 
която се намира в обсега на действие на работния му 
орган, той се премества по-близо до забоя. От гледна 
точка на устойчивостта, най-опасни са случаите, когато 
багерът копае и завърта горният си строеж с пълна кофа. 

 

Статична устойчивост по време на копаене 
 

Най опасна от гледна точка на устойчивостта на багера  
е ситуацията описана по следния начин (Фиг.1): 

- багерът е разположен върху наклонена площадка 
с максимален работен наклон, напречно на гъсеничната 
ходова платформа – в това направление опорната база е 
минимална и е равна на  a ; 

- работният орган е разположен напречно на 
гъсеничната ходова платформа (по посока на низходящия 
наклон на площадката), а спрямо забоя положението му е 

такова, че силата на копаене KP  и реакцията на забоя 

3P , както и теглата на елементите на работния орган, 

разположени пред линията на обръщане, създават 
максимален обръщащ момент спрямо тази линия; 

- максимално допустимото ветрово натоварване 
действа по посока на низходящия наклон. 

 

 
Фиг. 1. Сили действащи на багера при копаене 

 

mailto:minin@dir.bg
mailto:minin@dir.bg
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С багера може да бъде свързана пространствена 
Декартова координатна система, ориентирана по следния 
начин: 

- ос OY е насочена по посока на напредване на багера 

към забоя и съвпада с надлъжната ос на гъсеничната 
ходова платформа; 

- ос OX  е насочена напречно на гъсеничната ходова 

платформа (по направление на тази ос е низходящият 
наклон на работната площадка); 

- ос OZ  съвпада с оста на въртене на горният строеж 

(платформата). 

Пълният задържащ момент ZM  се създава от 

косинусовите компоненти на теглата на всички елементи 
на багера, разположени зад линията на обръщане от 
страна на противотежестта. 

Пълния обръщащ момент OM  се създава от 

перпендикулярните и успоредните на работната площадка 
компоненти на силата на копаене и реакцията на забоя, 
косинусовите компоненти на теглата  на всички елементи 
на багера, разположени пред линията на обръщане от 
страна на работния орган (включително теглото на 
материала в кофата), синусовите компоненти на теглата 
на всички елементи на багера и ветровото натоварване. 

Линията на обръщане за описаната ситуация минава 
през външните реборди на ролките на разположените от 
страна на забоя вериги на ходовия механизъм (т. О на 
фиг.1). 

Багерът може да бъде разделен на три относително 
самостоятелни конструктивно обособени части: работен 
орган (включващ стрела, ръка и кофа), гъсенична ходова 
платформа и горен строеж. Необходимо е да бъдат 
известни масите на всички елементи, които ги изграждат, 
както и координатите на масовите им центрове във вече 

дефинираната координатна система  OXYZ . 

 
Обръщащ и задържащ моменти, създавани от 
гъсеничната ходова платформа 

В процес на копаене гъсеничната ходова платформа 
остава неподвижна. Спрямо линията на обръщане, 

успоредна на ос OY  и отстояща от нея на разстояние a , 

обръщащия и задържащи моменти могат да се пресметнат 
по формулите: 

 


 

   
1 21

1
1 1

.cos . .sin , .
n nn

O i i i i
i i

M g m x a m z Nm 

(2) 

 


 
1

1
1

cos ,
n

Z i i
i

M g m a x Nm  ,                                             (3) 

 

където: 1n  е броят на елементите на ходовата 

платформа, за чиито абсциси е изпълнено условието 

ix a ; 

2n  - броят на елементите на ходовата платформа, 

за чиито абсциси е изпълнено условието ix a ; 

,i ix z  са абсцисите и апликатите на масовите 

центрове на елементите с маса  im . 

Обръщащ и задържащ моменти, създавани от горния 
строеж на багера 

При описаната ситуация горният строеж на багера  е 
разположен напречно на ходовата платформа така, че 

надлъжната му ос съвпада с координатната OX . 

Преобръщащият и задържащ момент са съответно: 

 

 


 

 
    
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1 21

2
1 1

.cos . .sin . .
n nn

O i i i i
i i

M g m x a m z Nm 

(4) 

 


 
1

2
1

cos ,
n

Z i i
i

M g m a x Nm .                                            (5) 

 
Обръщащ и задържащ моменти, създавани от силата 
на копаене и теглото на работния орган на багера 

Очевидно най-голям относителен дял в стойността на 
пълния обръщащ момент има тази част, която се създава 
от работния орган. Това е така, защото към него са 
приложени силата на копаене и реакцията на забоя, както 
и теглата на изграждащите го елементи – ръка, стрела и 
кофа (с материал). В процеса на копаене приложните 
точки на тези сили изменят координатите си в 
пространството, което води до промяна на големината на 
моментите им спрямо линията на обръщане. 
Благодарение на своите три степени на свобода работният 
орган може да заема неограничен брой положения в 
работната си област и между тях трябва да се определи 
онова положение, при което обръщащият момент, 
създаван от силата на копаене, реакцията на забоя и 
теглата на елементите на работният орган, е максимален. 

Максималната стойност на този момент се определя от 
следните величини: 

- стойностите на координатите Mx  и Mz  на 

режещия ръб на кофата – приложна точка на силата на 
копаене и реакцията на забоя, и координатите на 
приложните точки на теглата на ръката, стрелата и 
кофата. Всички зависят от положението на буталните 

пръти (ходовете 1S , 2S  и 3S ) съответно на хидравличните 

цилиндри 1Ц , 2Ц  и 3Ц ; 

- големината на активната сила 2F , развивана от 

цилиндъра 2Ц , чрез който се осъществява процеса на 

копаене. 

Цилиндърът 1Ц  изменя наклона на стрелата, с което 

се извършва подаване на ръката с кофата към забоя след 
изкопаване на поредния блок стружки. 

Цилиндърът 2Ц  осигурява копаене по дъговидна  

траектория с център т.Е и радиус ЕМ, при което от забоя 

се снемат стружки с постоянна широчина  b (равна на 

широчината на кофата) и променлива дебелина  , 

зависеща от поредността на стружката. Чрез този 

цилиндър се извършва процесът на копаене. Силата 2F , 

развивана от него, създава в точката на контакт на 
режещия ръб на кофата със забоя (точка М) сила на 
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копаене KP , насочена по тангентата на траекторията на 

копаене по посока на движение на работния орган. 

Цилиндърът 3Ц  задава ъгъл на рязане, който остава 

постоянен в процеса на копаене (в рамките на времето за 
снемане на една стружка). Положението на неговия 
бутален прът определя разстоянието ЕМ, което при 
постоянен ъгъл на рязане се запазва неизменно. 

В процеса на копаене е възможно кофата да опре в 
непреодолимо препятствие в забоя. Тогава цилиндърът 

2Ц  развива максимална бутална сила 2MAXF , по-голяма 

от номиналната 2F  и лимитирана от настройката на 

вградените в хидравличната система предпазно-преливни 
клапани. Тази сила се определя от израза: 

 

2 2. ,MAX KF k F N ,                                                                                    (6) 

 

където коефициентът Kk  отчита налягането, на което 

тези клапани са настроени. 

Силата 2MAXF  създава съответно максимална сила 

на копаене KMAXP  и максимална реакция на забоя 

3MAXP . 

Чрез комбинация от премествания 1S , 2S  и 3S  на 

хидравличните цилиндри 1Ц , 2Ц  и 3Ц  могат да бъдат 

осъществени неограничен брой положения на режещия 
ръб на кофата в работното поле, за всяко от които 

стойностите на  K M A XP  и 3MAXP  са различни. 

Изследването на разпределението на силите и големината 
на обръщащия момент за всяко едно от тях е свързано с 
голям обем изчислителна работа. С цел свеждането им до 
минимум е необходимо да се дефинира и обоснове онова 
положение на работния орган, при което обръщащият 
момент от приложените върху него сили е най-голям. 

Това положение ще бъде постигнато когато стрелата е 
така разположена, че ръката и кофата са максимално 
изнесени към забоя, а от тук и най-голям обръщащ момент 
от силата на копаене и гравитационните сили (Фиг.2).  

 

 
 

Фиг. 2. Положение на стрелата на багера при което се създава 
максимален обръщащ момент 
 

Положението на ръката на багера се определя спрямо 
описаното положение на стрелата, като се приема за 
фиксирано при по нататъшно преместване (положението 
на точки С и Е е еднозначно определено и техните 

координати за известни). При фиксирана ръка и стрела се 
определя положението на кофата, при което обръщащият 
момент от силите на копаене, реакцията на забоя и 
теглата на стрелата, ръката и кофата с материал е 
максимален (Фиг.3). 

 

 
 
Фиг. 3. Положение на работния орган на багера по време на копаене 
при което се създава максимален обръщащ момент 
 

При това положение максималната сила на копаене 
може да бъде определена. След решаване уравнението на 
равновесие на системата и след приемане на някои 
закръгления се получава: 
 

   3KMAX K MP G G G                                                                  (7) 

 

Това означава, че постоянната по големина 

цилиндрова сила  2MAXF , развивана от цилиндъра 2Ц , 

се разпределя за силата на копаене KMAXP  в т.М и за 

уравновесяване  на теглата на ръката 2G  и кофата 3G  и 

теглото на материала в кофата MG , което е променливо: 

най-малко   0MG  в началото и най-голямо 

 
  

 

. . . H
M

P

g q k
G

k


 в края на загребването. В послед-

ната формула q  е обемът на кофата на багера,  - 

плътността на материала, Hk - коефициентът на 

напълване, Pk  - коефициентът на разбухване на 

материала. 

 

Тогава обръщащия момент , създаван от работния 
орган спрямо т.А може да бъде определен по формулата: 

 

   

 

 

 

 

    
  
  

    
  

    
  
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z

G x a z

G x a z

G x a z Nm

  

  

 

 

 

 (8) 
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Пълни обръщащ и задържащ моменти 

Пълният обръщащ момент може да бъде определен 
съгласно израза: 
 

    1 2 ,O O O PO BM M M M M Nm ,                        (9) 

 

където BM  е обръщащ момент от ветровото 

натоварване, което се пресмята по формулата: 
 

 . . ,B D H HM P F z Nm ,                                                                          (10) 

 

където ,DP Pa  е динамично налягане на вятъра, F е 

площта  на багера по посока на вятъра, а  Hz  е апликата 

на геометричния център на F . 

Пълният задържащ момент се определя от израза: 
 

  1 2,Z Z ZM M M Nm .                                                                 (11) 

Коефициентът на сигурност (устойчивост) на багера 
при работа се определя съгласно израз (1). 
 

 

Статична устойчивост при въртене на горния 
строеж 

След изкопаване на стружката и излизане на пълната 
кофа от забоя, горният строеж на багера се завърта към 
точката на разтоварване. В най общия случай периодът на 
въртене се състои от време за ускоряване, време за 
равномерно движение и време за спиране. 

През времето на равномерно движение горният строеж 
(заедно с работния орган) се върти с максимална ъглова 

скорост и върху него в равнината XOZ  освен 

гравитационните сили действат и центробежни сили,  
създаващи допълнителен обръщащ и задържащ момент. 

Най-опасна за устойчивостта на багера ситуация през 
време на въртенето на горния строеж възниква когато 
багерът е разположен напречно върху наклонена работна 
площадка, горният строеж се върти с максимална скорост, 

положението на работния орган в равнината XOZ  е 

такова, че обръщащият момент от компонентите на 
теглата на елементите на работния орган и от 
действащите върху тях центробежни сили е максимален 
(Фиг. 4). Освен това ветровото натоварване действа по 
посока на низходящият наклон на площадката. При тези 
условия линията на обръщане, минава през външните 
реборди на ролките на разположената от страна на забоя 
верига на ходовия механизъм (т. А на фиг.4). 

 
Обръщащ и задържащи моменти създавани от 
гъсеничната платформа 

В процеса на въртене на горния строеж, гъсеничната 
ходова платформа остава неподвижна. Спрямо линията на 

обръщане, успоредна на ос OY  и отстояща от нея на 

разстояние a , обръщащият момент 1OM  се пресмята по 

формула (2), а задържащият момент по зависимост (3). 
 

 
Фиг. 4. Положение на багера с максимален обръщащ момент при 
въртене на горния строеж 

 
Обръщащ и задържащи моменти създавани от горния 
строеж на багера 

При описаната ситуация горният строеж е достигнал 
положение, напречно на ходовата платформа, така че 

надлъжната му ос съвпада с координатната ос OX . 

Спрямо линията на обръщане, успоредна на ос OY  и 

отстояща от нея на разстояние a , обръщащият и 

задържащият моменти се определят съответно от 
изразите: 
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cos . . ,
n n

Z i i MAX i i i
i i

M g m a x m x z Nm 

                 (13) 
 

където: , /MAX rad s е максималната ъглова скорост на 

въртене на горния строеж. 
 
Обръщащ и задържащи моменти, създавани от 
работния орган на багера 

В процеса на въртене на горния строеж върху стрелата 

са приложени нейното тегло 1G  и центробежната сила 

1 , чиято големина и приложна точка зависят от 

положението на стрелата в равнината XOZ . Тези сили 

създават обръщащ момент, който може да бъде 
определен от израза: 

    1 1 1 1 1cos sin . ,OC C C SM G x z z Nm  ,   (14) 

където големината на центробежната сила е: 

  2
1 1. . . ,CTP MAX Sg l x N                                                   (15)  

В процеса на въртене на горният строеж върху ръката 

са приложени нейното тегло 2G  и центробежната сила 

2 , чиято големина и приложна точка зависят от 

положението на стрелата в равнината XOZ . Тези сили 

създават обръщащ момент, който може да бъде 
определен от израза: 

    2 2 2 2 2cos sin . ,OP C C CM G x z z Nm  (16) 
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където големината на центробежната сила е: 

  2
2 2. . . ,P MAX Sg l x N .                                                     (17)  

Аналогично при въртене на горния строеж, върху 

кофата с материал са приложени нейното тегло 3G  и 

центробежната сила 3 , чиято големина и приложна 

точка зависят от положението на стрелата в равнината 

XOZ . Тези сили създават обръщащ момент, който може 

да бъде определен от израза: 

     3 3 3 3 3cos sin . ,K M C C SM G x z z Nm   

(18) 

където големината на центробежната сила е: 

  23
3 3. ,MAX S

G
x N

g
 .                                                       (19)  

 
Пълен обръщащ и задържащи моменти създавани от 
работния орган на багера и коефициент на сигурност 

Пълният обръщащ момент се определя от израза: 

 



   

  

 1 2

,

O O O OC

OP K M B

M M M M

M M M Nm
 ,                                             (20) 

 

където BM  е обръщащ момент от ветровото 

натоварване, което се пресмята по формула  (10). 

Пълният задържащ момент се определя от израза: 

 

  1 2,Z Z ZM M M Nm  .                                                                (21) 

Коефициентът на сигурност на багера при въртене на 
горния строеж се определя съгласно израз (1). 
 
 

Изводи 

В методиката са разгледани две от най–опасните 
положения на багера по време на работа. Положението на 
работния орган на багера зависи от положението на 
буталните пръти на трите двойки хидравлични цилиндри 
задвижващи стрелата, ръката и кофата. Следователно 
положенията на работният орган на багера при работа 
може да бъде различно от разгледаните. Използвайки 
методиката, може да бъде създадена компютърна 
програма, която да изчислява коефициентът на 
устойчивост при различни положения на работният орган и 
да определя най-критичната ситуация за багера по време 
на работа. 
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9150=
3

27450
==

max
min

xm

xm

k

F
F kg                                           (8) 

ηхп - к.п.д. на хидромеханичната предавка (ηхп = 0,7 - 0,72); 
kхк - коефициентът, отчитащ каква част от мощността на 
двигателя се изразходва за задвижване на ходовите 
колела на самосвала (останалата мощност се изразходва 
за задвижване на спомагателните механизми) (kхк = 0,85 - 
0,88);  
kхт - коефициентът на хидротрансформация (избира се в 
зависимост от товароподемността на самосвала според 
табл.4). 
 
Таблица 4 
Коефициент на хидротрансформация 

G [t] 30-36,5 41 - 46 55-55,5 63 - 65 90 - 99 

kxm 3 2,8 2,7 2,6 2,4 

 
 
Брой на степените на скоростната кутия 
   За максималните скорости на движение на самосвала за 
различните степени можем за запишем: 
 

δvv .= min1max                   2
min1max2max .=.= δvδvv  

3
min3max .= δvv ...          zδvv .= minmax ,                          (9) 

където:  е коефициентът на еластичност на 

дизеловия двигател; 
z - броят на степените на скоростната кутия. 
 
   Като логаритмуваме равенство (9) се получава: 
 

   Приемам 7 степени. 

 
   Максимални скорости на самосвала за различните 
степени на преден ход: 

km/h 

km/h 

km/h 

km/h 

km/h 

km/h 

km/h 

 
 
Предавателни числа на степените на скоростната кутия 
 

             (10) 

 
   Аналогично определяме предавателните числа за 
останалите степени (табл.5). 
 
 

Таблица 5 
Предавателни числа на степените на скоростната 
кутия 

Степен i 2 3 4 5 6 7 

iскi 2,72 2,01 1,49 1,1 0,82 0,61 

 

   На задна степен  ,        (11) 

където kR е коефициентът за определяне на предава-
телното число на задна степен (табл.6). 
 
Таблица 6 
Коефициент за определяне на предавателното число на 
задна степен 

G [t] 30-36,5 41 - 46 55-55,5 63 - 65 90 - 99 

kR 1,04 1,05 1,06 1,06 1,26 

 
Максимална скорост на заден ход 
 

km/h      (12) 

 
Построяване на граничната тягова характеристика на 
самосвала 
   Граничната тягова характеристика (фиг.1а) представлява 
зависимостта на теглителната сила на самосвала F [kg] от 
скоростта му на движение v [km/h] при гранични 
(максимално допустими) условия. 
 
   Първоначално нанасяме точките с координати vmaxi, Fmini 
и точката с координати vmin, Fminхт при които дизеловият 
двигател работи с максимална мощност. Теглителните 
сили Fmini, които съответстват на максималните скорости 
vmaxi за съответните предавки се определят по формулата: 
 

  , kg                                                       (13) 

 
   Координатите на тези точки са дадени в табл.7 
 
Таблица 7 
Координати на точките, при които дизеловият 
двигател работи с максимална мощност 

Степен i 1А 1В 2 3 

vmaxi  [km/h] 9,1 12,3 16,6 22,5 

Fmini  [kg] 9150 6770 5020 3700 

Степен i 4 5 6 7 

vmaxi  [km/h] 30,3 40,9 55,2 74,5 

Fmini  [kg] 2750 2040 1510 1110 

 
   От тези точки построяваме кривите 1В, 2,3,4 и.т.н. за 
отделните степени на скоростната кутия, като използуваме 
външната характеристика на дизеловия двигател Мд=f(пд) и 
формулите, чрез които честотата на въртене nд [min-1] и 
въртящият момент Мд [N.m] на двигателя се преобразуват 
в скорост и теглителна сила на самосвала: 
 

 , km/h                                                     (14) 
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   След това от точката с координати 0,Fmax (ограничение 
на характеристиката по сцепление) до точката с 
координати vmin,Fminхт прекарваме права линия 1А, каквато 
е външната характеристика на хидротрансформатора. 
Тази линия съответства на работата на предавката на 
първа степен в режим на хидротрансформатор. 
 
   И накрая построяваме вертикална линия между точките с 
координати vmax,Fmin7 и vmax,0, която съответствува на 
ограничението на характеристиката по максимална 
скорост. 
 
Построяване на граничната спирачна характеристика 
на самосвала 
   Спирачната характеристика (фиг.1б) представлява 
зависимостта на спирачната сила на самосвала B [t] от 
скоростта му на движение v [km/h] при включен 
хидрозабавител. Представлява начупена линия с 
координати на точките (vmin,B1); (vmax1,B1); (vmax1, B2); 
(vmax2,B2); (vmax2,B3) и.т.н. 
 
   Изискването е характеристиката на хидрозабавителя да 
бъде такава, че при спускането на натоварения самосвал 
по наклонен участък с общо относително съпротивление wi 

= -7 ÷ -10%, той да развива скорост 30 km/h. 
 
   От получените максимални скорости за отделните 
степени на скоростната кутия виждаме коя скорост е най-
близка до 30km/h (в нашия случай това е 4-та степен) и за 
следващата (5-та) степен определяме необходимата 
спирачна сила, създавана от хидрозабавителя: 
 

6,4=
100

7.7,65
=

100

7.
=

100

.
=

5
5

PwP
B t                                      (16) 

 
   След това определяме спирачните сили и за останалите 
степени: 

23,6=
96,0.1,1

96,0.49,1
.6,4=

.

.
.= 3

3
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44
54 ηi
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ск

ск
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23,6=
96,0.1,1

96,0.82,10
.6,4=

.
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4
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ск

ск
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y
зпi ηη = ,                                                                           (19) 

 
където: ηi е к.п.д. на предавката за съответната степен; 
y - броят на зъбните предавки за съответната степен; 
ηзп = 0,96 - к.п.д. на закрита зъбна предавка. 
 
Таблица 8 
Необходими спирачни сили на хидрозабавителя 

Степен i 1 2 3 7 

Вi  [t] 16,58 11,84 8,4 2,45 

   
   На фиг. 1а с пунктир са показани спирачните сили създа-
вани едновременно от хидрозабавителя (ретардера) и 
дизеловия двигател (при блокиран хидротрансформатор). 

Общи относителни съпротивления, максимални 
скорости, средни скорости, времена за движение и 
необходими теглителни сили на самосвала за 
различните участъци от трасето 
   Тези величини са дадени в табл.9. 
 

Таблица 9 
Общи относителни съпротивления wi, максимални 
скорости vimax, средни скорости vicp, времена за движение 
ti и необходими теглителни сили Fi на самосвала за 
различните участъци от трасето 

i Li [m] woi i wi степен vimax  [km/h] 

1 330 5 0 5 5 30 (40)  →30 

2 50 5 10 15 2 12 (20)  →12 

3 120 5 0 5 5 30 (60)  →30 

4 120 5 0 5 7 62 (65)  →62 

5 50 5 -10 -5 7 (5) 74,5 (40)→40 

6 330 5 0 5 7 62 (65)  →62 
 

i kvi vicp [km/h] ti [min] Fi [kN] 

1 0,5 15 1,32 32,2 

2 0,6 7,2 0,42 96,6 

2 0,6 18 0,4 32,2 

4 0,35 21,7 0,33 16,95 

5 0,7 28 0,11 -16,95 

6 0,7 53,4 0,46 16,95 

                                                     ∑
6

1=

01,3=

i

it min 

   За участъци 1, 2, 3, 4 и 6 максималните скорости се 
определят по граничната тягова характеристика, а за 
участък 5 - по спирачната характеристика. 
 

   В скоби са дадени максималните скорости на движение 
на самосвала според правилника за безопасност. От двете 
скорости (отчетена и максимална безопасна) се приема по-
малката. 
 

ioii iww ±=                                                                         (20) 
 

max.= iv
cp
i vkv                                                                        (21) 
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gwPF ii ...
100

1
= ,kN - за участъци 1, 2 и 3 (натоварен 

самосвал)                                                                            (23) 

gwmF ii ...
100

1
= ,kN - за участъци 4, 5 и 6 (празен 

самосвал), където: kv-коефициент на скорост (табл.9)    (24) 
 

Таблица 9 
Коефициент за определяне на средната скорост на 
самосвала за различните участъци от пътя 

Li [m] при потегляне 
(участъци 1 и 4) 

при движение без 
спиране (у-ци 2, 3, 5 и 6) 

0 - 100 0,25 - 0,50 0,50 - 0,70 

100 - 250 0,35 - 0,60 0,60 - 0,75 

250 - 500 0,50 - 0,65 0,70 - 0,80 

500 - 750 0,60 - 0,70 0,75 - 0,85 

750 -1000 0,65 - 0,75 0,80 - 0,85 

Над 1000 0,7 - 0,85 0,80 - 0,90 
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  За участъци 1, 3, 4 и 6 (движение по хоризонтален път 
или път с малък наклон) се взимат най-малките стойности 
на kv от диапазона. За участък 5 (движение надолу при 
голям наклон) се взима най-голямата стойност от 
диапазона. За участък 2 (движение нагоре при голям 
наклон) се взима средната стойност от диапазона. 
 

  Нека да определим по графиката от фиг.1а необходимата 
теглителна сила и максималната скорост на натоварения 
самосвал Caterpillar 770 (P=71,2t) при движение нагоре в 

изходната траншея на рудника (участък №2 от трасето). 
Наклонът на траншеята е i2=5%, а пътят е в средно 
състояние (wo2=5%). 
 

  На една графика (фиг.1а) се нанасят граничната тягова 
характеристика на самосвала F=f(v) и зависимостите 
Fi=f(P) при различни общи относителни съпротивления 
wi[%] (5%, 10%, 15% и.т.н.), където: Fi [kg] - необходими 
теглителни сили на самосвала за участъците с различни 
wi. 

 

 
  

Фиг.1. Характеристики на самосвал Caterpillar 770 с хидромеханична предавка, максимална товароподемност 36,3 t и седемскоростна кутия 
Е - празен самосвал; L - натоварен самосвал; v - скорост на движение на самосвала; F - теглителна сила на самосвала; Р - пълна маса на самосвала 
(собствена маса + маса на товара); В - спирачна сила на самосвала 
 

   Зависимостите Fi=f(P) представляват прави линии, 
започващи от точката с координати 0,0 и преминаващи 
през точките с координати Р,Fi, където: 
 

PwF ii ..10= ,kg                                                                  (25) 

   От точката, съответстваща на Р=71200kg прекарваме 
вертикална линия L до пресичането на правата, 
съответствуваща на w=10% (w2=wo2+i2=5+5=10).  От 
пресечната точка Х прекарваме хоризонтална линия до 
пресичането и с ординатната ос в т.Z' и отчитаме 
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необходимата теглителна сила F2=7400kg. От пресечната 
точка Y на тази линия с граничната тягова 
характеристика спускаме вертикална линия до 
пресичането и с абсцисната ос в т.Z и отчитаме 
максималната скорост на самосвала за този участък 
v2max=14km/h (самосвалът работи на 2-ра степен). 

   Нека сега да определим по графиката от фиг.1б 
максималната безопасна скорост на празния самосвал 
Caterpillar 770 (m=34,6t) при спускане надолу в изходната 
траншея на рудника (участък №5 от трасето). Наклонът 
на траншеята е i2=10%, а пътят е в средно състояние 
(wo2=5%). 

   На една графика (фиг.1б) се нанасят граничната 
спирачна характеристика на самосвала В=f(v) и 
зависимостите Вi=f(P) при различни общи относителни 
съпротивления wi[%] (-5%, -10%, -15% и.т.н.), където: 
Вi[kg] - необходими теглителни сили на самосвала за 
участъците с различни wi. 

 

   Зависимостите Вi=f(P) представляват прави линии, 
започващи от точката с координати 0,0 и преминаващи 
през точките с координати Р,Вi, където 
 

PwB ii ..10= , kg.                                                               (26) 

  От точката, съответстваща на m=34600kg прекарваме 
вертикална линия E до пресичането на правата, 
съответстваща на w=-5% (w5=wo5+i5=5-10=-5).  От 
пресечната точка Х прекарваме хоризонтална линия до 
пресичането и с граничната тягова характеристика. От 
пресечната точка Y спускаме вертикална линия до 
пресичането и с абсцисната ос в т.Z и отчитаме 
максималната скорост на самосвала за този участък 
v5max=74,5km/h при включена 7-ма степен. 

  Според правилника за безопасност, обаче, скоростта на 
самосвала при спускане не може да бъде по-голяма от 
40km/h. За да поддържа тази скорост самосвалът трябва 
да работи с включена 5-та степен на скоростната кутия 
(при която максималната скорост е 41km/h), и водачът 
трябва да натиска леко механичната спирачка. 
 
Продължителност на рейса на самосвала 
 

06,7=3,0+15,1+6,2+01,3=+++=∑
6

1=

мpн

i

i ttttT min,(27) 

където: tн [min] е времето за натоварване на самосвала; 
tp - времето за разтоварване на самосвала (tp = 0,5 - 2 
min); 
tм - времето за маневри при натоварване (tм = 0,1 - 0,5 
min); 
 

6,2=65,0.4=.= цкн tnt min                                               (28) 

 
tц - продължителността на един цикъл на челния товарач 
или багера (tц = 0,55 - 0,75 min за челни товарачи). 
 

Производителност на самосвала 
 

219=83,0.
06,7

60
.6,1.9,0.6,5.4=.

60
....= nзк k

T
ρkqnQ t/h ,      (29) 

 
където kп е коефициентът на производителност (kп = 0,7-
0,83). 
 
Проверка на продължителната тангенциална мощност 
на самосвала 
 

∞∞ '> mm NN      227 > 158 kW,                                               (30) 

 
където N'm∞ е необходимата продължителна тангенциална 
мощност; 
 

158=
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7,19.29
=

6,3

.
='
∞∞ cp

m

vF
N kW                                          (31) 

 
F∞ [kN] - продължителната теглителна сила на самосвала; 
vср [km/h] - средната скорост на движение на самосвала. 
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=
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46,0.95,16+33,0.95,16+4,0.2,32+42,0.9,96+32,1.2,32
=

22222

 
= 29 kN 
 
  За участък №5 теглителната сила е отрицателна и не се 
включва в горната формула. 
 

6

1
6

1

330 50 120 120 50 330
0,06. 0,06.

3,01

i

i
cp

i

i

L

v

t





    
  





 

 
= 19,7 km/h                                                                            (33) 
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МЕТОДИКА ЗА ИЗЧИСЛЯВАНЕ НА САМОСВАЛИ ЗА ОТКРИТИ РУДНИЦИ С 
EЛЕКТРОМЕХАНИЧНА ПРЕДАВКА 
 
Христо Шейретов 

 
Минно-геоложки университет „Св.Иван Рилски”, 1700 София, sheiretov@abv.bg 

 
РЕЗЮМЕ. Разработена е методика за изчисляване на руднични самосвали с електромеханична предавка. Първоначално се избира модела и 
товароподемността на самосвала. След това се определят диаметъра на гумите, масата на натоварения самосвал и продължителната мощност на 
тяговите двигатели и генератора. Избират се тягов електродвигател и тягов генератор. Определя се максималната теглителна сила на самосвала от 
условията за сцепление и максимален въртящ момент на тяговите електродвигатели, максималната спирачна мощност и максималната спирачна сила на 
самосвала. Построяват се граничните тягови и спирачни характеристики на самосвала. Определят се максималните скорости, средните скорости, 
необходимите теглителни и спирачни сили за всички участъци от трасето на пътя, продължителността на рейса и производителността на самосвала. 
Накрая се правят проверки на продължителната тангенциална мощност на дизеловия двигател (на периферията на задвижващите колела) и на тяговите 
електродвигатели за нагряване. 
На базата на разработената методика е решен конкретен пример. 
Разработената методика може да се използува както от студентите, така и от специалистите, които работят в миннодобивната и строителната 
промишленост. 

 
METHODOLOGY FOR THE CALCULATION OF MINING DUMP TRUCKS WITH HYDROMECHANICAL TRANSMISSION 
Hristo Sheiretov 
University of Mining and Geology “St. Ivan Rilski” Sofia, sheiretov@abv.bg  
  
ABSTRACT. A methodology for the calculation of mining dump trucks with electromechanical transmission is developed. At first the model and the payload of the 
truck are selected. After that the diameter of tires, the weight of the loaded truck and the continuous power of the traction motors and generator are determined. 
Traction motor and traction generator are selected. The maximum traction force is determined from the conditions of adhesion and maximum torque of the traction 
motors, the maximum retard power and the maximum retard force are determined. The rimpull-speed-gradeability and brake performance characteristics of the truck 
are drawed. The maximum speed, the average speed, the required traction and  brake forces of all of sections the road, the duration of the tour and the output of the 
truck are determined. Finally checks are made for the tangential continuous power of the diesel engine (at the periphery of the drive wheels) and for the heating of the 
traction motors. 
A concrete example is solved using the developed methodology. 
The methodology may be useful for the students, and also for the specialists, working in the mining and in the construction industry. 

 
 
Увод 
 
   В Дьяков (1986) са дадени основите на теорията и 
изчисляването на автомобилния транспорт в откритите 
рудници. В Проектирование электропривода мотор-колеса 
(2011) са разгледани видовете видовете електро-
механични предавки на самосвалите и проектирането им.  
 
   В Caterpillar и БелАЗ са дадени техническите параметри, 
тяговите и спирачните характеристики на произвежданите 
от фирмите руднични самосвали. В Komatsu e разгледана 
практическа методика за определяне на производител-
ността на челните товарачи, багерите и самосвалите за 
открити рудници. 
 
   На базата на тези литературни източници и допъл-
нителна информация от Интернет е разработена цялостна 
методика за изчисляване.  
 
 

Описание на методиката 
 
Входни данни 
   Самосвалите се натоварват от хидравличен багер права 
лопата с вместимост на кофата q = 20 m3; Изкопаният 
материал е желязна руда с плътност в разбухнало 
състояние ρ = 2,2 t/m3; Упростеният надлъжен профил на 
трасето и състоянието на пътя са дадени в табл.1: 
 
Таблица 1 
Данни за трасето на пътя 

Участък 1 2 3 4 5 6 

Дължина Li [m] 300 100 1000 1000 100 300 

Наклон  ii [%] 0 10 0 0 -10 0 

woi [%] 8 5 3,5 3,5 5 8 

1 - движение на натоварения самосвал в рудника от багера 
до изходната траншея; 2 - движение на натоварения 
самосвал нагоре в изходната траншея; 3 - движение на 
натоварения самосвал на повърхността от изходната 
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траншея до товарния пункт; 4 - движение на празния 
самосвал на повърхността от товарния пункт до изходната 
траншея; 5 - движение на празния самосвал надолу в 
изходната траншея; 6 - движение на празния самосвал в 
рудника от изходната траншея до багера. 
   woi - основно относително съпротивление (2-3,5 - за път в 
добро състояние (със здрава повърхност); 5-за път в 
средно стояние (повърхността се огъва под натиска на 
колелата); 8-10 - за път в лошо състояние (основата не е 
уплътнена и бързо се образуват се коловози); 15-20 - за 
път в много лошо състояние (кален път с мека повърхност 
и дълбоки бразди)). 
 
Избор на самосвал 
   Самосвалите се избират в зависимост от вместимостта 
на кофата на багера q според табл.2 и табл.3. 
 
Таблица 2 
Избор на максимална товароподемност на самосвала 

q [m3] 10 - 15 16 - 20 21 - 34 35 - 40 

G [t] 130 - 136 130 - 190 160 - 292 220 - 363 

G - максимална товароподемност на самосвала 
 
Таблица 3 
Класификация на произвежданите модели двуосни 
самосвали с електромеханична предавка по 
товароподемност (ТП) 

Клас по ТП 

Фирма 

130 - 136 t 160 - 190 t 220 - 222 t 

Hitachi  EH3500     

190 t 

EH4000       

222 t 

Komatsu  730E   184 t 830E   222 t 

Unit Rig MT 3300 

136 t 

MT 3700 

186 t 

MT 4400 

221 t 

БелАЗ 75137  130 t 75170  160 t 75302  220 t 

Liebherr  T252    180 t T262    220 t 

 
Клас по ТП 

Фирма 

240 - 292 t 313 - 327 t 360 - 363 t 

Caterpillar  795F AC 

313 t 

 

Komatsu 730E    292 t 960E   327 t  

Hitachi EH 5000 

290 t 

  

Unit Rig  MT 5500 

326 t 

MT 6300 

363 t 

БелАЗ 75310  240 t 75600  320 t 75601  360 t 

Liebherr T272    270 t T282    327 t  

 
   Избирам самосвал БелАЗ 75170 със следните 
параметри: 
Максимална товароподемност  G = 160 t; 
Собствена маса  m = 134 t; 
Максимална мощност на диз. двигател  Nдд = 1491 kW; 
Номинална честота на въртене на дизеловия двигател 
(при максимална мощност)  пдн = 1900 min-1; 
Максимална конструктивна скорост  vmax = 50 km/h; 
Гуми 36.00R51. 

Диаметър на гумите 
 

( ) ( ) 12,3=0254,0.36.2+51=254,0..2+= гджг BDD m ,          (1)  

 
където: Dдж e диаметърът на джантата в инчове; 
Вг - ширината на гумата в инчове. 
 
Маса на натоварения самосвал 
  

292=2,2.9,0.20.4+134=...+= ρkqnmP зк t ,                     (2) 

 
където: nк е броят на кофите, необходими за натовар-
ването на самосвала;  
kз - коефициентът на запълване на кофата на багера или 
челния товарач (kз = 0,7 - 1,1). 
 

04,4=
2,2.9,0.20

160
=

..
=

ρkq

G
n

з
к   Приемам nк = 4.                (3) 

 
Избор на тягов електродвигател 
 
   Тяговият електродвигател се избира според 
необходимата номинална продължителна мощност N'∞н: 
 

512=
95,0.2

973
=

.2
='

∞
∞

p

m
н η

N
N kW ,                                              (4) 

 
където: Nm∞ е продължителната тангенциална мощност на 
самосвала (на периферията на задвижващите колела); 
ηр - к.п.д. на редуктора на мотор-колелото (при 
двустъпален планетарен редуктор ηр = 0,95); 
 

973=95,0.85,0.95,0.85,0.1491=....=∞ penгдгддm ηηηkNN kW (5) 

 
kдг - коефициентът, отчитащ каква част от максималната 
мощност на дизеловия двигател се отдава на тяговия 
генератор (kдг = 0,85 - 0,9); 
ηг - к.п.д. на тяговия генератор (ηг = 0,95); 
ηеп - к.п.д. на електрическата предавка (ηеп = 0,85 - 0,9 при 
променливо-постояннотокова предавка). 
   Избирам постояннотоков тягов електродвигател ЭК-590 
със следните параметри: 
номинална продължителна мощност  Nн∞ = 590 kW; 
номинално напрежение  Uн = 830 V; 
номинална честота на въртене nн = 950 min-1 
максимална честота на въртене  nmax = 2570 min-1; 
максимален въртящ момент  Mmax = 16530 N.m; 
продължителен ток  Iа∞ = 760 А. 
  
Избор на тягов генератор 
 
   Тяговият генератор се избира според необходимата 
номинална продължителна мощност N'∞гн, номиналната 
честота на въртене на дизеловия двигател nдн и 
номиналното напрежение на тяговия електродвигател Uн: 
 

1267=85,0.1491=.=' дгддгн kNN∞ kW                                    (6) 
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   Избирам синхронен тягов генератор СГТ-1400 със 
следните параметри: 
номинална продължителна мощност  Nгн∞ = 1400 kW; 
максимално изправено напрежение  Uн = 910 V; 
номинална честота на въртене  nгн = 1900 min-1. 
 
Предавателно отношение на редукторите на мотор-
колелата 
 

21,30=
50.60

14,3.12,3.2570.6,3
=

.60

...6,3
=

max

max

v

πDn
i

г
p                     (7) 

 
Максимална теглителна сила на самосвала 
 
   От условието за сцепление между колелата и пътя 
(липса на буксуване): 
 

95000=5,0.190.1000=..1000= maxmax ψPF сц kg ,                 (8) 

 
където: Рсц е сцепната маса на самосвала (която се пада 
върху водещите колела);  
ψmах - максималният коефициент на сцепление между 
колелата и пътя (ψmax = 0,3 - 0,7); 
 

190=292.65,0=.= PξPсц                                                    (9) 

 
ξ - коефициентът, който отчита каква част от масата на 
самосвала се пада върху водещите колела (за самосвали 
с колесна формула 4х2  ξ = 0,65). 
 
   От условието за максимален въртящ момент на тяговите 
електродвигетели: 
 

62000=
81,9.12,3

95,0.21,30.16530.4
=

.

...4
=

max

max gD

ηiM
F

г

pp
kg        (10) 

 
   От двете стойности приемаме по-малката, т.е. Fmax = 
62000 kg. 
 
Построяване на граничната тягова характеристика на 
самосвала 

   Граничната тягова характеристика (фиг.1) представлява 
зависимостта на теглителната сила на самосвала F [kg] от 
скоростта му на движение v [km/h] при гранични 
(максимално допустими) условия. 

   Участъкът АВ представлява ограничението на 
характеристиката по максимална теглителна сила и се 
построява, като се прекара хоризонтална линия от точката 
с координати 0, Fmax. 

   Участъкът ВС представлява ограничението по 
максимална мощност и се построява като се използува 
зависимостта: 
 

vvv

N
F

m 3502800
=

973.3600
=

.3600
=

∞

  , kg                      (11) 

 
   Участъкът CD представлява ограничението по 
максимална скорост и се построява като се прекара 
вертикална линия от точката с координати vmax,0. 

 
 
Фиг.1. Гранична тягова характеристика на самосвал БелАЗ 75170 с 
електромеханична предавка и максимална товароподемност 160 t 
Е - празен самосвал; L - натоварен самосвал;  
v - скорост на движение на самосвала; F - теглителна сила на самосвала; 
Р - пълна маса на самосвала (собствена маса + маса на товара); wi - 
общо относително съпротивление при движение 

 
 
Построяване на граничната спирачна характериситка 
на самосвала 

   Граничната спирачна характеристика (фиг.2) 
представлява зависимостта на спирачната сила на 
самосвала B [kg] от скоростта му на движение v [km/h] в 
режим на електродинамично спиране при гранични 
(максимално допустими) условия. 

   Участъкът АВ представлява ограничението на 
характеристиката по максимална спирачна сила и се 
построява, като се прекара хоризонтална линия от точката 
с координати 0, Вmax, където: Вmax - максимална спирачна 
сила. 

44930=
38,1

62000
==

max
max

cnk

F
B kg                                         (12) 

 
kсп - коефициент, който зависи от максимално допустимия 
ток на тяговите двигатели, и се приема според табл.4. 
 
Таблица 4 
Коефициенти за определяне на максималната спирачна 
сила и максималната спирачна мощност 

G [t] 130 160 220 240 320 

kсп 1,76 1,38 1,25 1,64 1,65 

k'сп 1,87 1,95 1,8 2 2,37 

 
   Участъкът ВС представлява ограничението по 
максимална спирачна мощност и се построява като се 
използува зависимостта: 
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Фиг.2. Гранична спирачна характеристика на самосвал БелАЗ 75170 с 
електромеханична предавка и максимална товароподемност 160t 
Е - празен самосвал; L - натоварен самосвал;  
v - скорост на движение на самосвала; В - спирачна сила на самосвала; Р 
- пълна маса на самосвала (собствена маса + маса на товара); wi - общо 
относително съпротивление при движение 
 

vvgv

N
B

cn 696000
=

81,9.

1897.3600
=

.

.3600
=

max

  , kg  ,                (13) 

 

където: Ncnmax е максималната спирачна мощност; 
 

1897=973.95,1=.'= ∞max
mcncn NkN kW                                (14) 

 

kсп - коефициентът, който зависи от максимално 
допустимото напрежение на тяговите електродвигатели, и 
се приема според табл.4. 
 

   Участъкът CD представлява ограничението по 
максимална скорост и се построява като се прекара 
вертикална линия от точката с координати vmax,0. 
 

   При самосвалите с постояннотокови двигатели се 
въвежда и четвърто ограничение - линията ОВ, която 
представлява спирачната характеристика на самосвала 
при нулево спирачно съпротивление. 
  
Общи относителни съпротивления, максимални 
скорости, средни скорости, времена за движение и 
необходими теглителни сили на самосвала за 
различните участъци от трасето 
 
Таблица 5 
Общи относителни съпротивления wi, максимални 
скорости vimax, средни скорости vicp, времена за движение 
ti и необходими теглителни сили Fi на самосвала за 
различните участъци от трасето 

i Li [m] woi i wi vimax  [km/h] 

1 300 8 0 8 15 (40)  →15 

2 100 5 10 15 8 (20)  →8 

3 1000 3,5 0 3,5 38 (60)  →38 

4 1000 3,5 0 3,5 50 (65)  →50 

5 100 5 -10 -5 50 (40) →40 

6 300 8 0 8 28 (65)  →28 

 

i kvi vicp [km/h] ti [min] Fi [kN] 

1 0,5 7,5 2,4 229 

2 0,6 4,8 1,25 430 

2 0,8 30,4 1,87 100 

4 0,65 32,5 1,84 46 

5 0,7 28 0,21 -66 

6 0,7 19,6 0,91 105 

   

6

1

8,6i

i

t



 min 

   За участъци 1, 2, 3, 4 и 6 максималните скорости се 
определят по граничната тягова характеристика, а за 
участък 5 - по спирачната характеристика. 
   В скоби са дадени максималните скорости на движение 
на самосвала според правилника за безопасност. От двете 
скорости (отчетена и препоръчвана от правилника) се 
приема по-малката. 
 

ioii iww ±=                                                                       (15) 

 
max.= iv

cp
i vkv                                                                       (16) 

 

cp
i

i
i

v

L
t

.06,0
=                                                                           (17) 

 

gwPF ii ...
100

1
=                                                                    (18) 

- за участъци 1, 2 и 3 (натоварен самосвал) 
 

gwmF ii ...
100

1
=                                                                   (19) 

- за участъци 4, 5 и 6 (празен самосвал), 
 
където: kv е коефициентът на скорост (табл.6). 
 
Таблица 6 
Коефициент за определяне на средната скорост на 
самосвала за различните участъци от пътя 

Li [m] при потегляне 
(участъци 1 и 4) 

при движение без 
спиране (у-ци 2, 3, 5 и 6) 

0 - 100 0,25 - 0,50 0,50 - 0,70 

100 - 250 0,35 - 0,60 0,60 - 0,75 

250 - 500 0,50 - 0,65 0,70 - 0,80 

500 - 750 0,60 - 0,70 0,75 - 0,85 

750 -1000 0,65 - 0,75 0,80 - 0,85 

Над 1000 0,7 - 0,85 0,80 - 0,90 

   
   За участъци 1, 3, 4 и 6 (движение по хоризонтален път 
или път с малък наклон) се взимат най-малките стойности 
на kv от диапазона. За участък 5 (движение надолу при 
голям наклон) се взима най-голямата стойност от 
диапазона. За участък 2 (движение нагоре при голям 
наклон) се взима средната стойност от диапазона. 

   Нека да определим по графиката от фиг.1 необходимата 
теглителна сила и максималната скорост на натоварения 
самосвал БелАЗ 75170 (P=292t) при движение нагоре в 
изходната траншея на рудника (участък №2 от трасето). 
Наклонът на траншеята е i2=10%, а пътят е в средно 
състояние (wo2=5%). 
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   На една графика (фиг.1) се нанасят граничната тягова 
характеристика на самосвала F=f(v) и зависимостите 
Fi=f(P) при различни общи относителни съпротивления 
wi[%] (2%, 4%, 8% и.т.н.), където: Fi [kg] - необходими 
теглителни сили на самосвала за участъците с различни 
wi. 

   Зависимостите Fi=f(P) представляват прави линии, 
започващи от точката с координати 0,0 и преминаващи 
през точките с координати Р,Fi, където: 
 

PwF ii ..10= ,kg                                                                  (20) 

 
   От точката, съответствуваща на Р=292t прекарваме 
вертикална линия L до пресичането на правата, 
съответствуваща на w = 15% (w2 = wo2 + i2 = 5 + 10 = 15). От 
пресечната точка Х прекарваме хоризонтална линия до 
пресичането и с ординатната ос в т.Z' и отчитаме необхо-
димата теглителна сила F2 = 44000 kg. От пресечната 
точка Y на тази линия с граничната тягова характеристика 
спускаме вертикална линия до пресичането и с абсцисната 
ос в т. Z и отчитаме максималната скорост на самосвала 
за този участък v2max = 8 km/h. 

   Нека сега да определим по графиката от фиг.2 
максималната и минималната безопасна скорост на 
празния самосвал БелАЗ 75170 (P = m = 134 t) при 
спускане надолу в изходната траншея на рудника (участък 

№5 от трасето). Наклонът на траншеята е i2 = 10%, а 
пътят е в средно състояние (wo2 = 5%). 

   На една графика (фиг.1б) се нанасят граничната 
спирачна характеристика на самосвала В = f(v) и 
зависимостите Вi = f(P) при различни общи относителни 
съпротивления wi [%] (-4%, -6%, -8% и.т.н.), където: Вi[kg] - 
необходими спирачни сили на самосвала за участъците с 
различни wi. 

   Зависимостите Вi = f(P) представляват прави линии, 
започващи от точката с координати 0,0 и преминаващи 
през точките с координати Р, Вi, където: 
 

PwB ii ..10= , kg                                                                (21) 

   От точката, съответствуваща на P = 134 t прекарваме 
вертикална линия L до пресичането на правата, 
съответствуваща на w=-5% (w5=wo5+i5=5-10=-5).  От 
пресечната точка Х прекарваме хоризонтална линия до 
пресичането и с граничната тягова характеристика. От 
пресечните точки Y и Y' спускаме вертикални линии до 
пресичавнето им с абсцисната ос в т.Z и т.Z' и отчитаме 
максималната безопасна скорост на самосвала за този 
участък v5max=50km/h и минималната безопасна скорост на 
самосвала за този участък v5min=4km/h. 

   Според правилника за безопасност, обаче, скоростта на 
самосвала при спускане не може да бъде по-голяма от 
40km/h. За да поддържа тази скорост водачът трябва да 
натиска леко механичната спирачка. 

   Пресечната точка Y" на хоризонталната линия през т.Х с 
ординатната ос показва необходимата спирачна сила В на 
самосвала за участък 2 (В=7100kg). 
 
 
 

Продължителност на рейса на самосвала 
 

6

1

8,6 1,9 1,15 0,3 11,95 mini н p м

i

T t t t t


         , (22) 

 
където: tн [min] - време за натоварване на самосвала; 
tp - време за разтоварване на самосвала (tp = 0,5 - 2 min); 
tм - време за маневри при натоварване (tм = 0,1 - 0,5 min); 
 

9,1=28.4.
60

1
=..

60

1
= цкн tnt min                                         (23) 

 
tц - продължителност на един цикъл на багера (tц = 22-33s и 
зависи от вместимостта на кофата и ъгъла на завъртане 
на багера). 
 
Производителност на самосвала 
 

660=83,0.
95,11

60
.2,2.9,0.20.4=.

60
....= nзк k
T

ρkqnQ t/h ,    (24) 

 
където: kп - коефициент на производителност (kп=0,7-0,83 в 
зависимост от условията на експлоатация). 
 
Проверка на продължителната тангенциална мощност 
на самосвала 
 

∞∞ '> mm NN      973 < 979 kW,                                                (25) 

 
където: N'm∞ - необходима продължителна тангенциална 
мощност; 
 

979=
6,3

5,19.179
=

6,3

.
='

cp

m

vF
N

∞∞ kW                                     (26) 

 
F∞ [kN] - продължителна теглителна сила на самосвала; 
vср [km/h] - средна скорост на движение на самосвала. 
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                                                          (27) 

=
95,11

91,0.105+84,1.46+87,1.100+25,1.430+4,2.229
=

22222

 

= 181 kN 
 
   За участък №5 теглителната сила е отрицателна и не се 
включва в горната формула. 

6

1
6

1

300 100 1000 1000 100 300
0,06. 0,06.

8,6

i

i
cp

i

i

L

v

t





    
  





= 19,7 km/h                                                                           (28) 
 
   Проверката не излиза с малко и затова трябва 
незначително да се намалят скоростите на движение на 
самосвала. 
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Проверка на тяговите двигатели за нагряване 
 

   Средноквадратичният ток в двигателя, при изминаването 
на самосвала на един рейс (от багера до таварния пункт и 
обратно), трябва да е по-малък от продължителния ток на 
двигателя: 
 

6
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1

i i

i
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I t

I I
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 607 < 760 A                          (29) 

 

2 2 2 2 2 2790 .2,4 1368 .1,3 342 .2,9 243 .1,8 160 .0,2 365 .0,9

11,95
срквI

    
 

= 607 A, 
 

където: Ii [A] - токове в двигателя при движението на 
самосвала по различните участъци от трасето; 
 

100

%.
=

∞
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I%i - процентни стойности на токовете от продължителния 
ток в двигателя. Отчитат се от универсалната 
електромеханична характеристика на тяговия двигател 
M%=f(I%) (фиг.3) в зависимост от процентните стойности 
на необходимите въртящи моменти М%i от номиналния 
въртящ момент на двигателя Mн за различните участъци от 
трасето. 
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Таблица 7 
Необходими теглителни сили на самосвала, необходими 
въртящи моменти и токове на тяговите 
електродвигатели и времена на движение на самосвала 
за различните участъци от трасето 

У-к 1 2 3 4 5 6 

Fi [kN] 229 420 100 46 -66 105 

Mi [N.m] 6224 11415 2718 1904 1250 2854 

M%i 104 191 45 32 21 48 

I%i 104 180 45 32 21 48 

Ii [A] 790 1368 342 243 160 365 

ti [min] 2,4 1,25 2,87 1,84 0,21 0,91 

 

 

 
Фиг.3. Универсална електромеханична характеристика на 
постояннотоковите тягови електродвигатели тип ЭК 
І% - процентна стойност на тока от продължителния ток в двигателя; М% - 
процентна стойнаст на въртящия момент от номиналния въртящ момент 
на двигателя 
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ωн е номиналната ъглова скорост на тяговия 
електродвигател; 
 
 

99=
30

950.14,3
=
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.
=

н
н

nπ
ω rad/s                                          (34) 

 
 

   Ако проверката не излезе трябва да се намалят 
скоростите на движение на самосвала или да се намали 
масата на транспортирания материал. 
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ВЪРХУ ПРОИЗВОДИТЕЛНОСТТА НА ВИБРАЦИОННИТЕ ЧЕЛЮСТНИ ТРОШАЧКИ 
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РЕЗЮМЕ. В работата се разглежда влиянието на честотата на трептене на подвижната челюст на вибрационната трошачка върху производителността. 
Взема се под внимание действието на гравитационните сили, силите на триене и тези от преносното движение в процеса на разтоварване на материала от 
зоната на трошене.  
Направена е оценка за влиянието на различните фактори върху честотата на трептене на подвижната челюст и върху техническата производителност на 
трошачката. 

 
ON THE CAPACITY OF THE VIBRATIONAL JAW CRUSHER  
Kristian Tsvetkov, Julian Dimitrov, Zhivko Iliev 
University of Mining and Geology “St. Ivan Rilski”, 1700 Sofia, juldim@abv.bg, kho@mgu.bg 
 
ABSTRACT. The present paper examines the impact of the frequency of oscillation of the movable vibrational jaw crusher productivity. Take into account the effect of 
gravitational forces, frictional forces and those of the transmission traffic in the process of unloading the material from the crushing zone.  
An assessment of the impact of various factors on the oscillation frequency of the movable jaw and the crusher technical capacity. 

 
Въведение  
 
   Производителността на челюстната трошачка е най-
важният ú технологичен показател, с който тя участва в 
производствения процес при раздробяването на 
минералните суровини. 

   Трошенето на материала при челюстните трошачки се 
извършва в клиновидно вертикално пространство, 
образувано между подвижната и неподвижната челюст, 
което е отворено отгоре – за постъпване на материала, и 
отдолу – за разтоварването му. Движението на материала 
в зоната на трошене става под действие на собственото му 
тегло. Движението на подвижната челюст осъществява 
работния процес: като при приближаването ú към 
неподвижната челюст се извършва разтрошаването на 
материала, а при отдалечаването ú  - разтоварването на 
готовия продукт. Изследване върху производителността на 
челюстните трошачки с просто движение на подвижната 
челюст (система Блек) е направено в Цветков и Димитров 
(2012).  

   В този материал се обсъжда производителността на  
вибрационните челюстни трошачки. Отличителната 
особеност на конструкцията на вибрационните челюстни 
трошачки е непосредствената връзка на подвижната 
челюст с вибратор посредством еластичен, метален 
вълновод (фиг.1). Под действието на вибрационните сили 
в челюстите на трошачката възникват надлъжни и други 
сложни вибрации. Амплитудата на трептенето на 
челюстите се определя от параметрите на възбуждащия 
вълновод. 
 

 
 
Фиг. 1. Пинципна схема на вибрационна челюстна трошачка 

 
   Ударно-вибрационната трошачка се характеризира с 
висок скоростен режим, има по-интензивно разтоварване 
на раздробения материал. Това се осигурява чрез 
съгласувано движение на челюстите отгоре надолу в 
момент на тяхното разтваряне.  

   Прилагането на дебалансираща система, действаща на 
челюстите на трошачката, дава възможност за създаване 
на практически неограничени усилия в работната област. 
Тези усилия се ограничават само от якостта на машината. 
Честотата на въздействие е от порядъка на 1000 – 1500 
импулса за минута. При реализацията на машината е 
заменено кинематичното въздействие на ексцентрика с 
инерционна връзка – вълновод, който предава 
вибрационното въздействие. Това техническо решение 
значително опростява конструкцията. Използва се 
явлението самосинхронизация на вибраторите, което 
снижава масата и размерите на съоръжението. 

   Принципът на работа на вибрационната трошачка е 
представен на фиг.2. При завъртане на дебаланса на 
даден ъгъл, цетнробежната сила предизвиква разтваряне 

mailto:juldim@abv.bg
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на челюстите. В следващ момент се произвежда удар на 
челюстите върху материала. При един пълен цикъл се 
осъществява разтрошаване на материала и последващо 
освобождаване на готовия продукт.  
 

 
 
Фиг. 2. Принцип на работа на вибрационна челюстна трошачка 

 
   На фиг. 3 е дадена схемата на един специален вид 
вибрационна трошачка, при която работната камера е 
почти хоризонтална (Вайсберг и др., 2004).  
 

 
 
Фиг. 3. Пример на вибрационна трошачка със специално предназна-
чение 

 
Ако в обичайните трошачки разтоварването на продукта се 
осъществява за сметка на гравитационните сили, то в тази 
машина разтоварването е за сметка на импулсите, 
предизвикани от раздробявания материал. Представената 
на фиг. 3 трошачка е предвидена за разтрошаване на 
железобетонни блокове.  Двете челюсти на трошачката са 
подвижни, като върху тях се въздейства синхронно от 
дебалансиращи вибратори. Окачването на трошачката 
представлява комбинирана еластична система.  
 
 

Аналитични изследвания  
 

   За разлика от обикновените челюстни трошачки, 
височината на призмата на попадане на раздробения 
материал се определя не само от разстоянието, изминато 
от материала при свободно падане за времето на 
отваряне на челюстите, но и от частта от пътя, изминат от 
челюстите относно движещия се материал.  

   Относителното преместване на материала спрямо 

трошачката  ОТНy  се определя по формулата (Вайсберг и 

др., 2004): 
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wM

F
gty

ТР

ОТН  ,    (1) 

 
където  

F  е силата, приложена от вибратора; 

ТРM  - масата на трошачката; 

w  - честотата на вибратора и 

g  - земното ускорение. 

   Обработваният материал изминава допълнителен път 

ДОПy , определен от скоростта, която придава на 

материала трошачката в момента на разтваряне на 
челюстите  
 

wM
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y

ТР

ДОП

2
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   Тук 
wM

F

ТР

2
 е скоростта, която трошачката придава на 

материала в посока на разтоварване.  

   По този начин общият път, изминат от материала за 
времето на разтваряне на челюстите, който представлява 
височината на призмата на попадане е  
 

wM

Ft

wM

F
gty

ТРТР

22

2

1
2

2  .   (3) 

 

   Формулата дава възможност да се оцени пропускател-
ната способност и работната област на трошачката.  

   Теоретично производителността Q  може да бъде 

представена с формулата  
 

kynQ  ,     (4) 

 
където  

k  е коефициентът за пълнота на призмата на попадане; 

y  - общият път, изминат от материала; 

n  - броят на циклите на разтваряне на челюстите за 

единица време. 
 
 

Пресмятане на производителността на 
трошачката  
 
   При пресмятането на производителността на трошачката 
по формула (4) е прието, че материалът се разтоварва от 
трошачната камера съгласно закона (фиг. 4). 
 

mgth ,
2

1 2 ,      (5) 

 
където   
g, [m/s2] e земното ускорение; 
h - височината на основата на разтоварената призма, m; 

n
t

30
  - времето равно на половината период на 

колебанието на подвижната челюст; 

n  - честотата на дебалансиращият вибратор. 

 

 
 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Фиг. 4. Схема за определяне честотата на трептене и производителността на челюстна трошачка с просто движение на подвижната челюст 

 
 
   Разтоварването на разтрошения материал от работната 
камера на трошачката е възможно само по времето на 
обратния ход на подвижната челюст. При симетричен 
цикъл на движение това време ще бъде 
 

s
Z

Z
Т

,
2

1
 ,       (6)  

 
където ZT е теоретичният брой трептения на подвижната 
челюст, s-1. 
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   Скоростта, която придобива раздробения материал се 
определя от формула (2): 
 

wM

F
y

ТР

2
 .      (7) 

 
   Определя се преместването на трошачката в опорните 
пружини  
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2

wM

F
y

ТР

 .       (8) 

 

Общото преместване на раздробения материал Y се 
определя съгласно формула (3).  

   Обемът на работното пространство при един цикъл се 
определя с  
 

 YsbLV  2 .    (9) 

 
   Производителността на трошачката се определя с  
 

nVQ 60 ,                    (10) 

 
където  

  е коефициентът на разбухване; 

  - плътността на раздробявания материал и 

n  - честотата на дебалансиращия вибратор.  

 
   Разглеждаме частичката като релативно движение върху 
трептящата равнина при наличието на сили на триене. С 
достатъчна за практиката точност може да се приеме, че 
трептеливото преносно движение на подвижната челюст 
се извършва по закона (фиг. 4): 
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TZ 2 .                   (13) 

 
   В такъв случай скоростта и ускорението на преносното 
движение ще бъдат съответно: 
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   Законът на движение на частичката ще се определи от 
уравнението: 
 

,cos NGxm                     (15) 

 

където N е нормалната реакция между частичката и 
подвижната челюст. Едно решение на (15) е дадено в 
Цветков, Димитров (2012). 

   Законът за движение на частичката се представя чрез 

уравнение 15 само когато реакцията 0N . При 0N    

подвижната челюст се движи по закона на преносното 
движение, а частичката пада свободно. Тъй като 
свободното падане на частичката ú осигурява най-бързо 

разтоварване, то очевидно условието, при което 0N , е 

по-благоприятно, т.е. 
 

ec PPG sin .                  (16) 

 
   Получава се  
 

.cossin
2

1
sin 00

2 txtlg                 (17) 

 
   Частичката получава възможност за движение когато 
подвижната челюст започва обратния си ход и силата на 
притискане на частичката между челюстите е нула. Тогава 

,0x  2/.  t , а неравенството 17 добива вида 
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   Съгласно Цветков, Димитров (2012) получаваме 
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   При челюстните трошачки lh 1,0cos/  , следователно 

формула 17 ще добие вида: 
 

4,4

2
k .                    (20) 

 
 

Анализ на получените резултати 
 
    Зависимост 18 показва, че в момента на започване на 
разтоварването на частичката, ускорението от преносното 
движение е повече от 2 пъти по-голямо от съответната 
компонента на земното ускорение, т.е. още в началния 
момент на движението контактът между частичката и 
подвижната челюст е нарушен и частичката се намира в 
условията на свободно падане. Аналогично, както в 
Цветков, Димитров (2012) се доказва, че всяко намаляване 
на честотата на трептене на подвижната челюст с 

полупериод 
21 tt   ще доведе до контакт на челюстта с 

частичката преди последната да е напуснала трошачната 
камера. Поради това, че вибрационните трошачки работят 
с много по-голяма честота, този извод няма практическа 
стойност. Изведените зависимости от (11) до (20) могат да 
се използват за определянето на закона за движение на 
частиците на обработвания материал и при вибрационните 
трошачки. 
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   В работата се разглежда главно влиянието на честотата 
на трептене на подвижната челюст на вибрационната 
трошачка върху производителността. Отчита се влиянието 
на различните сили, действащи на частичките от 
разтрошавания материал, при движението им върху 
подвижната челюст. Взема се под внимание действието на 
гравитационните сили, силите на триене и тези от 
преносното движение в процеса на разтоварване на 
материала от зоната на трошене.  
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РЕЗЮМЕ. Прилагането на аналитични методи в проектирането на вибрационни машини среща определени проблеми, при опит да се получи по-голяма 
прецизност. Оказва се, че тези проблеми са от решаващо значение при изучаването на ударно – вибрационните процеси. 
Статията обсъжда основните модели и параметри на процесите при ударно-вибрационните машини. 
 

 
MATEMATICAL MODELING OF PROCESSES IN SHOCK – VIBRATION MACHINES 
Julian Dimitrov, Kristian Tsvetkov, Zhivko Iliev 
University of Mining and Geology “St. Ivan Rilski”, 1700 Sofia,  juldim@abv.bg, kho@mgu.bg 
 
ABSTRACT. The application of analytical methods in design of vibration machines encountered problems when trying to obtain greater precision. It turns out that 
these problems are critical in studing the shock – vibration processes. 
The paper discussed the main models and parameters of the process of shock – vibration machines 

 
 

Увод 

   При вибрационните машини основна роля има ударно-
вибрационният процес. Представя се с модела на ударно-
вибрационна система (Миклашевский, Мельгунов, 1960, 
Быховский, 1968, Вайсберг и др., 2004). Пример на такъв 
процес има при използване на виброчук, при уплътнение 
на почви с вибрационна трамбовка и при задвижване на 
вибрационния конвейер. 

   Ударно-вибрационните процеси могат да бъдат и вредни. 
Като пример може да се дадат случаите, при които 
вибрациите водят до разрушаване на корпуса на 
машината или на фундамента, на който са монтирани.  

   Ударът е такова взаимодействие на две тела, при което 
се възпроизвежда бързо изменение на някоя от 
механичните величини, характеризираща движението на 
телата. Възприета е класификация на мигновеното 
явление (удар):  

- при удар от първи род скоростта има прекъсване;  
- при удар от втори род втората производна на 

преместването (ускорението) претърпява прекъс-
ване и т.н.  

   Вибрационните машини имат различни приложения и в 
зависимост от това, съответна конструкция. Намират 
приложение при строителството и производството на 
строителни материали, при добива и преработката на 
полезни изкопаеми и др. Използват се: при транспорти-
ране на материали като вибро-транспортьори; за 
разтоварване на материали – вибрационни разтоварващи 

машини; за раздробяване на твърди материали – 
вибрационни трошачки; за смилане на твърди материали – 
вибрационни мелници; за пробиване на тунели или 
анкерни дупки. 

   Конструкцията на вибрационната машина е съобразена с 
нейното предназначение и като цяло има най-различни 
принципни схеми на вибрационни машини (Миклашевский, 
1960). Основно в принципната схема участва еластичен 
елемент (пружина) и дисипативен елемент (демпфер) и 
загубата на енергия в системата се представя с 
дисипативния елемент. 
 
 

Основни принципи на динамичното 
деформиране и разрушаване на скалата 

   Механичният метод на разрушаване и пробиване на 
скалата най-често е чрез въртеливо и ударно въздействие 
на работния инструмент. Приема се, че процесът на 
пробиване се подчинява на енергетичен закон за 
разрушаване на твърдото тяло. Изводът е, че по размера 
на частиците, които се образуват в процеса на 
разрушаване на скалата, може да се съди за 
ефективността на работата на машината. Колкото по-
малки са частиците, които се отделят, толкова по 
неефективен е процесът, понеже енергията отива за 
раздробяване на излишно малки частици с голяма обща 
площ. Преодоляването на този ефект частично се постига 
с използването на специфична форма на работния 
инструмент – форма на лопатки на работното тяло. През 
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1952 г. Ф. Бонд е предложил кинетичен модел на 
разрушаването на късове материал с неправилна форма. 
Натисковото усилие, приложено към късовете от 
материала, ги раздробява, като площта на раздробените 
частици е пропорционална на якостта на материала. Ако 
напрежението, възникнало в дадена точка, превъзхожда 
разрушаващото напрежение, то се образува пукнатина. 
Енергията се превръща в работа, изразходвана за 
развитие на пукнатината, което води до разрушаване на 
материала. Понеже границата на еластичност на трошлив 
материал е равна на границата на якостта му, то преди 
образуването на първата пукнатина, енергията необходи-
ма за разрушаване на материала, се натрупва във вид на 
енергия на еластични напрежения. Ако натисковата сила е 
приложена извънредна бързо, което се случва при 
вибрационно въздействие, то пукнатината се появява 
преди в материала да e установено равновесно 
разпределение на енергията. Като резултат се реализира 
намаляване на количеството енергия, необходимо за 
разрушаване на материала. Тази теория не отчита 
пластичните ефекти, но предложения модел на динами-
ката на разпространение на пукнатините има важно 
принципно значение. Много други, по-късно формулирани 
теории уточняват процеса на разрушение на материала 
при ударно въздействие. 

   За получаване на представа за ефекта от внедряването 
на работния инструмент разглеждаме плосък, кръгъл 
щамп. Съгласно Щрейнер (1950) разпределението на 
натиска в равнината на контакт е неравномерно само в 
началото. След това може да бъде прието равномерно 

разпределение 
2a

P
p


 , където  

P  е силата на натиска на щампа; a  - радиусът на 

щампа. 
 
Преместването на щампа се определя от формулите: 

 
aE

P

2

1 2



  за неравномерен натиск и 

 
aE

P 21
54.0





  за равномерен натиск. Тук   е 

коефициентът на Поасон и E  - модулът на Юнг. 

   При въздействието на елементите на работния 
инструмент обработваната скална повърхност преминава 

в гранично състояние, като достига натиск maxi  при 

нормален натиск по контакта p  (Спивак, 1979). 

pi  max , където   е максималната относителна 

интензивност на тангенциалните напрежения. В Спивак 
(1979) са дадени стойности на параметъра   за различни 
форми на щампа и при число на Поасон на скалата 

25.0 . 

   В Цветков, Димитров (2012) са представени основни 
принципни схеми на действие на работния инструмент. 
Чрез сравнителен анализ на ефекта от въздействието при 
различни форми на елемента на работния инструмент се 
определя най-подходящата форма и минималното 
натоварване за преминаване в гранично състояние на 
обработваната повърхност.  
 

Схема на ударно-вибрационнен механизъм 
 
   На фиг. 1 е представена принципна схема на ударно-
вибрационен механизъм, който има следните елементи: 
1 – работно тяло; 
2 – вълновод; 
3 – дебалансен вибратор. 
 

 

Фиг. 1: Принципна схема на ударно-вибрационен механизъм 

 
   На фиг. 2 е представен специален ударно-вибрационен 
механизъм, при който вибраторът е монтиран 
непосредствено в работното тяло и за реализиране на 
вълновия процес се използват вертикален и хоризонтален 
резонансни вълноводи. 
 

 

Фиг. 2: Принципна схема на ударно-вибрационен механизъм с 
вертикален и хоризонтален резонансни вълноводи 

 
   От представените схеми на ударно-вибрационен 
механизъм може да се направи извода, че една 
необходима, съществена част е вълноводът. Една от 
задачите в тази работа е представяне на процеса на 
пренасяне на ударния импулс във вълновода. Моделът 
описва пренасянето и отразяването на вибрационните 
вълни. Друг важен процес е взаимодействието на работ-
ния елемент с обработвания материал. Този процес се 
представя чрез линеен модел на ударно-вибрационна 
система. 

 

Фиг. 3: Ударно-вибрационна челюстна трошачка 
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   Представената на фиг.3 ударно – вибрационна челюстна 
трошачка е с вградени в един корпус вибратори, вълновод 
и челюсти. 
 
 

Математически модел на пренасяне на 
ударния импулс 
 

   Процесът на пренасяне по вълновода на ударния импулс 
може да бъде описан чрез вълново уравнение като 
функция на времето. Ефективността при разрушение на 
ударния инструмент се определя от формата, 
максималната амплитуда и продължителност на импулса.  

   Общи принципи и модели на удара са представени в 
Димитров и Цветков (2011). 

   Вълновият модел на Сен – Венан отразява достатъчно 
пълно динамичните процеси при взаимно удрящите се 
тела. Разглеждаме безкрайно малък елемент на прът, 
който се движи под действието на сила. Съгласно закона 

на Нютон е изпълнено dz
z

P

t

x
m









2

2

, където 

Adzm   е масата на елемента с дължина dz ,  

  - плътността на пръта,  

A  - лицето на сечението на пръта, 
x  - преместването по дължината на пръта и  

P  - осевата сила.  

   След като се приложи и закона на Хук за еластично тяло, 
се стига до вълновото уравнение: 
 

0
1

2

2

22

2











t

x

vz

x ,     (1) 

 

където 


E
v   е скоростта на разпространение на 

вълните на деформацията и E  - модулът на Юнг на 
пръта.  

   В Димитров и Цветков (2011) са представени моделите: 
„Ударен процес при свободен прът” и „Ударен процес при 
взаимодействие с абсолютно твърдо тяло”. 
 
Модел на процеса на взаимодействие с обработваната 
среда 

   Разглеждаме модел, с твърд, тежък, недеформируем 

ударник с маса m  и еластичен вълновод (фиг. 4) 

 

Фиг. 4. Схематичен модел с твърд, тежък, недеформируем ударник: 
1. – ударник; 2. – вълновод и 3. – обработвана среда 

   Преместването в сечение z  от пръта е  представено 
като сума на права и обратна вълна: 

     ztztftzx  , . 

   В сечението на пръта при 0z  е изпълнено  

   
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,0,0
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


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z
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EA

t
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m , където E  и A  са 

съответно модулът на Юнг и сечението на пръта.  

   Граничните условия при lz   са  

 
  0,

,





tlkx

z

tlx
EA ,    consttlx , ,   0, tl ,  

 
0

,






z

tlx
, където 

x

P
k   - твърдостта на контакта. 

   Начални условия : 
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 

0
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За правата вълна се получава: 
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където 
m

Al
   - отношение на масите на вълновода и 

ударника. За обратната вълна се получава  
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
 . 

 
Съвместен модел на работното тяло и вълновода 
 
   Разглеждаме случая, когато ударният инструмент се 
състои от ударен прът и конично ударно тяло (Алимов, 
1976). В този случай към вълновото уравнение, написано 
за пръта,  
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y  за работното тяло. Тук x  е 

преместването на сечението в точка от пръта и  y  - на 

сечението на ударника. 

   Уравненията се свързват с: 

   Начални условия 
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   Гранични условия 
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   Тук Lz   е в работната повърхнина на ударника и 
z  се отнася за отдалечени от ударника точки на 

пръта.  

   При равенство на модулите на еластичност на двете 

тела отношението на ударната плътност е 

0F

F
 , 

където F  е сечението на ударника и 0F  - сечението на 

пръта.  
 
 

Дисипативно съпротивление на 
обработваната среда 
 
   Основен модел, представящ процесите във вибрацион-
ните машини е линейна система със дисипативен елемент 
(фиг.5). 
 

 
 
Фиг.5. Принципна схема на линейна вибрационна система  

   Системата се състои от пружина и демпфер, предста-
вени с постоянни коефициенти. При движението на тялото 
на фиг. 5, на него действат сила на пружината cxC   и 

сила на демпфера xbB  . По закона на Нютон 

CBxm  , от където получаваме уравнението на 

движение на системата  
 

0 cxxbxm      (4) 

   В уравнението участват три константи: масата на тялото 

- m , коефициентът на твърдост - b  и коефициентът на 

еластично съпротивление - c . Със системата се свързват 

три вида енергии:  

кинетичната енергия на системата - 
2

2x
mT


 , 

потенциалната енергия на пружината - 
2

2x
c  и 

разсейваната дисипативна енергия dtxbD

t


0

2 . 

   Уравнение (4) има решение  

te
x

x ht 


sin0  ,    (5) 

където 
m

b
h

2
 , 22

0 h   и 
m

c
2

0 . 

   Разгледаният модел на вибрационния процес може да 
бъде допълнен, така че да се представи ударно-
вибрационния процес на обработка на материала (фиг.6). 
Като пример можем да дадем разтрошаването при 
вибрационните челюстни трошачки. 

   При ударния процес, в периода между два удара е 
валиден модела представен с уравнение (4). При самия 

удар на системата се придава кинетична енергия K , като 
е в сила равенството 

K
xmxm

 

22

22 
,     (6) 

където x  и x са съответно  скоростите на тялото  

преди и след удара. 

 

Фиг.6. Принципна схема на линейна ударно-вибрационна система  

 
 

Изводи 

   Основните процеси при работа на ударно – 
вибрационните машини се моделират с:  
   - модел на Сен Венан за пренос на ударния импулс; 
   - модел на линейна вибрационна система представяща 
процеса на обработване на материала и  
   - модели описващи разрушаването на скалите. 

   Съчетаването на тези модели дава по-голяма 
прецизност на представянето на процесите при ударно 
вибрационните машини. 
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ВЪЗСТАНОВЯВАНЕ НА МЕХАНИЧНАТА ЧАСТ НА ЕДИНИЧНОТО ЗАДВИЖВАНЕ НА 
ЕЛЕКТРОЛОКОМОТИВ К10 
 
Любен Тасев 

 
Минно-геоложки университет "Св. Иван Рилски", катедра „Механизация на мините”, 1700 София  

 
РЕЗЮМЕ. Единичното задвижване на електроконтактен локомотив К10 е основна силова единица. Неговия ремонт представлява значителна част от ре-
монта на целия локомотив. В статията са разгледани различни начини за възстановяване и ремонт на отделните възли и детайли. Показан е начина за 
тяхното сглобяване, проверка и реглаж. 

 
RESTORATION OF THE MECHANICAL PARTS OF THE SINGLE DRIVE OF THE ELECTRIC LOCOMOTIVES K10 
Lyuben Tasev 
University of Mining and Geology “St. Ivan Rilski”, 1700 Sofia 
 
ABSTRACT. The single drive of electric locomotive K10 is the basic power unit. Its repair is a significant part of a renovation of the entire locomotive. The article looks 

at various ways to recover and repair of individual components and details. Shown is the way for their assembly, inspection and adjustment. 

 
Увод 
 

Рудничният електроконтактен локомотив К10 е изклю-
чително сигурен и непретенциозен и се е наложил като 
основен извозен локомотив във всички подземни рудници, 
неопасни по газ и прах. Той има много добри тягови харак-
теристики, лесен е за управление и непретенциозен за 
различните минни условия. Локомотивът е изключително 
ремонтно пригоден, което е още едно условие за приложе-
нието му минната практика. Локомотивите използвани в 
България са с широчина на релсовия път 600 mm. 

 
Чертеж на единично задвижване на електролокомоти-

вът К10 е показано на фиг. 1 и се състои от: 

 Електродвигател ДРТ 33 

 Колоос; 

 Вал зъбно колело с корона; 

 Корпус; 

 Букси. 
 
Единичното задвижване, чрез колооста предава тяго-

вото усилие на локомотива. Колооста представлява нераз-
глобяем възел. На вала са запресовани голямото зъбно 
колело z63 и два колесни центъра. Корпуса на редуктора 
се състои от горна и долна част, които са стоманени от-
ливки. Долната част служи за маслена вана и е снабдена с 
изпускателна пробка. Горната половина има капачка за 
преглед на зъбните колела и отвор за доливане на масло и 
разположение на маслоуказатела. Редукторът лежи на 
колооста, чрез два двуредни търкалящи лагери 22226 CC 
WW 33 (ГОСТ 3526). Въртящият момент от електродвига-
теля, чрез коничната двойка със спирални зъби. се преда-

ва на междинния вал (вал зъбно колело), а от него през 
цилиндричната право зъбна двойка се предава на колоос-
та. 

 

 
 
Фиг. 1. Разрез редуктор К10 

 
На ремонт подлежат всички детайли от колоосно ре-

дукторната група. Винаги трябва да се преценява целесъ-
ообразноста от извършването му. В много случай е по-
изгодно да се изработят нови вместо да се възстановяват 
старите. Това ще бъде подчертано са всеки детайл. 
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Възстановяване на отделните детайли 
 
Букси 

 

 
Фиг. 2. Схема възстановяване на букса 

 
Буксата е сравнително скъп възел и при всички въз-

можни случай се ремонтира.Ремонтът се заключава във 
възстановяване леглата на водене на буксата във водачи-
те на рамата. Тези легла се износват както по дължина 
така и по ширина и дълбочина, като обикновено добиват 
неправилна форма. Ремонтът се извършва, чрез наваря-
ване в следната последователност. Установява се разме-
рът на износването. В различните точки и направления и с 
помощта на ръчно електродъгово наваряване се нанасят 
подходящи по дебелина слоеве метал. Използват се спе-
циални стоманени електроди, като самото заваряване се 
извършва поетапно за да се позволи буксата да се нагрява 
равномерно и да се избегнат термични деформации и нап-
режения. Задължително се проверяват лагерните легла за 
установяване липсата на деформации вследствие на за-
варката. Ако размерите на отворите не съответстват на 
конструктивно заложените, те също се наваряват с подхо-
дяща дебелина. След получаване на необходимия по де-
белина слой, детайлът се отпуска. След отпускането се 
обработва до фабричните размери на универсална фреза.  

 
При по-големи износвания, за да се намали обема на 

заваръчната работа, възстановяването на буксата се из-
вършва със поставяне на допълнителен елемент. За целта 
се изработва специален U образен елемент виж фиг.2 , 
който да позволи компенсирането на всички износвания. 
Буксата се разтъргва на универсална фреза до размерите 
на влагащия се елемент. Елементът се заварява челно по 
цялата си дължина. Водещия улей се уточнява след за-
варката. 
 
Колесен център и бандажна гривна 

Колесният център по принцип не се износва по време 
на работа на агрегата. При много редки случай се наблю-
дават спуквания на главината. В случаите на промяна на 

сглобката, вследствие на разпресоването, вътрешния раз-
мер на главината се разтъргва и шлайфа на ремонтен 
такъв. Обикновенo 0.5 до 1 mm по-голям от конструктив-
ния. При разпресоване и повторно набиване частите на 
повърхнините трябва да бъдат добре почистени, изтрити 
до сухо и намазани леко с растително масло. Силите за 
набиване се пресмятат по следната формула [Христов 
1980]: 
 

 наб max набP p d,N;     (1) 

 
където: 

max
max

1 2

1 2

p
C C

d
E E




 
 

 

 e максималното налягане в съеди-

нението, Ра; 

max  - максималната стегнатост на сглобката, m; 

наб 0.15   - коефициентът на триене при набиването; 

 - дължината на пресовото съединение, m; 
d - диаметърът на пресовото съединение, m; 
C1 и С2 – коефициенти на Поансон; 
Е1 и Е2 – модули на еластичност за двата метала. 

 
За конкретната сглобка: 

 

набP 414kN  

 

 
Фиг. 3. Ремонтни размери на бандажна гривна 

 
Бандажните гривни се износват най-много и задължи-

телно подлежат на възстановяване и ремонт.В случая 
когато износванията са по-малки от 10% от дебелината на 
гривната, то същата се престъргват на ремонтен размер, 
които се определя от размера на по износената гривна 
(виж фиг. 3). Разстъргването се извършва на специален 
бандажен струг, който престъргва двете бандажни гривни 
едновременно. Снабден е с копирно устройство, което 
формира точния профил на бандажната гривна. Допуска се 
престъргването и да стане на обикновен универсален 
струг, като двете бандажни гривни се престъргват поот-
делно, а със специално изработен шаблон се контролира 
точността на профила. От особено значение е да се спази 
разлика по малко от 1mm в диаметъра на търкаляне и 
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разстояние между вътрешния ръб на ребордите 598 -2 mm. 
Радиално и аксиално биене се допуска в границите от 0.2 
mm. 

 
В случаите когато износванията са големи се извърш-
ва машинно наваряване на работната повърхност на 
специално заваръчно автоматична установка (виж 
фиг. 4 

Фиг. ) (Вилов, 1986). Колооста е разположена между 
центрове на предното и задното седло (поз. 4 и 10). Пред-
ното седло 10 има план шайба 9 със зъбен венец и два 
водача 8 за захващане и въртене на колооста с помощта 
на задвижването 5. На стационарната колонка 4 са постави 
дъговата заваръчна глава 1 бункер 2, две бобини с елект-
роден проводник 3 и пулт за управление. Заваръчната 
глава 1 може да се премества с помощта на хоризонтален 
и вертикален супорт в рамките от 350 до 500 мм. Предви-
дена е възможност наклоняване на главата по и напречно 
на шева. Винтовият крик 7 служи за закрепване на колоос-
та на линията на центрите и завъртането и в хоризонтал-
ната плоскост за наваряване на втората бандажната грив-
на. Излишният флюс се изсипва в флюсосборник 6 и от 
там се връща в бункера 2 на флюсоапарата. 
 

 
 
Фиг. 4. Автоматична установка за наваряане 

 
Заваръчната глава 1 подава електронен проводник с 

диаметър 5 mm едновременно от две бобини при следния 
режим на заваряване: 

 Ток 500А 

 Напрежение 24-26 V; 

 Скорост на преместване на дъгата 12-18 m/h 
 
Електродите са разположени един след друг на разс-

тояние 60-80 mm. В наварения метал въглерода не трябва 
да бъде повече 0.20%, защото в наварката ще се появят 
пукнатини. Основното предназначение на флюса при ав-
томатичната заварка е да защити метала от вредното вли-
яние на атмосферния въздух, да осигури правилно форми-
ране на шефа и да намали загубите на метал. След нава-
ряването бандажите се престъргват на бандажен струг по 
описания вече начин.  

 
При големи износвания на бандажната гривна, надх-

върлящи 30 % от общата й дебелина, се преминава към 
подмяна на последната. Свалянето на износената бан-
дажна гривна се извършва чрез срязване. То се извършва 
с оксижен, като се внимава да не се повреди повърхнината 
на колесния център. Набиването става след като новата 
бандажна гривна се нагрее до 200-220 °С и се спусне ко-

лооста с колесния център в нея, като се остави да се ох-
лади бавно. При набиването трябва да се осигури сглобка 
със стегнатост от 0,6 до 0,8 mm. След набиване на двете 
бандажни гривни, те се обработват на бандажен струг. 
 
Вал (Колоос) 

Най честите износвания се наблюдават в шийките на 
буксовите лагери. Износванията в повечето случаи са по-
малки от милиметър и тяхното възстановяване се извърш-
ва чрез ръчно електродъгово наваряване (фиг. 5Фиг. ). 
 

 
 

Фиг. 5. Наварена лагерна шийка 

 

 
 
Фиг. 6. Шийка на колоос след разпресоване 

 
Престъргването се извършва на обикновен универса-

лен струг, като валът се качва на два центъра. Когато са 
повредени челните резбови отвори М12 , отворите се про-
биват и пренарязват с резба М14 . Когато отворите са мно-
го разбити, те се запълват и се пробиват нови отвори на 
същата делителна окръжност, изместени на 60°. Когато по 
пресовите сглобки след разпресоване има промяна в диа-
метъра или големи надирания (Фиг. иг. 6), то тези  шийки се 
наваряват, престъргват и шлайфат на ремонтен размер 
по-голям 0,5 до 1 mm от конструктивния. Размерът се уве-
личава за да може да се почистят надиранията и по вът-
решните отвори на колесния център или голямото зъбно 
колело. 
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Контактният пръстен се почиства и пришлайфа. 

 
Фиг. 7. Ремонта схема на зъбно колело z63 m6 

 
Голямо зъбно колело 

Зъбното колело z63 m6 се износва в процеса на работа 
и при извършване на ремонт задължително се възстановя-
ва или подменя. Възстановяването на зъбното колело е 
възможно да се извърши по два начина. При първия със 
специална заваръчна технология се запълват пространст-
вото между зъбите с ръчно или механично електронаваря-
ване, като се използват специални електроди. След из-
вършване на наваряването детайлът се отпуска и зъбите 
се пренарязват. Следва закаляване чрез ТВЧ с твърдост 
до 55-60 HRC и шлайфане на зъбите. Вторият начина е 
чрез изработване на нов зъбен венец. За целта зъбното 
колело се отпуска, зъбите се престъргват и се изработва 
венец (втулка), чийто вътрешен диаметър съответства на 
диаметъра, на които е престъргано зъбното колело със 
стегнатост 0.5 mm (фиг. 7).  

 
Венецът се загрява до 200 °С и в него се вкарва прес-

търганото зъбно колело. Остава се да изстинат бавно. 
След това се обработва по описания по-горе начин. Вене-
цът може да бъде изработен от листов материал 40Х с 
дебелина 30мм и да се oгъне пръстен на валцова машина 
и съответно завари. По-добър начин е да се използва цен-
тробежно лята тръба с външен диаметър 400 mm и с де-
белина 40-50 mm. 

 
Изработването на новото зъбно колело се извършва от 

стомана 40Х Ø400. Опитът в ремонта на зъбните колела е 
показал следното: 

 цената на възстановените колела се различава 
незначително от цената на ново зъбно колело; 

 времето за възстановяване и за изработване на 
ново е несъществена; 

 качеството на новоизработеното колело при всички 
случай остава по- високо от това на възстановеното. 

 
По тези причини в повечето случай се пристъпва към 

изработване на ново колело.  
 
Корпус 

1. Възстановяване на износените лагерни легла може 
да се извърши по следните начини: 

Чрез ръчно електродъгово наваряване при износвания 
по-малки от 1 mm, ръчно електродъгово наваряване на 
износените повърхнини. Наваряването се извършва със 
стоманени електроди. След наваряването, корпусът се 
отпуска. Почистват се челните повърхнини. Събират се 
двете половини на корпуса с всички болтове и наварените 
повърхности се обработват на борверг до необходимия 
размер. 

При износвания по-големи от 1 mm се фрезоват кон-
тактните чела на черупките, които след това се обработват 
по описания по горе начин. Този начин на възстановяване 
има недостатъка, че резбовите отвори за захващане на 
опорните капачки се изместват от делителната си окръж-
ност, което налага изработването на нови отвори на капач-
ките. На борвег се обработват и лагерните легла на вал 
зъбното колело.  

2. Резбовите отвори за фиксиращата капачка се разп-
робиват и пренарязват с мечик М18. Съответно се разши-
ряват отворите на капачките до Ø19. Повредените отвори 
за контролната капачка се за разпробиват и се нарязва 
резба М14. Дефектиралите отвори за пробка и нивомера 
се разпробиват на Ø30мм. В отвора се набива предвари-
телно изработена резбова втулка и се заварява. След кое-
то отвора М24х2 се прогонва с мечик.  

3. Отворите на фланеца към които се присъединява 
двигателя се разбиват в някои случай до 10-15 мм. Възс-
тановяват се като се разпробиват на размер Ø50-60 mm, 
набиват се вложки които плътно се заварява и от двете 
страни. Двете черупки на корпуса се събират и спрямо 
отвора за вкарване на двигателя се определят центъра на 
осите на отворите. След което се разпробиват на размер 
Ø32. 

4. Дефектите по корпуса се свеждат до изкривяване на 
челния фланец за закрепване на двигателя,спукване и 
счупване на час от него и откъртване на ушите за повдига-
не на корпуса. Възстановяването се извършва с ръчно 
електродъгово заваряване на счупванията. Изкривените 
фланци се изправят като с помощта на оксижен мястото на 
изкривяване се нагрява. След почервеняване на зоната на 
изкривяване, внимателно с чук се прилага усилие в посока 
противоположна на изкривяването. След изправянето в 
зоната на изкривяване се слагат подсилващи репери, кои-
то се заваряват. За окончателно изправяне, челната по-
върхнина се обработва на боргвер. При отчупване на пар-
че, счупената повърхнина се подравнява на фреза или с 
ръчен ъглошлайф. Изработва се парче, което съответства 
по размери на отчупеното, заварява се отвън и отвътре 
със стоманени електроди, слагат се и се заваряват под-
силващи репери. Разпробива се отвора Ø32. 
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5. Каналите за регулиращата капачка  се разбиват, а 
капачката се износват.Канала на сглобения корпус се кори-
гира до точен размер. Изработват се нови капачки, чийто 
размер да съответства на канала. В случаи на много голя-
мо износване (над 5 mm) се изработва нова друга конст-
рукция капачка, чието захващане към корпуса се осъщест-
вява с шест болта М12. 

6. В случай на износване на лабиринтното уплътнение, 
то може да се замени с уплътнител радиален (семеринг) 
виж фиг. 8. 

 

 
 
Фиг. 8. Подмяна на лабиринтно уплътнение със семеринг 

 
 

Сглобяване на редуктор-колоосната група 
 
Сглобяване на колооста 

Всички шийки на вала се почистват и намaзват с расти-
телно масло. В технологичен порядък набиването започва 
от вътрешните към външните детайли. Първо се набива 
зъбното колело z63. Това става на студенo на хоризонтал-
на хидравлична. Целия процес на набиването трябва да 
бъде плавен и равномерно нарастващ. Поставят се мас-
лоотражателните дискове и се монтират лагерите 22226 
CC WW 33, които предварително са нагрети във маслена 
баня до температура 60-80 °С .Монтира се лабирнитния 
диск, набиват се опорните втулки и се поставят опорните 
капачки. При преминаване от лабиринтни към контактно 
уплътнение в капачката се монтират семеринги 
150х180х15 (DIN 3760). След като се подредят всички еле-
менти, се запресоват колесните центрове на хидравлична 
хоризонтална. Бандажната гривна се монтира след като се 
нагрее до 200-220 °С и се спусне колооста с колесния цен-
тър в нея. Оставя се да бавно да изстинат. Профилът на 
бандажните гривни се уточнява на бандажен струг, като се 
коригира вътрешното разстояние между ребордите. Пос-
тавят се вътрешните капачки на буксите заедно със семи-
рингът 105Х140Х12. След което се монтират буксовите 
лагери 32218 предварително загрети в маслена баня до 
60-80 °С.Поставя се осигирутелната капачка, затяга се с 3 
болта М12х35 клас 8.8, като се монтират осигурителни 
шайби срещу превъртане. Предварително загрятата до 60-
80 °С букса се монтира върху лагерите. Поставя се външ-
ната капачка. Внимателно се притягат болтовете М16 до-
като въртенето на ръка стане трудно. Измерва се разстоя-
нието между капачката и буксата с луфтомер. Подбира се 
набор от подложни шайби, които да са 0.05 mm по големи 
от луфта. Te се поставят между капачката и буксата и бол-
товете се затягат окончателно. Проверя се дали буксата се 
върти свободно на ръка. Снимка на сглобена колоос може 
да се види на фиг. 9. 
 

Вал зъбно колело 

Събирането на възела става в следния порядък. По-
върхнините трябва да бъдат добре почистени, изтрити до 
сухо и намазани леко с растително масло. На хидравлична 
преса се набива короната до упор. В последствие се из-
вършва монтажа на лагерите 32312, като за по-лесното им 
монтиране предварително могат да се загреят в маслена 
баня до 60-80 °С. 

 

 
 
Фиг. 9. Колоос К10 

 
 

Сглобяване на редуктора и центроване на ко-

нусната двойка 
 

Почистената и боядисана долна черупка се поставя на 
дървени трупчета на височина 300 mm от пода. Колооста 
се поставя върху корпуса така че самонагждащите се ла-
гери 22226 CC WW 33 да легнат в леглата си. Сглобеното 
вал – зъбно колело също се поставя в лагерните му легла. 
Монтират се притескателните дискове и опорните капачки 
с регулиращия винт (фиг. 10). Делителната повърхнина на 
долния корпус се намазва със масло-термоустойчив сили-
кон с кръгова дюза с диаметър 4-5 mm. Горната половина 
на корпуса се поставя. Скрепителните болтове се поставят 
на местата си и се затяга с усилие 150 Nm. Приетата прак-
тика в НРБМО е болтовете да се осигуряват срещу пре-
въртане със втора гайка, като се затяга към първата с 150 
Nm. Челните повърхнини на опорните капачки се намазват 
 

 
 
Фиг. 10. Редуктор К10 
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със силикон и се притягат към корпуса. Проверя се усилие-
то с, което се върти колооста. Тя трябва спокойно да се 
превърта на ръка, като прилаганата сила трябва да рав-
номерна са едно пълно превъртане. Не трябва да има 
шумове чукания и др. 
 
Монтаж на двигателя и реглаж на коничната зъбна 

двойка 

Малкото зъбно колело се монтира на оста на двигателя 
със шпонка 16 mm. Короната гайка М33х1.5 се затяга с 
усилие 100 Nm. Монтира се шплинта 6х40. Двигателят се 
повдига и подава към фланеца на редуктора или с кран 
или с палет количка. Между двигателя и редуктора се мон-
тират такова количество регулировъчни шайби, че контак-
тна повърхност на голямото зъбно колело да се намира в 
средата на пиньона. С индиго хартия се проверява контак-
тното петно на зъбната двойка и се регулира по техноло-
гията предложена от (Мърхов, 2007). Стегнатостта на зъб-
ната двойка се регулира с винтовете след окончателното 
определяне на контактното петно. Конусната зъбна двойка  
лагерува в ролкови лагери, при които от значение е осигу-
ряване на необходимата първоначална стегнатост. При по-
голяма стегнатост се натоварват допълнително лагерите и 
се повишава триенето и износването. При по малка стег-
натост или наличие на хлабина се появяват удари при 
работата на предавката. Стегнатостта се измерва с по-
мощта на оловна тел, която се прекарва през зъбите с 
леко превъртане на двойката и в двете посоки и с помощта 
на микрометър се измерва хлабината. Тя трябва да бъде в 
размера на 0.15-0.2 mm. След получаване на желаната 
стегнатост, регулировачните винтове се фиксират с по-
мощта на пластини. След окончателното регулиране, бол-
товете на двигателя М30 клас 8.8 се затягат окончателно. 

Завиват се магнитната пропка и маслоотдушника. През 
инспектиционния отвор се налива редукторно масло ЕР90 
приблизително 5 литра или до ¾ от максимума оказан на 
нивомера. Капачката на инспектиционния отвор се затяга с 
болтове М12.  

 
На клемите на двигателя се подава напрежение от 

постоянно токов електрожен. Плавно увеличаваме тока до 
завъртане на редуктора. Колосите трябва да се въртят 
спокойна и безшумно. Токът на двигателя не трябва да 
надхвърля 20 А. След триминутен тест се проверява наг-
ряването на лагерите на ръка, не трябва да се усеща топ-
лина в нито един от тях. 
 
 

Заключение 
 

Статията отразява близо 20 годишния опит във възс-
тановяването и модернизирането на руднични контактни 
локомотиви и в частност редуктор-колоосни групи в Базата 
по Минно Оборудване към МГУ „ Св. Иван Рилски”.  
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РЕЗЮМЕ. Оценката на ресурса на елементи от минната механизация е в пряка връзка с качеството на контактните повърхнини, което от своя страна е 
функция на режима на триене и процесите на износване.  
Изследванията на качеството на контактните повърхнини са актуални по технически и икономически причини. Настоящата статия представя резултати от 
сравнително изследване на абразивно износване на различни материали за производство на детайли от минната механизация  

 
ABRASION WEAR OF ELEMENTS FROM MINING EQUIPMENT 
Kristina Ilieva-Stoycheva 
Branch of Mining and Geology "St. Ivan Rilski", Sofia, 6600 Kardzhali, ilievakrisi@gmail.com 

 
ABSTRACT. The assessment of the resource elements of the mining equipment is in direct relation to the quality of the contact surfaces, which in turn is a function of 
the system of friction and the wear process. 
The studies of the quality of the contact surfaces are relevant to technical and economic reasons. This article presents the results of a comparative study of abrasive 
wear of different materials for the production of parts for mining machinery. 

 
 

Увод 
 

   Проблемите, свързани с триенето и износването, 
представляват интерес за съвременната наука. 
Изследванията на качеството на различни покрития са все 
по-актуални по технически и икономически причини. 
 
   Разрушаването зависи от външните механични 
въздействия на средата, свойствата и качествата на 
контактните повърхности при триене. То се класифицира 
като допустимо и недопустимо. Най-разпространено 
допустимо разрушаване е окислителното износване, 
свързано с образуването на вторични защитни структури 
по повърхностите на триене. Недопустимите видове са 
задирането, абразивните и якостните процеси. 
 
   Абразивното износване е сложен процес, който се 
разглежда като резултат на механично въздействие при 
наличие на относителна скорост на твърди частици, 
намиращи се в свободно или закрепено състояние 
(Гаркунов Д.Н. и др., 2008). Механизмът на абразивното 
износване се състои в отделяне на материал от 
износената повърхност. Този материал може да бъде във 
вид на много тънка стружка; фрагмент от материала от 
драскотина в следствие на пластична деформация; 
дисперсни частици, отделящи се при еднократно или 
многократно въздействие (Крамов, 1987). 
 
   Необходимо условие за поява на абразивно износване в 
процеса на триене е по-голяма твърдост на износващото 
тяло спрямо износваното.  

   Методите за измерване на износването са интегрален, 
диференциален и чрез изменение на изходните параметри 
на контактната система. Интегралният метод се 
подразделя на оценка на сумарното износване и анализ на 
продуктите на износването в смазката. Диференциалният 
метод се подразделя на микрометриране, метод на 
изкуствените бази и метод на повърхностна активация. 
 
   В настоящата работа се анализират свойствата на 
различни видове материали за производство на детайли 
от минната механизация, които са подложени на 
абразивно износване. Избраната методика за определяне 
на абразивното износване е по интегралния метод с 
оценка на сумарното износване и пресмятане на масовото 
износване на образците. 
 
   Масовото износване представлява разрушената маса от 
повърхностния слой за определен път на триене или за 
определено време (фиг. 1) (Кандева, 2011). 
 

Aa x

y h

V h1 z(t)

V h2

Aa Aa

L

 

Фиг. 1. Схема на износването  
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   Износената маса може да се определи от израза: 
 

hAVm
a

  , kg    (1) 

 
където:  
m  e износената маса, kg 

 - плътността на материала, kg/ m3 

V - износен обем, m3 

a
A -номинална контактна площ, m2. 

   Износеният слой е: 
 

a
A

m
h


 , m.     (2) 

 

   Интензивност на износването i  представлява 
разрушената дебелина на материала за единица път на 
триене. Получената величината е бездименсионна. 
 

LA

m

L

h
i

a


      (3) 

 
където L е пътят на триене, m. 
 
   Абсолютната износоустойчивост е реципрочната 
стойност на интензивността на износване. 
 

m

LA

i
I a




1
.     (4) 

 
 

Експериментално изследване 
 

   Устройството, с което са проведени експерименталните 
изследвания за абразивно износване, е представено на 
фиг . 2 (Кандева, М., 2011).  
 

P

6

3

2 K

1 5 R

4 ω=const

 
 
Фиг. 2. Схема на устройството за изследване на износване при сухо 
триене по закрепен абразив 

 
   Изследваният образец 3 се монтира неподвижно със 
специално приспособление в натоварващата глава 6 като 
челната му повърхнина К контактува с абразивната 
повърхнина 2 на противотялото 1 /хоризонтален диск/. 
Централното нормално натоварване Р се предава на 
образеца чрез сферичен накрайник като се задава 
автоматично с лостова система. Почистването на 
контактната зона от фини частици от износването се 
осъществява чрез засмукване от вакуумпомпа 5. 

Изменението на оборотите на въртене на диска е от 
управляващ блок 4. Регулира се и разстоянието R от 
центъра на контактната площадка до оста на въртене на 
диска. 
 

   Пътят на триене е 
 

RNL 2 , m,     (5) 
 

където  
N са оборотите на въртене на диска, min-1 
R – разстоянието от центъра на контактната площадка до 
оста на въртене на диска, m. 
 

   Номиналното контактно налягане е 
 

a

a
A

P
p  , N/m2.     (6) 

 

   Опитът се провежда при следните параметри: 
натоварване 1 kg, абразив - шкурка № Е-28-Р80, радиус 
R.=40 mm. Отчитането на масата на образците е с 
електронна везна WPS180/C/2 с точност до 0,1 mg. 
 

   Номиналното контактно налягане на уреда върху 
образците, пресметнато по геометрична площ е 
 

2/855,7
56.2

05,2.81,9.
cmN

A

mg

A

P
p

aa

a
   `(7) 

 

Резултати и обсъждане 
 

   В работата са изследвани следните опитни образци:  
1- стомана Sanbar20, използвана за пробивен инструмент 
моноблок – химически състав C 0,97 %, Si 0,24 %, Mn 0,27 
%, Cr 1,0 %, Mo 0,22 %, твърдост 40 HRC; 
2- сравнителна стомана 40Х; 
3- твърдосплавна пластина, използвана за пробивен 
инструмент моноблок; 
4– твърдосплавна пластина за стругарски нож; 
5– покритие с електрод Lincoln Hardfacing2008 – химически 
състав C 4,2%, Si 2,7 %, Cr 18 %, Mo 8,5 %, Nb 9 %, W 7%, 
твърдост 63 HRC; 
6– образец ЕН 350 – химически състав на стоманата – C 
0,20%, Si 1.00 %, Mn 1.60 %, Cr 1.80 % , твърдост 279 HB; 
7– образец ЕН 550 – химически състав на стоманата – C 
0,50 %, Si 2,40 %, Mn 0,40 %, Cr 9 %, твърдост 60 HRC; 
8– образец ЕН 600 – химически състав на стоманата – C 
0,58 %, Si 2,50 %, Mn 0,30 %, Cr 9,5 %, твърдост 61 HRC; 
 
   Данни за образците са посочени в Таблица 1 
 
Таблица 1.  

образец

наименование

на образеца

номинална

площ

Aa [cm2]

номинална

площ

Aa[m2]

плътност

ρ[g/cm3]

1 стомана за моноблок 2.8396856 2.8397.10^-4 7.210

2 сравнителна стомана 40Х 2.8396856 2.8397.10^-4 5.604

3 твърдосплавна пластина за моноблок 1.9600000 1.96.10^-4 13.748

4 твърдосплавна пластина за ст.нож 2.5600000 2.56.10^-4 12.642

5 покритие Lincln Hardfacing2008 1.3225000 1.3225.10^-4 7.610

6 ЕН350 3.2400000 3.24.10^-4 7.104

7 ЕН550 2.5600000 2.56.10^-4 5.009

8 ЕН600 3.2400000 3.24.10^-4 7.800  
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   В резултатите на проведените експерименти образците 
могат да се обособят в две групи – абразивно 
неизносоустойчиви /1, 2, 6, 7 и 8/ и абразивно 
износоустойчиви /3, 4 и 5/. 
 

   В таблица 2 са показани опитните резултати за 
параметрите на масовото износване на типичните 
представители от групата на абразивно 
неизносоустойчивите материали /образец 1/ и групата на 
абразивно износоустойчивите /образец 5/.  
 

Таблица 2.  
ОБРАЗЕЦ 1

1 обороти N 0 500 1000 1500 2000 2500

2 време t [min] 2.35 4.7 7.05 9.4 11.75

3 изминат път L [m] 125.66 251.32 376.99 502.65 628.32

4 тегловна маса m [g] 13.161 13.1123 13.0741 13.0151 12.9707 11.9707

5

износена маса 

Δm [mg] 49.1 87.3 146.3 190.7 203.7

6

скорост на износване

dm/dt [mg/min] 20.9894 18.574 20.751 20.287 20.265

7

интензивност по маса

im=m/ρAaL 0.190.10^-6 0.170.10^-6 0.190.10^-6 0.190.10^-6 0.190.10^-6

8

износоустойчивост

по маса Im 5.26.10^6 5.88.10^6 5.26.10^6 5.26.10^6 5.27.10^7

ОБРАЗЕЦ 5

1 обороти N 0 500 1000 1500 2000 2500

2 време t [min] 2.35 4.7 7.05 9.4 11.75

3 изминат път L [m] 125.66 251.32 376.99 502.65 628.32

4 тегловна маса m [g] 39.85 39.8493 39.8486 39.8482 39.8477 39.8473

5

износена маса

Δm [mg] 1.00 2.00 2.10 2.56 3.00

6

скорост на износване

dm/dt [mg/min] 0.43 0.43 0.30 0.28 0.26

7

интензивност по маса

im=m/ρAaL 7.87.10^-9 7.87.10^-9 5.51.10^-9 5.21.10^-9 4.73.10^-9

8

износоустойчивост

по маса Im 0.127.10^9 0.127.10^9 0.1813.10^9 0.201.10^9 0.21156.10^9

 

   На базата на експериментално получените стойности за 
параметрите на износването са построени диаграмите на 
масовото износване спрямо времето (фиг.3) и на 
износоустойчивостта на абразивно износоустойчивите 
материали (фиг.4) 
 

Диаграма на масовото износване
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Фиг. 3. Диаграма на масовото износване на всички образци спрямо 
времето  
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Фиг. 4. Диаграма на износоустойчивостта спрямо пътя на триене на 
абразивно износоустойчивите образци  

 
   Експериментално получените резултати са илюстрирани 
на направените под микроскоп снимки с 4-кратно 
учеличение (фиг. 5 до фиг. 12). Опитните образци са с 
размери: ширина 7 mm на височина 5 mm. 
 

 
 

Фиг. 5. Образец 1 
 

 
 

Фиг. 6. Образец 2 

 

 
 

Фиг. 7. Образец 3 

 

 
 

Фиг. 8. Образец 4 

 

 
 

Фиг. 9. Образец 5 

 

 
 

Фиг. 10. Образец 6 

 

 
 

Фиг. 11. Образец 7 

 

 
 

Фиг. 12. Образец 8 
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Изводи 
 
   На базата на проведените изследвания могат да се 
направят следните изводи: 
   1. Сравнителното изследване на различни материали за 
производство на детайли от минната механизация дава 
възможност да се обосноват нови решения за избора на 
материал и/или конструкция на отделни части от минната 
техника, които работят в условия на абразивно износване. 
   2. Моделирането на процесите на абразивно износване в 
лабораторни условия създава възможност за правилен 
избор между подходяща технология за повърхностна 
обработка на контактната повърхност и/или полагане на 
подходящо покритие. 

   3. Анализът на резултатите от абразивно износване на 
конкретни елементи от минната механизация създава 
възможност за предприемане на мерки за повишаване на 
тяхната дълготрайност. 
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ПОДОБРЯВАНЕ НА ИЗНОСОУСТОЙЧИВОСТТА НА ЕЛЕМЕНТИ ОТ МИННАТА 
МЕХАНИЗАЦИЯ ЧРЕЗ НАНАСЯНЕ НА ПОКРИТИЯ ВЪРХУ КОНТАКТНИТЕ ИМ 
ПОВЪРХНИНИ 
 
Кристина Илиева-Стойчева 
 
Филиал на Минно-геоложки университет "Св. Иван Рилски" София, 6600 Кърджали, ilievakrisi@gmail.com 

 
РЕЗЮМЕ. Голям процент от работните органи в минната механизация са подложени на ударно-абразивно въздействие, което определя техния малък 
експлоатационен срок по причина на загуба на ресурс. Това е довело до използването на скъпо струващи материали за производството на работните 
елементи за добив на материал, които пряко контактуват с различни по твърдост и състав механични породи. 
В последно време се дава превес на изследванията, свързани с покрития на контактни повърхности, за сметка на изследвания, свързани с подобряване на 
качеството на различни материали. 
Предмет на настоящата статия е изследване на износоустойчивостта на тези елементи за установяване на оптимална връзка между потребността от 

използването на скъпо струващи материали за изработването им и използването на по-обикновени материали в комбинация с подходящи покрития. 

 
ENHANCE WEAR RESISTANCE OF ELEMENTS OF MINING EQUIPMENT THROUGH COATING OF THEIR CONTACT 

SURFACES 
Kristina Ilieva-Stoycheva 
 Branch of Mining and Geology "St. Ivan Rilski", Sofia, 6600 Kardzhali, ilievakrisi@gmail.com 

 
ABSTRACT. A large percentage of the working bodies in the mining machinery are subjected to impact-abrasion, which determines their small lifetime because of the 
loss of resources. This has led to the use of expensive materials for the operating members for the extraction of material in direct contact with different hardness and 
mechanical composition breeds. 
In recent times, giving priority to research related to painting contact surfaces at the expense of research related to improving the quality of different materials. 
The object of this article is a study of the abrasion resistance of these elements to establish an optimal relationship between the need for the use of expensive 
materials for their preparation and the use of more conventional materials in combination with suitable coatings 

 
 
Увод 

 
   За работните органи на минната механизация 
проблемите със загубата на ресурс в следствие на 
износването са сериозни, тъй като техниката е 
нестандартна и скъпа. В това отношение интерес 
представляват инструментите, подложени на ударно 
натоварване. 
 
   Процесът на разрушаване на контактните повърхности от 
абразив чрез ударно взаимодействие е ударно-абразивно 
износване (Гаркунов, Д.Н. и др. 2008). 
 
   Съществената разлика между абразивното износване и 
ударно-абразивното износване е, че при абразивното 
износване се получават следи по посока на въздействието 
на абразива, докато при ударно-абразивното износване 
липсват насочени задирания. Причина за този качествен 
признак на различаване на ударно-абразивното износване 
са следите от пряко динамично внедряване на абразив-
ните частици и липсата на тяхното относително премест-
ване по контактната повърхност. В следствие на удара 

абразивните частици предизвикват в метала крехки 
пукнатини, които се разпространяват в близост до 
абразива. Друга особеност при ударно-абразивното 
износване е съпровождащото деформиране на 
повърхностния слой в зоните на удара, завършващо с 
разрушаване на микрообеми от метала и образуване на 
частици на износ. Малоцикличната умора на микрообеми 
от материала в следствие на прилагането на динамично 
натоварване при еластични и еластично-пластични 
контакти също е характерна за механизма на ударно-
абразивното износване (Виноградов, В.Н., и др, 1982). 
 

   По-голямата част от минната механизация е подложена 

на ударно натоварване в следствие на спецификата на 

технологичните процеси /трошене, смилане, копаене/. 

Контактът със силно абразивна среда води до голямо 

износване и за целите на изследването е избран пробивен 

инструмент бургия моноблок. Експериментите са про-

ведени с образци на материали от които се изработва 

моноблока и образци от различни видове покрития, чиято 

употреба би повишила износоустойчивостта на контакт-

ната повърхност 
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Методика на изследването 

 
   В настоящия експеримент условията на ударно-
абразивно износване се симулират чрез прилагането на 
опитна постановка за струйно-абразивно /ерозийно/ 
износване. Струята от абразив във флуиден поток 
въздейства механично на контактната повърхност през 
определен интервал от време и наподобява удар. 
 
   Експериментът е реализиран по методика и с устройство 
за струйно-абразивно износване с абразивен пясък, 
базиран на модифициран метод на Шух и Керн. 
 
   Методът се състои в следното: образец с покритие се 
подлага на въздействието на поток от сгъстен въздух с 
карбидни частици за определено време. При проникване 
през дебелината на покритието до основния материал на 
изпитвания участък се появява сиво петно и подаването на 
абразивната струя се прекратява. Изчислява се разходът 
на абразив.  
 
   На фиг.1 е показана схемата на струйно-абразивното 
износване по метода на Шух и Керн. Абразивът се подава 
от контейнера с абразив - 1 през дюза с диаметър 2 mm. 
Съвместно с него през дъговидна тръба 2 със закръгление 
80 mm  се подава въздух. Вътрешната тръба 3 е с външен 

диаметър 4  0,25 mm и вътрешен диаметър 2,5 mm 
Смесената струя се подава по тръба 4 с външен диаметър 

8,5 mm и вътрешен диаметър 6,5  0,10 mm към 
хоризонтално разположен образец 5. 
 

 
 
Фиг. 1. Схема на струйно абразивно износване по метода на Шух и 
Керн 

 
   Предимство на конструкцията на стенда е възможността 
за регулиране на дебита на въздушната струя и 
параметрите на частиците на абразива. 
 
 

   Опитът се провежда при следните условия: постоянно 

налягане на въздуха Paconstp 510 , хоризонтално 

разположени опитни образци спрямо подаваната струя, 
абразив – черен корунд с диаметър на частиците 

md
a

500 , масов дебит на абразивните частици за 1 

min - min/7,166 gm
a
 , продължителност 6 min, среден 

разход на абразивен материал за 6 min - 780 g. 
 
   Отчитането на масата на образците е с електронна везна 
WPS180/C/2 с точност до 0,1 mg. 
 
   Износването m  се определя като разлика в масата на 

образеца в първоначалния момент )0( Nm  и в 

определен следващ момент )(
i

Nm : 

 

)()0(
i

NmNmm  , kg.   (1) 

 
   Скоростта на ерозийното износване е: 
 

m
dt

md 


     (2) 

 
където: 

m  e скоростта на ерозийно износване, kg/s; 
t – времето, s 
 
   Интензивността по ерозийно износване /безразмерна 
величина/ е: 
 

a

e
m

m
i




       (3) 

 
където: 

a
m  е масовият дебит на абразивните частици, kg/s. 

 
   Износоустойчивостта по ерозийно износване е 
реципрочна на интензивността по ерозийно износване и е 
безразмерна величина: 
 

e
i

I
1

       (4) 

 

Експеримент и резултати 
 
   За целите на експеримента на ерозийно износване са 
подложени следните опитни образци:  
4 – твърдосплавна пластина за стругарски нож 
5 – електродно покритие Lincoln Hardfacing2008 
6 – ЕН350 – химически състав на стоманата – C 0,20%, Si 
1.00 %, Mn 1.60 %, Cr 1.80 % , твърдост 279 HB 
7 – ЕН550 – химически състав на стоманата – C 0,50 %, Si 
2,40 %, Mn 0,40 %, Cr 9 %, твърдост 60 HRC 
8 – ЕН600 – химически състав на стоманата – C 0,58 %, Si 
2,50 %, Mn 0,30 %, Cr 9,5 %, твърдост 61 HRC 
9 – твърдосплавна пластина от моноблок. 
 
   Резултатите от проведените опити са представени 
обобщено в таблица 1. 
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Таблица 1 
 

образец наименование

на образеца

маса преди

износването

m [g]

маса след

износването

m [g]

износване

Δm [g]

скорост на 

износване

m [mg/min]

интензивност 

на ерозия

ie

износо-

устойчивост

I

1 2 3 4 5 6 7 8

4

твърдосплавна

 пластина стр.нож 13.8516 13.8315 0.0201 3.35 0.200.10^-4 4.98.10^4

5

покритие Lincln 

Hardfacing2008 39.8473 39.8166 0.0307 5.12 0.310.10^-4 3.26.10^4

6 ЕН350 32.7761 32.7697 0.0064 1.07 0.060.10^-4 15.58.10^4

7 ЕН550 42.0556 42.0470 0.0086 1.43 0.090.10^-4 11.66.10^4

8 ЕН600 41.5854 41.5758 0.0096 1.60 0.100.10^-4 10.42.10^4

9

твърдосплавна

пластина на моноблок 53.2367 53.2064 0.3030 5.05 0.300.10^-4 3.30.10^4

 
   От резултатите са изведени таболограми на 
интензивността на ерозия и на ерозийното износване, 
представени съответно на фиг. 3 и фиг. 4. 
 

Таболограма на интензивността на ерозия
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Фиг. 3. Таболограма на интензивността на ерозия 

 
 

Таболограма на ерозийното износване
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Фиг. 4. Таболограма на ерозийното износване 
 
 

Изводи 
 
   Експериментално са изследвани материали за 
изработването на моноблок (твърдосплавна пластина) и 
съвременни покрития, които намират приложение в 
практиката. 
   Направени са експерименти за струйно-абразивно 
износване и като резултат са получени близки стойности 
на параметрите на износоустойчивостта между съществу-
ващата твърдосплавна пластина за моноблок и 
електродно покритие Lincoln Hardfacing 2008. 
   От проведените изследвания може да се направи 
концептуално ново решение за конструкция на моноблок и 
замяна на твърдосплавната пластина с материал с високи 
стойности на износоустойчивост и покрития на контактната 
повърхност на моноблока. 
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РЕЗЮМЕ. Статията е посветена на изучаването на многоцелеви шредери като основни машини при рециклирането на техногенни и строителни отпадъци. 
Разгледани са съществуващите конструкции на машини за раздробяване на бетони, армирани бетони, гума, пластмаса и дърво, т.е. на материали с 
якостни показатели, вариращи в широк диапазон.Направена е класификация на съществуващите конструкции. Анализирани са техните предимства и 
недостатъци.Формулирани са препоръки за тяхното усъвършенстване и са набелязани насоки за бъдеща работа. 
Ключови думи:рециклиране, техногенни и строителни отпадъци, многоцелеви шредери. 

 
EXISTING STRUCTURES OF MULTIPURPOSE CRUSHERS AND GUIDELINES FOR PROCESSING 
Malina Vatskicheva, Mihail Valkov 
University of Mining and Geology “St. Ivan Rilski”, 1700 Sofia, e-mail: www.malina_vatz@abv.bg, mvulkov@abv.bg 
 
ABSTRACT. The article is dedicated to the study of multi-purpose crushers as the basic machinery for the recycling of technological and construction debris. 
Addressed are existing structures of machines for fragmentation of concrete, reinforced concrete, rubber, plastic and wood, i.e. materials with a wide range of strength 
indicators.A classification of existing structures is made. Their advantages and problems are analyzed.  Recommendations are formulated for their improvement and 
guidelines are marked for future work. 
Key words: recycling, technological and construction debris, multipurpose crushers. 

 
Въведение 

Непрекъснатият процес на производство и употреба на 
изделия от гума, пластмаса и усиленото строителство 
води до сериозно натрупване на отпадъци и опасност за 
околната среда. Във всички индустриални общества се 
появява необходимост от редуциране на битовите и на 
техногенните отпадъци и повторното им включване в 
процеса на производство. Такова отношение към 
вторичните суровини е предпоставка за устойчиво 
развитие на обществото, както и за задължителната 
защита на хората и околната среда от вредни субстанции. 

Съществуват различни методи за третиране на горе-
посочените видове отпадъци, като определящ е крайният 
продукт и неговото предназначение. Познати са различни 
комплексни решения за преработка на излезлите от 
употреба изделия от бетон, гума, пластмаса, дърво и 
реализацията на крайния продукт. 

Развитието на рециклиращата промишленост показва 
нарастваща нужда от раздробени материали с различен 
състав и характеристики. Създаването на нови конструк-
ции раздробяващи машини (шредери), тяхното изследване 
чрез адекватни механо-математически модели, инженер-
ното им проектиране и практическата им реализация са 
актуален научен проблем (Lowrison, 1974). 

Раздробяването на материалите с цел рециклиране 
решава важни екологични задачи, свързани с опазване на 

околната среда. Те са продиктувани от необходимостта за 
пълно и ефективно използване на по-голяма част от 
непреработваните в момента отпадни продукти, които от 
една страна са важна суровина за индустрията, а от друга 
- водят до замърсяване, ако не бъдат оползотворени. 
Всичко това е сериозна предпоставка за създаване на 
нови технологии и машини, предназначени за преработка 
на широк кръг вторични суровини и отпадни материали. 

Дезинтегрирането като част от процеса рециклиране 
успешно може да се прилага при преработка на битови и 
промишлени отпадъци, за раздробяване на еднокомпо-
нентни и многокомпонентни материали, както и за смилане 
на вторични суровини с различни механични характе-
ристики – от жилаво-еластичните автомобилни гуми и 
някои видове пластмаси до твърдите и крехки материали 
като стъкло, порцелан, шамот, слюда, бетон и др. 
(Абаджиев, Тонков, 2007). 

 
 

Съществуващи машини за раздробяване на 
суровини. Шредери 
 

Основните машини, които се прилагат за раздробяване 
на суровини в индустрията, са трошачките. Широко 
приложение в практиката са намерили (Цветков Х., 1988): 

mailto:malina_vatz@abv.bg
mailto:mvulkov@abv.bg
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- челюстни трошачки (с просто и сложно движение 
на подвижната челюст); 

- конусни трошачки (с неподвижна ос и с подвижна 
ос и горен лагер); 

- роторни трошачки ексцентриков тип; 
- валцови трошачки (с един набразден и един 

гладък валец и с индивидуално задвижване на всеки 
валец); 

- колерганги (с неподвижна тава и обикалящи 
около нея валци; с въртяща се тава и неподвижни валци); 

- чукови трошачки (с шарнирно закрепени чукове и 
с неподвижно закрепени чукове); 

- дезинтегратори. 

Повечето от тях са предназначени за преработка само 
на определен вид изходен продукт. 

Една алтернатива на машините, раздробяващи 
вторичните и отпадни материали, са шредерите. Това е 
група сравнително нови машини, които се класифицират 
основно според броя на работните валове (Тонков, Г., 
2007). Основните видове съществуващи шредери са 
представени в таблица 1. 

 
Таблица 1. Основни видове шредери 

Видове 
шредери 

Конструктивни особености Предимства Недостатъци 

Едновалови  
Здрава и стабилна конструкция, 
дълъг експлоатационен живот 

Ниска производителност, защото 
работят на бавна скорост 

Двувалови 

със синхронизирани валове 

Висока производителност 
Висока цена, висока 

себестойност на поддръжката 
с несинхронизирани валове 

Четиривалови  
Едновременно преработване 

на различни видове материали 
Висока цена, висока 

себестойност на поддръжката 

 

 
   Раздробяващи валове на някои от изброените видове 
шредери са представени на фиг.1. 
 

 
 

а) едновалов 
 

 
 

б) двувалов 
 

 
 

в) четиривалов 

 
Фиг.1. Основни видове шредери според броя на раздробяващите 
валове 

 

Принципна схема на двувалови шредери е показана на 
фиг.2, а общият му вид - на фиг.3. 
 

 
a)                               б) 

Фиг.2. Принципна схема на двувалови шредери 
а) със синхронизирани валове;  
б) с несинхронизирани валове 
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Фиг.3. Общ вид на двувалов шредер 

 

При двуваловите шредери със синхронизирани валове, 
показани на фиг.2а, валовете се въртят с една и съща 
честота. 

При двуваловите шредери с несинхронизирани валове, 
показани на фиг.2б, валовете се въртят с различна 
честота. 

Едно сериозно предимство на шредерите е възмож-
ността да бъдат включени в системи за едновременно 
преработване на различни видове отпадни многокомпо-
нентни материали с разделяне и оползотворяване на 
отделните компоненти. Например, отворен инженерен 
проблем е създаването на технология, в основата на която 
се включват машини от този тип, за рециклиране на стари 
монитори. Както е известно, те са изградени от пластмаса, 
стъкло и метал и е необходимо без предварителна 
подготовка, от тях да се извлекат всичките им полезни 
компоненти. Едновременно с това те да бъдат получени и 
сепарирани във фино насипно състояние, като в този си 
вид да се подават за следваща поетапна преработка. 
Подобни проблеми съществуват и при рециклиране на 
стари автомобилни гуми, отпадни кабели, проводници и 
изолатори, печатни платки и т.н. Десетки хиляди тона 
електрическо и електронно оборудване излиза от употреба 
всяка година в България. За целия свят тези количества са 
между 30 и 50 милиона тона. Отпадъците се генерират от 
промишления, от търговския и от битовия сектор. Те 
включват електрозахранващо оборудване, електрически 
инструменти, домакински електроуреди, битова електро-
ника, телефони и компютърна техника и т.н.   
(http://nashinovini.blog.bg, http://www.bgreporter.com). 

От прегледа на съществуващите конструкции много-
целеви шредери се определят и насоките за усъвър-
шенстването им. Като цел пред изследователите в тази 
област може да се постави конструирането на шредер, 
който да намери приложение при рециклиране на по-
широка гама от отпадни продукти с подобрена енергийна 
ефективност в сравнение с механизмите, известни до 
момента. 

 

 
Фиг.4. Рециклиране на дървени отпадъци 

Съществуващи схеми за рециклиране на често срещани 
отпадни продукти, в които такива шредери ще изпълняват 
основна функция (Вучев, Й.1983), са показани на фиг. 4,5, 
6. 
 

 
Фиг.5. Рециклиране на индустриални/строителни отпадъци 
 

 
Фиг.6. Рециклиране на битови отпадъци 

 

 

Параметри на предлаганата конструкция. 
Цели и задачи на изследването 

Целта на изследването е да се създаде нова 
конструкция на двувалов многоцелеви шредер, 
предназначен за раздробяване на широка гама суровини с 
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цел включването им в процеса на рециклиране. За 
проектиране на основния възел на машината – 
раздробяващата камера, се използват следните данни: 

- максимална якост на натиск на разрушаваните 
елементи – 55 МРа; 

- ориентировъчни размери на светлото сечение на 
камерата - 900 х 700 мм; 

- захранване на шредера – поточно, дискретно, 
управлявано от оператор; 

- отделяне и товарене на раздробения материал – 
поточно, непрекъснато, автоматично; 

- отделяне на металните частици в раздробения 
материал – поточно, непрекъснато, автоматично, с 
магнитни дъски; 

- задвижване на машината – хидравлично, от 
помпа/хидромотори/цилиндри и двигател с вътрешно 
горене/електродвигател; 

- ориентировъчна мощност на задвижването – 210 кW; 

Като предмет на бъдещите изследвания за постигане на 
набелязаните цели, си поставяме следните задачи: 

- оптимизиране на теглото на отделните детайли на 
универсална рециклираща машина като се направят 
якостни изчисления на основните детайли и възли; 

- постигане на минимално тегло при запазване 
якостните характеристики на машината; 

- разработване на различни видове раздробяващи 
ножове в зависимост от механичните качества на 
обработвания материал и необходимия капацитет на 
машината; 

- разработване на затворено-отворена хидравлична 
система на задвижване при минимално количество на 
хидравличната течност; 

- постигане на оптимална мощност, променяща се в 
зависимост от натоварването на раздробяващите валове 
във връзка с вида на раздробявания материал, т.е. 
автоматично регулиране производителността на машината 
в зависимост от твърдостта на входния материал; 

- постигане на гъвкавост и висока енергийна ефек-
тивност на задвижването чрез автоматично увеличаване 
или намаляване скоростта на раздробяване, респ. капа-
цитета на машината при запазване на входящата мощност. 

Резултатите от решаване на изброените задачи ще 
бъдат представени в следващи публикации. 

 

Изводи 

Необходимостта от създаване на универсални 
раздробяващи механизми, които да бъдат с по-висока 
техникоикономическа ефективност, е обоснована от 
редица факти. Най-важните от тях са:  

- натрупване на огромни количества отпадъци от 
всякакво естество - битови и промишлени, голяма част от 
които в момента не се преработват;  

- недостатъчна и скъпоструваща техника за осъществя-
ване на екологосъобразни процеси по преработване на 
тези продукти;  

- голям разход на енергия на съществуващите 
рециклиращи съоръжения.  

От направените констатации следва, че изследванията, 
свързани с теоретичното изучаване и практическото 
осъществяване на нови конструкции шредери са актуални 
и представят редица предизвикателства.  
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