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ежим работы вскрышных ком-
плексов оборудования железо-

рудных карьеров КМА характеризуется, 
как показывают наши исследования, вы-
соким уровнем динамики, нестабильно-
сти нагрузок машин и оборудования, 
грузовых потоков и т.п. Это происходит 
потому, что производственные участки 
горных предприятий, как и сами горные 
предприятия, являются динамическими 
системами, в которых происходят не-
прерывные случайные изменения раз-
личных процессов: грузопотоков, на-
грузок и перемещений машин и людей, 
энергопотребления, управленческих 
воздействий, а также параметров среды, 
например, атмосферы, свойств горных 
пород и т.п. 

Следует отметить, что в своей осно-
ве эти изменения определяются плано-
граммой работ, которая формируется 
принятой технологией производства, в 
первую очередь, технологией основных 
процессов горного производства – тех-
нологией разрушения пород в массиве, 
что в настоящее время осуществляется 
буро-взрывны-ми работами, носящими 
периодический характер, циклическими 
процессами погрузки разрушенной гор-
ной массы, выполняемыми одноковшо-
выми экскаваторами, и доставки горной 
массы автосамосвалами и железнодо-
рожными составами – циклическими 
системами. 

Как известно, эффективность работы 
горного предприятия связана с эффек-
тивностью функционирования системы 
«технология - люди - комплекс машин - 
среда». Существующие технологии и 
среда на рабочих местах для уже нахо-
дящихся в эксплуатации отечественных 
и зарубежных горных предприятий не 
слишком отличаются друг от друга, од-
нако показатели их работы существенно 
различаются. Следовательно, основны-
ми причинами недостаточной произво-
дительности труда в горнорудной про-
мышленности (в 5–8 раз ниже зарубеж-
ных показателей) являются комплексы 
машин, оборудования и люди (так назы-
ваемый «человеческий фактор»). Эти 
причины - наиболее «сильные» факторы 
системы. Так, если перестают работать 
люди или по какой-либо причине - ма-
шины (отказ из-за их недостаточной на-
дежности или отказы их систем элек-
троснабжения и др.), предприятие не-
медленно останавливается, а неэффек-
тивная работа людей и машин приводит 
к малоэффективной работе предприятия.  

Влияние этих указанных факторов 
весьма существенно, носит, как пока-
зали наши исследования, преимущест-
венно случайный характер и сильно 
дестабилизирует работу участков.  

Как показали исследования, динами-
ка работы комплексов оборудования на 
вскрышных участках карьеров КМА 
значительно более высокая и отличается 
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большей сложностью по сравнению с 
динамикой комплексов оборудования, 
занятых в карьерах на добыче руды и 
железистых кварцитов. Это усложнение 
вызвано, в первую очередь, тем, что 
оборудование на вскрыше наряду с чис-
то вскрышными операциями  ведет од-
новременно и добычу таких полезных 
ископаемых как мел, песок, щебень и 
др., входящих в разряд «вскрышные по-
роды». В соответствии с изложенным, 
вскрышные работы, например, на Стой-
ленском ГОКе ведутся одновременно на 
трех участках, где сформированы раз-
личные комплексы оборудования и ве-
дутся этими комплексами как вскрыша, 
так и добыча мела и песка, где одновре-
менно также вскрывают месторождение 
основного полезного ископаемого – ру-
ду или железистые кварциты. При этом 
в результате проведенных исследований 
было установлено, что наибольшее вре-
мя, затраченное на проведение тех или 
иных работ, сложилось в следующие 
цифры использования комплексов гор-
норудного оборудования: на всех трех 
основных вскрышных участках занято 
добычей песка 50-58,2 %, затем на 
вскрышу руды и добычу мела затрачи-
вается от 16,7 до 19,4 % всего времени 
работы. Такая сложная технология ве-
дения вскрышных работ определяет и 
наличие различных вскрышных ком-
плексов оборудования на железорудных 
карьерах КМА. 

Если расширить понятие окружаю-
щей среды, включив туда предприятия, 
которые оказывают различные услуги 
ГОКам, обеспечивают, их материально – 
техническое снабжение, в том числе 
электроснабжение карьеров, а также ор-
ганизации, которые формируют конъ-
юнктуру спроса на продукцию, то эти 
последние факторы также очень суще-
ственно влияют на динамику работы 
карьеров. Нестабильное обеспечение за-

пасными деталями и материалами ма-
шин вскрышных комплексов приводит, 
как правило, к значительным простоям 
вскрышных участков. Вместе с тем, ме-
няющаяся конъюнктура спроса на про-
дукцию ГОКов также приводит к выну-
жденным простоям как карьеров, так и 
вскрышных комплексов, в частности. 
При этом нами было установлено, что 
вынужденные простои при добыче на 
карьерах непосредственно связаны с 
простоями вскрышных участков. Полу-
ченные как аппаратурным методом, так 
и анализом статистических данных диа-
граммы нагрузок оборудования карье-
ров позволили сравнить режимы работы 
этих горных предприятий в период как 
устойчивой, так и неустойчивой конъ-
юнктуры спроса на продукцию этих 
предприятий, и показать, что последняя 
сильно сказывается в области низкочас-
тотной части спектра нагружения обо-
рудования. 

Исследования режимов работы 
вскрышных комплексов показали, что 
оборудование работает в тяжелом дина-
мическом режиме. Даже при ежесуточ-
ном (а не мгновенном) считывании ин-
формации о нагрузках полученные ко-
эффициенты вариации нагрузок для раз-
личных видов комплексов изменяется в 
пределах 0,146 – 0,626. Так как при та-
ком считывании информации выпадает 
спектр нагрузок внутри суток, то ука-
занные коэффициенты будут намного 
больше, что говорит о сложности и важ-
ности решения поставленной задачи - 
стабилизации режимов работы оборудо-
вания.  

Автокорреляционный и спектраль-
ный анализы нагрузок комплексов обо-
рудования показали, что изменения на-
грузок оборудования носят преимуще-
ственно случайный характер, но содер-
жат и регулярные составляющие, влия-
ние которых существенно, и устранение 
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которых сможет заметно стабилизиро-
вать режим работы оборудования. Это 
простои между сменами – 8-20 %, неде-
лями и месяцами – 15 %. При сущест-
вующей технике и технологии устранение 
этих составляющих возможно на основе 
совершенствования организации работ. 

Статическая обработка нагрузок для 
различных условий работы вскрыш-ных 
участков показала, что в формировании 
динамики работы оборудования важную 
роль играют как плановые, так и вне-
плановые простои, вызванные отсутст-
вием транспорта, электроэнергии, чело-
веческим фактором и др.  За период на-
блюдений за работой вскрышных ком-
плексов на Лебединском ГОКе (19-
21.03.03) установлено, что значительное 
время экскаваторов затрачивается на так 
называемые плановые простои 24,5 - 
31,2%, в том числе на вспомогательные 
работы уходит 18-21,4 %. На работу по 
вскрыше скальной породы затрачивает-
ся 9,5-12,8 %, рыхлой породы 9,2–10,7 
%. Вскрышные комплексы при этом от-
влекаются на погрузку руды (14,4-16 %).  

Внеплановые простои достигают 
11,6-13,9 %. Причиной внеплановых 
простоев было, в первую очередь, ожи-
дание или обмен транспорта (44-77.4 %), 
неисправность экскаваторов, задержки с 
электроснабжением и т.п. (до 16,9 %). 

Снижение уровня динамики работы 
может быть достигнуто за счет стабили-
зации процессов, в частности путем со-
вершенствования системы управления и 
организации производства, но этот 
очень важный метод имеет свои пре-
дельные возможности и эффективен в 
низкочастотной части спектра нагрузок. 

В общем случае высокий уровень 
динамики режима работы оборудования, 
вызванный нестабильностью его работы 
остается высоким из-за циклического 
характера работы экскаваторов, авто-
транспорта и железнодорожного транс-

порта, и может быть снижен с перехо-
дом на поточные технологии разруше-
ния массива и непрерывный транспорт, 
что позволит избавиться одновременно 
и от опасных и экологически весьма  
вредных буровзрывных работ. Тут, кста-
ти, следует отметить, и тот факт, что по-
лучившая наибольшее распространение 
на открытых разработках буровзрывная 
технология обладает наряду с отмечен-
ными недостатками, и таки-ми как не-
полное (до 50 %) использование мощно-
сти существующих комплексов обору-
дования, что также вытекает из цикли-
ческого режима их работы. 

Одной из основ стабилизации веде-
ния горных работ являются новые спо-
собы выполнения основного процесса 
горного производства – разрушение 
горного массива при выполнении как 
вскрышных, так и добычных работ. 
Именно процессом разрушения пород-
ного массива в забое начинаются техно-
логические линии горных предприятий, 
именно в забое задаётся темп и характер 
потока самой горной массы, опреде-
ляющих параметры транспортных и 
других средств предприятия. 

Наши исследования показали, что 
если перенести высокопроизводитель-
ный процесс непрерывного дро-бления 
горных пород любой крепости и абра-
зивности, происходящий в дробилках, 
в забой для дробления породных мас-
сивов на открытых разработках, то то-
гда это бы позволило избавиться от ма-
лопроизводительной циклической тех-
нологии ведения горных работ, от буро-
взрывных операций, от буровых стан-
ков, погрузочных машин, экскаваторов 
и сопутствующей техники и техноло-
гии. Не менее важно, это привело бы к 
существенному улучшению экологи-
ческой ситуации в районе ведения 
горных работ, в ближайших городах и 
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посёлках и сделает технологию горных 
работ в карьерах поточной. 

С нашей точки зрения наиболее 
перспективным способом разруше-ния 
горного массива любой крепости и аб-
разивности является способ разруше-
ния массива свободным ударом билой 
с параметрами роторных дробилок 
(длина билы 1300 -1500 мм, скорость 
удара билы о породу до 120 м/с), что 
может достигаться в нетрадиционных 
ударных установках так называемого 
метательного типа, в которых била 
разгоняется предварительно сжатой 
мощной пневмопружиной, и наносит 
удар, энергия которого зависит от дав-
ления газа (воздуха) в пневмопружине 
(5 МПа), может достигать значений до 
1,5*106 Дж (150000 кГм), что в 100 – 150 
раз больше чем у известных мощных 
ударных машин традиционного типа с 
промежуточной ударной массой (гидро-
молоты фирмы Круппа). 

Исследования на моделях таких 
ударных установок показали, что созда-
ние таких мощных мобильных ударных 
установок возможно и, в том числе, в 

короткие сроки. Лабораторные исследо-
вания ударного взаимодействия билы с 
породным массивом методом физиче-
ского моделирования позволили устано-
вить, что существуют оптимальные па-
раметры как инструмента, так и формы 
уступа породного забоя. При которых 
идет интенсивное разрушение массива в 
районе уступа и быстрое накопление в 
нем усталостных повреждений, вызы-
вающих тре-щинообразование в осталь-
ной части массива впереди и ниже 
фронта работ. Что снижает энергоем-
кость разрушения массива при после-
дующих прохождениях билы в рассмат-
риваемой зоне.  

Массовое поточное разрушение гор-
ных массивов с помощью мобильных  
ударных установок нетрадиционного 
типа с одновременной погрузкой отби-
той горной массы на конвейерный 
транспорт позволят, как показывают 
расчеты, стабилизировать работу желе-
зорудных карьеров, повысить прибыль, 
производительность труда на предпри-
ятиях, улучшить экологическую ситуа-
цию в горнодобывающих регионах.
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асширение работ в области на-
дежности буровых машин и 

оборудования имеет первостепенное 
значение для дальнейшего роста эффек-
тивности бурения нефтяных и газовых 
скважин и сокращения капитальных за-
трат на создание промысловых ремонт-
ных служб и заводов, занятых изготов-
лением сменного бурового оборудова-
ния, запасных узлов и деталей. 

Существующие методы расчета 
подшипников не дают возможность 
оценить их надежность на этапе проек-
тирования талевой системы буровой ус-
тановки. При проектировании предпоч-
тительнее определять вероятность без-
отказной работы подшипников по при-
нятым конструктивным решениям, а не 
по результатам аналогов эксплуатации. 
Данный метод расчета позволит заранее 
судить о надежности узла и является ак-
туальным в настоящее время. 

Реальные эксплуатационные режимы 
нагружения подшипников талевой сис-
темы являются случайными нестацио-
нарными процессами, что обусловлено, 
в первую очередь, спецификой бурения 
скважин. Существенное рассеяние име-
ют действующие нагрузки на подшип-
ники талевой системы (спуск, подъем 
порожнего элеватора; спуск, подъем ко-
лонны бурильных труб; непредвиденные 
аварии и их ликвидация), поэтому при 
расчете надежности подшипников мно-
гие параметры должны рассматриваться 
как случайные величины. 

Для каждого числа x в диапазоне из-
менения случайной величины X сущест-
вует определенная вероятность P(X<x), 

что X не превосходит x. Эта зависимость 
F(x) = P(X<x) называется функцией ве-
роятности случайной величины X [1]. 

Параметры надежности используют-
ся в статистической трактовке (для об-
работки результатов наблюдений) и в 
вероятностной трактовке (для прог-
нозирования надежности). Первые вы-
ражаются в дискретных числах, их в 
теории вероятностей и математической 
теории надежности называют оценками. 
При достаточно большом количестве 
испытаний они принимаются за истин-
ные характеристики надежности. 

Подшипники кронблоков и талевых 
блоков нужно рассматривать как систе-
му последовательно соединенных эле-
ментов, в которой отказ каждого под-
шипника вызывает отказ талевой систе-
мы и приводит к простоям буровой ус-
тановки.  

Вероятность произведения, т. е. со-
вместное проявление независимых со-
бытий, равно произведению вероятно-
стей этих событий. Вероятность безот-
казной работы подшипников талевой 
системы буровой установки равно про-
изведению вероятностей безотказной 
работы отдельных подшипников, со-
гласно теории умножения вероятностей 
[1]: 

( ) ( ) ( ) ( )= ⋅ ⋅ ⋅1 2 ... .ст nP t P t P t P t       (1) 

Для постепенных отказов подшипни-
ков нужны законы распределения вре-
мени безотказной работы, которые дают 
вначале низкую плотность распределе-
ния, затем максимум и далее падение, 
связанное с уменьшением числа работо-
способных элементов. Для описания на-
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дежности применяют несколько законов 
распределений, которые устанавливают 
путем аппроксимации результатов ис-
пытаний или наблюдений при бурении 
скважин. 

Например, нормальное распределе-
ние является наиболее универсальным, 
удобным и широко применяемым для 
практических расчетов. Распределение 
всегда подчиняется нормальному зако-
ну, если на изменение случайной вели-
чины оказывают влияние многие при-
мерно равнозначные факторы. Распре-
деление Вейбулла универсально, охва-
тывает путем варьирования параметров 
широкий диапазон случаев изменения 
вероятностей. Надежность системы из 
последовательно соединенных элемен-
тов, подчиняющихся распределению 
Вейбулла, также подчиняется распреде-
лению Вейбулла [1]. 

Исследование законов распределения 
и накопление числовых значений пара-
метров распределения аргументов в тео-
рии надежности проще, чем функций. 
Поэтому расчет параметров распределе-
ний функций весьма актуален и нужен 
для оценки надежности систем по пара-
метрам надежности элементов. 

В талевых системах приходится опе-
рировать со случайными непрерывно ме-
няющимися величинами. Поэтому необ-
ходимой становится теория случайных 
функций, рассматривающая динамику 
случайных явлений. Случайная функция 
– это функция, принимающая в резуль-
тате работы конкретные виды, которые 
нельзя заранее предугадать. 

Нагруженность подшипников, под-
лежащих расчету, характеризуют со-
ответствующим спектром нагрузок, т. е. 
совокупностью значений, которые мо-
жет принимать нагрузка. Для непрерыв-
ного спектра нагрузок задают функцию 
плотности распределения f(F) или инте-

гральную функцию ( ) = ∫0 ( ) .
F

P F f F dF  

Последняя физически означает долю 
продолжительности действия нагрузки 
меньше данной величины или соответ-
ствующую вероятность, что нагрузка 
меньше данной величины. Чаще поль-
зуются интегральными графиками не-
прерывных распределений в координа-
тах ранжированного спектра, т. е. на-
грузка откладывается по оси ординат, а 
соответственно по оси абсцисс – функ-
ция 1 – P(F), которая означает долю 
продолжительности действия нагрузки 
больше данной величины или соответ-
ствующую вероятность. 

Характеристику нагруженности 
подшипников талевой системы буровой 
установки определяют путем соответст-
вующих пересчетов спектра нагрузок, 
полученного в результате измерений на-
грузок на неподвижном конце талевого 
каната. 

Осциллограмму с записанным про-
цессом изменения нагрузок во времени 
подвергают статистической обработке с 
целью схематизации процесса, т. е. за-
мены реального процесса нагружений 
эквивалентным по усталостному воз-
действию переменным режимом с сину-
соидальной формой цикла напряжений. 

Представленные в работе [2] иссле-
дования показывают, что нагрузки  
в рабочем режиме (нагруженность) гор-
ных машин достаточно полно характе-
ризуются нормальным законом распре-
деления нагружения. А периоды дейст-
вия нагрузки и ее отсутствие распреде-
лены по экспоненциальному закону. По-
этому для расчета надежности подшип-
ников талевой системы применяют нор-
мальный закон распределения нагруже-
ния. 

Для талевой системы расчетной на-
грузкой, соответствующей действию 
максимальных сил, возникающих в кон-
струкции с учетом динамики приложе-
ния нагрузок и возможностей привода, 
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является максимальная грузоподъем-
ность буровой установки (допускаемая 
нагрузка на крюке) [3]. Натяжение в 
струнах талевой системы буровой уста-
новки определяется по известным фор-
мулам см. [3], [4], [5]. 

Выбор подшипников по динамиче-
ской грузоподъемности C (по заданному 
ресурсу или долговечности) выполняют, 
если частота вращения n ≥ 10 мин-1 и на-
грузка P ≤ 0,5С. Условие подбора: С (по-

требная) ≤ С (паспортная). 
Потребная динамическая грузоподъ-

емность определяется расчетом эквива-
лентной динамической нагрузки на 
подшипник по циклограмме действи-
тельного нагружения. Если такой цикло-
граммы нет, эквивалентную нагрузку 
определяют по рекомендациям, осно-
ванным на имеющемся опыте эксплуа-
тации подобных машин [4]. 

Примеры нагружения подъемного 
механизма буровой установки БУ 
2900/175 ЭР-П при спуске и подъеме 
приведены на рис. 1, 2. 

Подшипники талевой системы буро-
вой установки целесообразно рассчиты-
вать на трехлетний срок службы. Коэф-
фициент эквивалентности равен kэ = 
0,85 и соответствует шестилетнему сро-
ку службы см. табл. 31 [3]. Для трехлет-
него срока службы u = 3, выраженного в 
годах, коэффициент эквивалентности kэ 
принимает вид: 

⎛ ⎞ ⎛ ⎞= ⋅ = ⋅ =⎜ ⎟ ⎜ ⎟
⎝ ⎠ ⎝ ⎠

1 1
3 330,85 0,85 0,675.

6 6э
uk  

       (2) 

Наибольшая скорость движения ка-
ната в талевой системе у ведущей стру-
ны, и с наибольшей частотой вращается 
шкив, огибаемый этой струной. Под-
шипники шкивов подбирают по эквива-
лентной нагрузке для наиболее нагру-
женного и вращающегося с наибольшей 
скоростью шкива кронблока ведущей 
ветви: 

= ⋅2 ,э хк эP P k                         (3) 

где kэ – коэффициент эквивалентности. 
Частоты вращения шкивов талевой 

системы (об/мин): 

( )( )
π π

−
⋅ − − ⋅⋅

= =
⋅ ⋅

1
60 160 ;в кn

m

v m vvn
D D

 

                (4) 
где vк – скорость подъема крюка талевой 
системы, м/с; D – диаметр шкива по 
центру каната (D = Dш + dк), м; dк – диа-
метр каната, м; vв, v1, v2, v3, …, vn-1 – ско-
рости движения ведущей ветви каната и 
набегающих ветвей кронблока и талево-
го блока при подъеме, м/с; m – число 
шкивов талевой системы. 

Максимальная механическая ско-
рость подъема крюка ограничивается 
наибольшей скоростью намотки каната 
на барабан. Определяется по кратности 
оснастки: 

– для талевых механизмов с кратно-
стью оснастки iтс ≤ 10, υкр  max = 2 м/с; 

– для талевых механизмов с кратно-
стью оснастки iтс > 10, υкр  max = 20/i м/с. 

Для ориентировочных расчетов при 
выборе подшипников по прибли- 
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женной эквивалентной нагрузке Pэ при-
меняют уравнение [6]: 
 

С(потребная) = ⋅ ≤d
э

n

f P
f

С(паспортная),       (5) 

где fd – коэффициент динамического на-
гружения, учитывающий безопасность и 
надежность работы механизма (для ка-
натных шкивов рекомендуется брать fd = 
4,5 … 5); fn – коэффициент частоты 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Рис. 1. График нагружения подъемного механизма в процессе подъема бурильного инструмен-
та 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Рис. 2. График нагружения подъемного механизма в процессе спуска бурильного инструмента 
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вращения, выбирается по числу оборо-
тов роликоподшипников n [6, табл. 18]. 

По динамической грузоподъемности 
подбирается тип и размер подшипников, 
выбирается конструктивная схема опо-
ры шкива. Подшипники для проекти-
руемой талевой системы буровой уста-
новки изготовляют одинаковым типо-
размером. 

В отличие от кронблока талевый 
блок не испытывает нагрузок от натя-
жений ходовой и неподвижной струн ка-
ната, поэтому грузоподъемность его 
меньше, чем кронблока. Масса тале-вого 
блока должна быть достаточной для 
обеспечения необходимой скорости его 
спуска, в связи, с чем талевые блоки 
обычно массивнее кронблока, хотя чис-
ло шкивов и грузоподъем-ность послед-
них больше [4]. 

Средние значения динамической эк-
вивалентной нагрузки, действующей на 
отдельные подшипники талевой систе-
мы, для оснастки 6×7, максимальной в 
настоящее время, определяются по фор-
мулам: 

а) для кронблока: 

( )= + ⋅1 . 1 ;х к эP P P k ( )= + ⋅2 2 3 ;эP P P k  

( )= + ⋅3 4 5 ;эP P P k  ( )= + ⋅4 6 7 ;эP P P k  

( )= + ⋅5 8 9 ;эP P P k ( )= + ⋅6 10 11 ;эP P P k  

( )= + ⋅7 12 . .м к эP P P k                (6) 

б) для талевого блока: 

( )= + ⋅1 1 2 ;эP P P k ( )= + ⋅2 3 4 ;эP P P k  

( )= + ⋅3 5 6 ;эP P P k  

( )= + ⋅4 7 8 ;эP P P k ( )= + ⋅5 9 10 ;эP P P k

( )= + ⋅6 11 12 .эP P P k                 (7) 

Расчетная долговечность подшипни-
ков принимается равной 3000 ч при ус-
ловной частоте вращения 100 об/мин 

[5]. Долговечность, млн. оборотов, оп-
ределяется по формуле: 

−= ⋅ ⋅ ⋅ 6
1060 10 ,n m hL n L             (8) 

где n1, n2, n3, …, nm – частоты вращения 
шкивов, см. формулу (4), об/мин; L10h – 
расчетная долговечность подшипника, 
ч. 

Долговечность опор канатных шки-
вов талевой системы в часах должна 
быть увязана с продолжительностью бу-
рения всей скважины см. [3], [4]. 

Коэффициент запаса по средним на-
грузкам определяется по формуле [1]: 

=
⋅ 1 /

;
p

n n

Cn
P L

                     (9) 

где C  – среднее значение динамиче-
ской грузоподъемности, кН; nP – сред-
нее значение динамической эквивалент-
ной нагрузки, действующей на отдель-
ный подшипник, см. формулы (6), (7), 
кН; nL – долговечность рассчитываемо-
го подшипника, млн. оборотов. 

В расчете подшипников качения рас-
сматривают динамическую эквивалент-
ную нагрузку как случайную величину. 
90 %-ю динамическую грузоподъем-
ность, значение которой приводят в ка-
талогах и справочниках [5], обозначают 
С90 [1]. Среднее значение динамической 
грузоподъемности для роликоподшип-
ников равно  

= ⋅ 901,46C C  [1]. 
Шкив кронблока, огибаемый непод-

вижной струной талевого каната, прак-
тически не вращается. В этом случае для 
расчета надежности пользуются мето-
дом определения вероятности безотказ-
ной работы P(t) подшипника по статиче-
ской грузоподъемности. Суть метода в 
следующем, расчет подшипника при от-
сутствии вращения или при частоте 
вращения до 1 мин-1 производят по ста-
тической  
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грузоподъемности С0, т. е. по статиче-
ской нагрузке Р0, допускаемой данным 
подшипником вне зависимости от час-
тоты вращения и долговечно-
сти: = ⋅0 0sC f P . Коэффициент надежно-

сти fs при статическом нагружении и 
при высоких, нормальных и понижен-
ных требованиях к легкости вращения 
соответственно равен 1,2 … 2,5; 0,8 … 
1,2 и 0,5 … 0,8 [6]. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Рис. 3. Зависимость вероятности безотказной работы P(t) подшипников кронблока буровой 
установки (оснастка 5х6) 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Рис. 4. Зависимость вероятности безотказной работы P(t) подшипников талевого блока бу-
ровой установки (оснастка 5х6) 
 

0,9192

0,9515

0,9760

0,9900
0,9968

0,9999

0,91

0,92

0,93

0,94

0,95

0,96

0,97

0,98

0,99

1

1 2 3 4 5 6

Номер шкива

В
ер
оя

тн
ос
ть

 б
ез
от
ка
зн
ой

 р
аб
от
ы

 
по

дш
ип

ни
ко
в 

P
(t)

0,9344

0,9656

0,9838

0,9938

0,9986

0,93

0,94

0,95

0,96

0,97

0,98

0,99

1

1 2 3 4 5

Номер шкива

В
ер
оя

тн
ос
ть

 б
ез
от
ка
зн
ой

 р
аб
от
ы

 
по

дш
ип

ни
ко
в 

P(
t)

Удалено: <sp>



 310 

Вероятность безотказной работы опре-
деляется по квантили нормиро-ванного 
нормального распределения [1]: 

−
= −

+
2 2 2

1 ;p

C P

nu
n v v

               (10) 

где n  – коэффициент запаса по сред-
ним нагрузкам; vС и vР – коэффициенты 
вариации динамической грузоподъемно-
сти и динамической эквивалентной на-
грузки. 

Коэффициент вариации динамиче-
ской эквивалентной нагрузки vР для бу-
ровых машин и механизмов принимают 
в пределах vР = 0,1 … 0,15, а коэффици-
ент вариации динамической грузоподъ-
емности vС = 0,25 – для роликоподшип-
ников [1].  

Затем по таблицам нормального рас-
пределения (см. табл. 1.1 [1]) в зависи-
мости от полученного значения кванти-
ли up находится вероятность безотказ-
ной работы рассчитываемого подшип-
ника и по формуле (1) определяется ве-
роятность безотказной работы подшип-
ников для проектируемой талевой сис-

темы буровой установки, тем самым 
производится оценка их надежности. 

На рис. 3, 4 показано изменение ве-
роятности безотказной работы P(t) для 
подшипников различных шкивов тале-
вой системы буровой установки БУ 3Д-
86. 

Талевая система имеет в своей кон-
струкции быстроходную и тихоходную 
ветви талевого каната, вследствие нерав-
номерного износа подшипников на оси и 
появляется необходимость расчета веро-
ятности безотказной работы каждого 
подшипника. 

Из сказанного ясно, что надежность 
подшипников буровой установки при 
проектировании талевой системы зави-
сит от следующих конструктивных па-
раметров: максимальной грузоподъем-
ности буровой установки, глубины бу-
рения скважины, оснастки талевой сис-
темы, диаметра каната и шкивов, скоро-
сти крюка талевой системы, динамиче-
ской и статической грузоподъемности 
подшипников, требуемой надежности и 
срока службы подшипников.
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Семинар № 20 
 
 

 
ри проектировании метрополи-
тенов подземные сооружения 

оборудуются системами тоннельной и 
местной вентиляции с искусственным 
побуждением [1]. Основной функцией 
вентиляции станций и тоннелей являет-
ся поддержание в местах пребывания 
людей заданных метрологических усло-
вий и химического состава воздуха, а 
также создание необходимых режимов 
проветривания при возникновении чрез-
вычайных ситуаций, которые могут со-
провождаться пожарами, задымлениями 
и загазованиями. 

Требуемое количество воздуха в 
метрополитене существенно изменяется 
в течение суток и зависит от пассажиро-
потока, интенсивности движения поез-
дов, температуры атмосферного возду-
ха. Поэтому для экономичного поддер-
жания требуемой производительности 
тоннельных вентиляторов на заданном 
уровне необходимо изменять их режим 
одновременно с изменением числа пар 
поездов. 

Проведенные исследования [2] пока-
зали, что для осевых тоннельных венти-
ляторов известные способы регулирова-
ния производительности изменением 
угла установки лопаток рабочего колеса 
(РК) и изменением частоты вращения 
ротора имеют одинаковые показатели 
экономичности по критерию экономии 

электроэнергии. Однако осевые вентиля-
торы, оборудованные механизмами пово-
рота лопаток РК на ходу, могут обеспе-
чить, за короткий промежуток времени, 
экстренное изменение направления пото-
ка воздуха с прямого на обратный без из-
менения направления вращения. 

Для примера рассмотрим режим экс-
тренного реверсирования осевого тон-
нельного вентилятора, выполненного по 
аэродинамической схеме колесо + 
спрямляющий аппарат (К+СА) (рис. 1). 

При реверсировании без изменения 
вращения следует установить лопатки 
под углом θ=

к (рис. 1, б), то есть повер-
нуть лопатки колеса на угол δθ=

к = 180 – 
δθк - θк. Так как величина δθк по радиусу 
постоянна, то закон изменения угла ус-
тановки профилей лопатки по радиусу 
при ее реверсивном положении в этом 
случае будет противоположным тому, 
который имеет место при ее нормальном 
положении.  

Известно, что у лопаток РК осевых 
вентиляторов, рассчитываемых на по-
стоянные теоретические давления и осе-
вую скорость по радиусу, угол установ-
ки профилей на периферии лопатки бо-
лее, чем на 20–300  меньше ее угла в 
корневом сечении. Например, у сдвоен-
ных лопаток аэродинамической схемы 
АМ-25 диапазон этих углов составляет 
380, схемы АМ-27– 34.20 [3]. 

П 
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Следует заметить, что с увеличением 
коэффициента теоретического давления 
ψт увеличивается и диапазон углов меж-
ду сечениями лопатки на периферии и у 
корня. Поэтому при разработке ревер-
сивных и регулируемых вентиляторов с 
поворотными на ходу лопатками РК не-
обходимо определить  угол поворота 
лопаток при переходе из нормального 
режима вентилятора в реверсивный, при 
котором в реверсивном режиме не про-
изойдут значительные отрывы потока у 
втулки и на периферии. В [4] приведены 
следующие рекомендации: у втулки не 
следует допускать θ=

к <150, а на перифе-
рии θ=

к > 450. Для вентилятора ВО-
21К(т) (схема АМ-25 с диаметром втул-
ки 0.5D, где D – диаметр вентилятора) 
при значении θ=

к =400 (θк = 1400) значе-
ние угла у корня будет θк = 16,70 , а на 
периферии θ=

к =590. Соответственно, для 
схемы АМ-27 с диаметром втулки 0.4 D 
при значении θ=

к = 450 (θк = 1350) – у 
корня θ=

к = 9,70, а на периферии θ=
к = 

47.10. При θ=
к = 9,70 у корня резко взра-

стут потери давления, поэтому следует 
принять θ=

к = 500 (θк = 1300), если мощ-
ность приводного электродвигателя дос-
таточная для работы вентилятора в дан-
ном режиме. Тогда у корня θ=

к = 14,70 , а 
на периферии θ=

к = 52.10. Отсюда следу-
ет, что для лопаток схемы АМ-25 на 
среднем радиусе можно  принять угол 
θ=

к = 400 (θк = 1400). Тогда диапазон по-
ворота лопаток РК, который должен 
обеспечиваться механизмом поворота 
лопаток δθк = 140 –15 = 1250, а для схе-
мы АМ-27 угол δθк = 130 –15 = 1150. 
Значительные углы установки профиля 
на периферии θ=

к =590, что больше θ=
к = 

52,10, могут привести к отрыву потока, 
но для схемы ВНА= + К= это экспери-
ментально не подтвердилось, так как 
спрямляющий аппарат вентилятора при 
реверсе выполняет функции входного 
направляющего аппарата ВНА=, под-
кручивающего поток против направле-
ния вращения. При правильно установ-
ленных лопатках СА это благоприятно 
влияет на устойчивость работы вентиля-

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
Рис. 1. Реверсирование потока поворотом лопаток колеса без изменения направления враще-
ния: а – нормальное положение лопаток и направление течения; б – реверсирование;  - - -   -  
положение лопаток при нормальном течении 
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тора в реверсивном режиме и на увели-
чение производительности. В схемах 
АМ-25 и АМ-27 вентилятора ВО-21К(т) 
лопатки СА установлены под углом 
θСА= =76 0.  

При проектировании реверсивных 
осевых тоннельных вентиляторов с по-
воротными на ходу лопатками РК необ-
ходимо учитывать следующее: 1) при 
расчете геометрии лопаток закручен-
ность лопаток по их длине должна быть 
такой, при которой бы обеспечивались 
минимальные потери давления в при-
корневом сечении лопатки и на перифе-
рии; 2) номинальная мощность привод-
ного электродвигателя должна выби-
раться с учетом работы электродвигате-
ля в реверсивном режиме. 

Эффективность реверсирования осе-
вого вентилятора поворотом лопаток РК 
на ходу была подтверждена экспери-
ментальными исследованиями вентиля-
тора ВО-21К(т) на экспериментальном 
стенде ИГД СО РАН. Эксперименталь-
ные исследования реверсирования пото-
ка вентилятора ВО-21К(т) на стенде по-
казали (рис. 2), что исполнительный ме-
ханизм поворачивает лопатки РК от 450  

до 1350 за время реверсиро-
вания Трв = 15 с, время ре-
верса вентиляционного по-
тока составляет Тв=25 с. Та-
ким образом, время реверси-
рования вентиляционного 
режима составило Тр ≈ 40 с. 

Время реверса вентиляционного потока 
для длинных вентиляционных сетей из-
за их инерционности может увеличи-
ваться и достигать 70-120 с. В режиме 
реверса производительность вентилято-
ра достигает Qp = 0,94 Qн (Qн – произво-
дительность вентилятора при нормаль-
ном режиме). 

Реверсирование потока воздуха из-
менением направления вращения РК 
вентилятора широко применяется в 
шахтных вентиляторах серии ВОД и 
тоннельных ВОМД-24. Основным не-
достатком этого способа является не-
нормальное, противоположное необхо-
димому направление кривизны профи-
лей лопаток колеса К при реверсирова-
нии потока. При изменении направления 
вращения диффузорная решетка стано-
вится конфузорной, но работающей на 
диффузорном, вентиляторном режиме. 
Кроме того в аэродинамической схеме 
входной направляющий аппарат + коле-
со + спрямляющий аппарат 
(ВНА+К+СА) СА становится ВНА= 
(рис. 3 б), а ВНА выполняет роль спрям-
ляющего аппарата СА=. 

 
 

 

 
Рис. 2. Реверсирование венти-
лятора: θ - угол установки лопа-
ток рабочего колеса, град; Q – 
производительность  вентилято-
ра, м3

*с-1; ТР – время реверсирова-
ния режима проветривания, с; ТРВ 
– время реверсирования вентиля-
тора 
 



 314 

Эффективность этого способа в тон-
нельных вентиляторах ВОМД-24 не 
достаточно высока. Производительность 
вентилятора в реверсивном режиме не 
превышает 65-70 % от производитель-
ности в нормальном режиме. А в ава-
рийных режимах может потребоваться 
производительность до 85 % и более от 
нормальной работы. 

Одним из путей повышения эффек-
тивности работы вентиляторов ВОМД-
24 в реверсивном режиме является их 
модернизация, заключаю-щаяся в при-
менении частотно-ре-гулируемого при-
вода с одновременным снятием рабочих 
лопаток первой ступени (рис. 4). 

При модернизации вентилятора 
ВОМД-24 в соответствии с аэродина-
мической схемой (рис. 3, б) лопатки 
ВНА= следует установить под углом 
θ=

ВНА≈100°, а лопатки СА= - под углом 
θ=

СА≈76° [4]. В связи с подкруткой по-
тока при реверсировании против на-
правления вращения колеса увеличива-

ется потребляемая мощность, давление 
и производительность вентилятора.  

В электроприводе вентиляторов 
ВОМД-24 применяются асинхронные 
двигатели с синхронной частотой вра-
щения no = 750 об/мин, которые через 
клиноременную передачу вращают ро-
тор вентилятора с частотой 375 
об/мин. При модернизации вентилято-
ра ВОМД-24 следует отказаться от 
клиноременной передачи, которая вы-
ходит из строя при температуре 60 °С, 
а электродвигатель 7 (рис. 4) соеди-
нить с ротором вентилятора с помо-
щью муфты 6. Тогда требуемую часто-
ту вращения вентилятора можно обес-
печить только с помощью частотно-
регулируемого привода. Конструктив-
ное исполнение вентиляторов ВОМД-
24 допускает увеличение частоты вра-
щения ротора до 500 об/мин. 

Таким образом, при снятых лопатках 
с первой ступени вентилятора частотно-
регулируемый электропривод может 
обеспечить как регулирование произво-

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

Рис. 3. Реверсирование потока изменением направления вращения (н.в.) колеса: a – нормальное 
положение лопаток и направление течения; б - реверсирование; - - -   - положение лопаток при 
нормальном течении 
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дительности в штатных режимах рабо-
ты, так и форсирование режима при ре-
версировании потока в аварийных си-
туациях, что экспериментально под-

тверждено при испытаниях эксплуати-
руемых вентиляторов ВОМД-24 в Ново-
сибирском метрополитене.
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Рис. 4. Модернизация вентилятора ВОМД-24: 1 – привод спрямляющего аппарата; 2 – рабочее 
колесо; 3 – привод направляющего аппарата; 4 – рабочее колесо первой ступени без лопаток; 5 – 
ротор вентилятора; 6 – муфта; 7 – электродвигатель; 8 – преобразователь частоты 
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