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СНИЖЕНИЕ НАГРУЖЕННОСТИ УПРУГИХ ОПОР РЕЗОНАНСНЫХ     
ВИБРОТРАНСПОРТНЫХ МАШИН 

Актуальность работы обусловлена необходимостью повышения эф-
фективности работы вибротранспортных машин за счет повышения 
надежности работы упругих опорных элементов. 
Целью работы является разработка динамической резонансной си-
стемы вибротранспортной машины с пониженной массой рабочего 
органа и нагрузками на упругие опоры. Резонансные вибротранспорт-
ные машины (ВТМ) появились в СССР в середине ХХ в. и были использо-
ваны в угольной промышленности. Машины импортного производства 
и часть отечественных машин выполнены по уравновешенной схеме. 
Отечественные машины серии ПЭВ выполнены по виброизолирован-
ной схеме, а вибровозбудитель жестко соединен с коробом. Резо-
нансная частота колебаний у этих машин равна 50 Гц, а максимальное 
ускорение существенно больше ускорения свободного падения. Эти 
резонансные машины, работающие с амплитудой до 2,2 мм, имеют ко-
эффициент режима работы больше единицы. Практика эксплуатации 
этих машин показывает их относительно низкую эффективность при 
грохочении тонких продуктов. Общим недостатком неуравновешен-
ных резонансных ВТМ является относительно большая нагруженность 
упругих элементов (опор) и наличие массивной рамы, а уравновешен-
ных – наличие реактивной массы или нескольких рабочих органов с 
одинаковой массой. Одним из путей достижения цели является опре-
деление рациональной динамической схемы ВТМ. 
Результаты и их применение. Авторами предложено преобразова-
ние традиционной одномассовой колебательной системы в систему, 
эквивалентную динамическому гасителю колебаний. Такая система по-
зволяет существенно уменьшить массу машины и при заданной частоте 
колебаний снизить жесткость, а также нагруженность упругих опор. 
Верхняя масса может быть уменьшена в 2–3 раза, а нижняя масса мо-
жет быть в несколько раз меньше верхней. При этом динамические 
нагрузки на опоры нижней массы будут близки к нулю, так как она 
практически не совершает колебаний, благодаря чему можно суще-
ственно уменьшить жесткость упругих опор, т. е. их массу и нагру-
женность, а также общую массу грохота и стоимость его изготовления.

Ключевые слова: резонансные вибротранспортные машины; угловая 
частота и амплитуда колебаний; ускорение; масса; жесткость опор; ви-
бровозбудитель.

Резонансные вибротранспортные машины (ВТМ) 
– питатели, транспортеры, грохоты – появи-
лись в СССР в 1950-х гг. [1] и были применены в 

угольной промышленности. 
Резонансные ВТМ применялись в угольной промыш-

ленности Польши, Германии, а в настоящее время в США 
выпускаются резонансные ВТМ типа DN3 IQR. Резонанс-
ные грохоты по числу колеблющихся масс делятся на од-
номассовые, двухмассовые и многомассовые. Колеблющи-
еся короба могут располагаться относительно рамы па-
раллельно или последовательно, но их колебания в боль-
шинстве случаев происходят со сдвигом по фазе на 180 

град. Это обеспечивает минимум нагруженности упругих 
элементов и, соответственно, рамы и фундамента. Как 
правило, резонансные грохоты работают на относительно 
больших амплитудах и низких частотах [1, 2]. 

Вибрационные конвейеры для выпуска руды ВКВС 
являются исключением, так как работают с амплитудой до 
0,75 мм и частотой 47 Гц [3]. 

Рабочие органы конвейеров типа ВР-50 и ВУР-1 име-
ют более низкую, чем ВКВС, частоту колебаний 9–15 Гц и 
в 4–10 раз большую амплитуду. 
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В табл. 1 приведены основные параметры резонанс-
ных ВТМ [2–6].

Машины (№ 1–9, импортное производство) выполне-
ны по уравновешенной схеме. Вибровозбудители этих ВТМ 
выполнены в виде эксцентриковых механизмов с упругим 
шатуном; кривошипно-балансирных механизмов с упруги-
ми элементами. Они имеют угол вибрации α не больше 15 
град., а рабочий орган расположен горизонтально. Коэф-
фициент режима вибротранспортирования (Г = Аω2sin α) у 
этих машин больше 1 (быстроходный режим).

Параметры отечественных резонансных ВТМ при-
ведены в 10–21 строках табл. 1. Одномассовые машины 
ВР-50, ВР-100, 79-ТС, 95-ТС выполнены по неуравнове-
шенной схеме. Двухмассовые машины ВУР-80 и ГРЛ62 вы-
полнены по уравновешенной схеме. Уравновешивающая 
масса по величине равна массе короба.

Общим недостатком неуравновешенных резонансных 
ВТМ является относительно большая нагруженность 
упругих элементов (опор) и наличие массивной рамы, 
а уравновешенных – наличие реактивной массы или 
нескольких рабочих органов с одинаковой массой. 

Машины серии ПЭВ (поз. 15, 16) выполнены по ви-
броизолированной схеме, а резонансный вибровозбуди-
тель жестко закреплен на коробе. Резонансная частота ко-
лебаний у этих машин равна или кратна частоте тока 50 Гц. Все 
эти машины имеют коэффициент режима работы Г > 1. Тран-
спортирование и грохочение горной породы происходит с 
подбрасыванием, что для мелких классов часто приводит 
к снижению эффективности грохочения [2].

В отечественных ВТМ используются вибровозбуди-
тели различного типа возбуждения колебаний: кинемати-
ческого (эксцентрикового), силового (инерционного) или 
смешанного (электромагнитного и поршневого). 

Инерционные вибровозбудители применяются в за-
резонансных ВТМ на частотах больше 15 Гц. На относи-
тельно низких частотах (меньше 10 Гц) инерционные ви-
бровозбудители не применяются, так как для получения 
необходимой возмущающей силы требуется установка 
относительно больших дебалансов. В резонансных ВТМ 
инерционные вибровозбудители не могут обеспечить 
стабильность резонанса при изменении технологической 
нагрузки. В последнее время появились технические ре-
шения [7–11], позволяющие получить относительно ста-
бильный резонансный режим. Однако и эти решения 
усложняют конструкцию вибровозбудителя и не позволя-
ют достаточно быстро стабилизировать резонансный ре-
жим при изменении технологической нагрузки. 

Линейные электромагнитные двигатели используются 
в горной промышленности с середины XX в. Основным 
недостатком всех электромагнитных линейных двигателей 
является относительно низкий КПД и большая частота 
вынуждающей силы. 

При сухом грохочении материалов крупностью  
–0,5+0,2 мм вибротранспортные машины имеют недоста-
точную эффективность разделения и повышенную энер-
гоемкость [12]. Лещадные (труднопроходимые) частицы 
горной породы забивают просеивающую поверхность, 
что приводит к уменьшению производительности и сни-
жению эффективности грохочения.
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Приоритетной целью конструктивного совершенст-
вования ВТМ является достижение максимальной про-
изводительности, снижение массы машин и, соответст-
венно, ее стоимости, а также уменьшение энергоемкости 
технологического процесса, что позволяет существенно 
повысить эффективность их работы.

Одним из путей достижения этой цели является опре-
деление рациональной конструкции ВТМ. Уменьшить на-
груженность опор и массы машины можно путем превра-
щения традиционной колебательной системы в систему, 
эквивалентную динамическому гасителю колебаний (рис. 
1) [13]. 

В Уральском государственном горном университете 
был разработан опытно-промышленный двухмассовый 
питатель-грохот.

Для грохота резонансная частота колебаний ω0 первой 
массы m1 рамы равна частоте вынуждающей силы ω:

С / m ,ω = = ω2

2 1 1 0

где C1 – жесткость упругих опор первой массы, Н/м; m1 – 
масса рамы, кг.

Для обеспечения минимума нагруженности упругих 
опор Fу1 должно выполняться условие

C1 m2 = m1C2,

где C2 – жесткость упругих элементов верхней массы, Н/м; 
m2 – масса сеток с рамой (верхняя масса), кг. 

Амплитуда установившихся колебаний второй массы 
находится из формулы [14]

А2 = [А1F/(2γβµ)–1]0,5,                                                 (1)

где A1 – амплитуда колебаний нижней массы; β, µ – посто-
янные коэффициенты, β = m2 /m1; µ = b/(2 ω0m2). 

Отношение парциальных частот: 

γ = ω1/ω0,

Рисунок 1. Двухмассовая модель рабочего органа ВТМ. b – ко-
эффициент сопротивления; F – амплитуда внешней нагрузки.

Figure 1. The two-mass model of the vibrating machine's working body.

Таблица 1. Параметры резонансных ВТМ.

Table 1. Parameters of the resonant vibrating conveyors.
Номер машины Тип ВТМ Число масс Амплитуда А, мм Частота, кол/мин Мощность, кВт Максимальное ускорение, м/с2

1 EV 2   5–15 500–1000 5–8 39–51
2 DV 4   5–15 500–1000 5–8 39–51
3 ЕF 2   5–15 500–1000 6 39–51
4 RS 3   5–14 500–1000 6 36–51
5 RJ 2   5–14 500–1000 6 36–51
6 S 2   5–14 500–1000 6 36–51
7 RMS-2,25 2   5–14 500–1000 3,5–5 36–51
 8 RMN-4,5 2   5–14 500–1000 5–9 36–51
9 GC 4 10–12 500–1000 6–8 51–72

10 ВР-50 1 4 750 10 24
11 ВР-100 1 7,5 550 2 × 14 25
12 ВУР-80 2 4 930 10 38
13 ВУР-80М 2 4 930 15 38
14 ВКВС 2 0,65 2800 1,6 55
15 ПЭВ-1–3 2 0,6 3000 1,0 60
16 ПВГ-1,0–2,6 2 0,75 3000 11 75
17 79-ТС 1 0,8 3000 2,0 80
18 95-ТС 1 0,9 3000 4,0 90
19 106-ТС 2 0,75 3000 1,0 75
20 ГРЛ62 2 10 500 13 27
21 ГРЛ72 2 10 510–550 17 28–34

 m2 

 

m2 

C2 b F sin ωt 

0 

C1 

где ω1 – парциальная частота колебаний нижней массы, ω1  
= (С1/m1)

0,5. 
Коэффициент сопротивления b зависит главным 

образом от величины коэффициента поглощения [15, 16]

b = ψC2 /[2π (C2 /m2)
0,5],

где ψ – коэффициент поглощения.
Коэффициент поглощения определяется эксперимен-

тально. Для данного грохота он определяется потерями в 
опорах и трением горной массы о сетку. Нашими иссле-
дованиями установлено, что коэффициент поглощения 
изменяется в широких пределах: при холостом ходе ψ = 
0,06–0,16, при грохочении ψ = 0,16–0,5 (полубыстроход-
ный режим движения материала). 

В результате испытаний было установлено, что при 
амплитуде колебаний первом массы 5–10 мм амплитуда 
колебаний сетки изменяется в пределах от 20 до 40 мм, что 
хорошо совпадает с результатами расчетов по формуле 
(1). В одномассовой системе (до модернизации) амплитуда 
колебаний составляла 20–25 мм. Таким образом, нагрузка 
на упругие опоры нижней массы уменьшилась в 2–4 раза. 
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Вывод. Данная схема динамической системы позво-
ляет существенно уменьшить величину первой массы, 
амплитуду ее колебаний и, соответственно, общую массу 
грохота, а также уменьшить жесткость упругих опор, т. е. 
их массу и нагруженность.
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The relevance of the work is conditioned by the necessity of improving 
the efficiency of vibrator machines. This is done by means of increasing 
the reliability of the elastic reference elements. 
The purpose of the work is to develop a dynamic resonance system 
of the vibrator machine with a reduced mass of the working body and 
loads on elastic supports. The resonance vibrator machines appeared in 
the USSR in the mid-twentieth century. They were used in the coal in-
dustry. The machines of foreign production and some of the domestic 
machines are now produced according to the balanced scheme. Domes-
tic machines of the "PEV" series are made according to the vibro-isolated 
scheme, and the vibro-exciter is rigidly connected to the box. The reso-
nant oscillation frequency of these machines is 50 Hz, and the maximum 
acceleration is significantly greater than the one of free fall. These reso-
nant machines operate with the amplitude up to 2.2 mm and they have 
a ratio mode greater than unity. The practice of running these machines 
shows their relatively low efficiency when screening thin products. The 
common disadvantage of unbalanced resonance vibrator machines is a 
relatively large loading of elastic elements (supports) and the presence of 
a massive frame. The disadvantage of the balanced ones is the reactive 
mass or several working bodies with the same mass. One of the ways to 
achieve the goal is to define a rational dynamic scheme of the resonance 
vibrator machines.
The results and their application. The authors proposed to transform 
a traditional one-mass oscillatory system into a system equivalent to a 
dynamic vibration dampener. This system can significantly reduce the 
weight of the machine. It can reduce the rigidity and loading of the elas-
tic supports at a given frequency of oscillations. The upper mass can be 
reduced by 2 or 3 times, and the lower mass can be several times smaller 
than the upper one. At the same time, the dynamic loads on the supports 
of the lower mass will be close to zero, since it almost does not oscillate. 
Thereby it is possible to significantly reduce the rigidity of the elastic sup-
ports, i.e. their mass and loading, as well as the total mass of the screen 
and the cost of its manufacture.

Keywords: vibration resonant machines; angular frequency and ampli-
tude of oscillations; acceleration; mass; stiffness of supports; vibration 
exciter.
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