
 

 26 

 
 

Клементьева И.Н., Куулар О.О. Установление частотных параметров канатно-блочной 
передачи тягового механизма драглайна // Транспортное, горное и строительное 
машиностроение: наука и производство. – 2021. – №12. – С. 26-36. 
 
УДК 622.23.05 https://doi.org/10.26160/2658-3305-2021-12-26-36 
 

УСТАНОВЛЕНИЕ ЧАСТОТНЫХ ПАРАМЕТРОВ КАНАТНО-
БЛОЧНОЙ ПЕРЕДАЧИ ТЯГОВОГО МЕХАНИЗМА ДРАГЛАЙНА 

 
Клементьева И.Н.1, Куулар О.О.2 

1
Национальный исследовательский технологический университет «МИСиС», 

г. Москва; 
2
Тувинский государственный университет, г. Кызыл 

 
Ключевые слова: добыча угля, открытый способ, экскаватор драглайн, канатно-блочная 
передача тягового механизма, упругодемпфирующее устройство, колебательная система 
«тяговые канаты – ковш», частотные параметры. 
Аннотация. Наглядно показано, что установка рычажного УДУ в канатно-блочную передачу 
тягового механизма драглайна уменьшает ее жёсткость, что позволяет эффективно 
эксплуатировать машин для открытых горных работ. Установлено, что диссипативные 
(демпфирующие колебания) силы в колебательной системе «тяговые канаты – ковш» в 
основном определяются трением ковша о забой и являются закритическими. 
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Abstract. It is clearly shown that the installation of a lever rod in the rope-block transmission of the 
dragline traction mechanism reduces its rigidity, which makes it possible to effectively operate 
machines for open-pit mining. It is established that the dissipative (damping vibrations) forces in the 
oscillatory system "traction ropes-bucket" are mainly determined by the friction of the bucket on the 
face and are supercritical. 
 

Долгосрочной программой развития угольной промышленности на 
период до 2030 года, утвержденной Правительством РФ [1], 
предусматривается «значительное развитие добычи угля наиболее 
эффективным открытым способом на основе широкого применения 
прогрессивных технологий и выемочно-погрузочного оборудования большой 
мощности». Сегодня мировая тенденция роста, наблюдаемая с 70-х годов 
прошлого века, единичной мощности одноковшовых экскаваторов, привела к 
тому, что ведущие производители стали выпускать драглайны массой более 
10 тыс. тонн и вместимостью ковша более 100 м3 [2]. 
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Однако опыт эксплуатации сверхмощных машин в РФ показал 
экономическую нецелесообразность их использования. Современному 
горному предприятию выгодно иметь несколько единиц выемочно-
погрузочного оборудования средней и большой мощности, чем единичные 
сверхмощные агрегаты, требующие для их эффективного использования 
целый парк разнообразных вспомогательных машин. 

Длительный опыт эксплуатации драглайнов, в основном выпускаемых 
ОАО «Уралмашзавод» показал, что доля затрат на их содержание в 
себестоимости продукции разрезов и карьеров РФ составляет от 18 % до 43 %. 
Одной из основных причин относительно невысокой надёжности при 
эксплуатации одноковшовых экскаваторов являются простои в ремонтах. Их 
продолжительность составляет до 28,6% от календарного фонда времени, в 
том числе неплановые простои составляют 9,2% [3-5]. Это объясняется тем 
что, на производительность одноковшовых экскаваторов существенное 
влияние оказывают параметры отработки уступа, физико-механические 
свойства экскавируемого угля [3], климатические условия эксплуатации [5], а 
также уровень динамических нагрузок в металлоконструкциях [6] и приводах 
их основных механизмов в течение рабочего цикла. 

Известно, что механизмы подъема и тяги драглайна состоят из приводных 
лебедок и канатно-блочных передач. При этом длительность копания 
(экскавации) у драглайна составляет до 30% его рабочего цикла, в течение 
которой механизм тяги, его привод, зубчатые трансмиссии и канатно-блочные 
передачи испытывают значительные динамические нагрузки. При этом 
жесткость и демпфирование в системе «тяговые канаты – ковш» обусловлены 
только конструкцией трансмиссий приводов и канатно-блочных передач. 

Теоретические аспекты снижения динамических нагрузок в приводах и 
металлоконструкциях машин для открытых горных работ при заданных 
характеристиках породы и параметрах отработки уступа нашли отражение в 
трудах докторов технических наук Н.Г. Домбровского [4], Р.Ю. Подэрни [7] и 
других. На основе выполненных ими исследований были предложены 
некоторые методы и средства снижения динамических нагрузок в приводах и 
металлоконструкциях горных машин, в том числе с применением 
упругодемпфирующих устройств (УДУ). Однако до настоящего времени в 
технической литературе отсутствует достаточно обоснованная методика 
выбора максимальной жесткости УДУ установления параметров 
определяющих собственную частоту колебательной системы «тяговые канаты 
- ковш драглайна».  

Динамические нагрузки, возникающие в процессе копания в элементах 
механизмов, непосредственно участвующих в копании, существенно 
превышают динамические нагрузки тех же механизмов в переходных 
процессах пуска и торможения. Особенно большие нагрузки возникают при 
внезапной встрече ковша с непреодолимым препятствием, когда ковш 
останавливается практически мгновенно, время же остановки двигателя и 
механизма определяется податливостью кинематической связи привода 
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копающего механизма с ковшом (в основном упругостью стальных тросов, 
канатно-блочных передач и податливостью других элементов механизма) и 
инерционностью масс двигателя, редуктора и барабана. Запасённая во 
вращающихся инерционных массах кинетическая энергия при быстрой 
остановке ковша, переходит, в основном, в потенциальную энергию упругих 
деформаций элементов копающего механизма в целом. 

Поэтому для снижения динамических нагрузок в копающих механизмах 
одноковшовых экскаваторов поиск новых технических решений УДУ и их 
частотных параметров, позволяющих эффективно эксплуатировать экскаваторы 
в различных горнотехнических условиях, остается по-прежнему актуальным. 

Рассмотрим подробно схемы сил, действующих на ковш драглайна по 
пути его наполнения породой, в начале и в конце черпания (рис. 1). 

 
а     б 

Рис. 1. Схема сил, действующих на ковш драглайна по пути его наполнения 
породой: а – в начале черпания ( 0=x ); б – в конце черпания ( путilx = ) 

 
Анализ сил, действующих на ковш драглайна при его движении в забое 

(рис. 1), при допущении, что геометрический объем ковша по пути его 
наполнения породой – x с i-тым удельным сопротивлением копанию KFi в 
диапазоне путilx ≤≤0  заполняется по линейному закону, приводит нас к 

следующим аналитическим представлениям сил: 
– составляющая от сил сопротивления черпанию – Fч(х) равна 
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– касательная составляющая от веса ковша – Fτ(х) равна 
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Здесь g – ускорение свободного падения, 81,9=g м/с2. 
– сила инерции при страгивании ковша – FИ [7, 8] равна 
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причем 0)( => разгИ txF , здесь tразг – длительность разгона ковша до 

номинальной скорости черпания, с. 
– сила трения ковша о забой – Fтр(х) [7-10] равна 

αλ+ρ+µ= cos)
1

()( x
lk

EmgxF
путipi

i
iтр , Н. (2) 

Здесь µ – коэффициент трения ковша драглайна о забой (сталь-порода), 
0,1≈µ  [9]; 
m – масса непосредственно ковша с упряжью Пейджа, кг; 
ρi – плотность экскавируемой i-той горной породы кг /м3; 
E – геометрическая вместимость ковша драглайна, м3; 
kpi – коэффициент разрыхления породы в ковше драглайна i-ым 

удельным сопротивлением копанию; 
λi – отношение i-го объёма призмы волочения к объёму ковша 

(принимаемое равным: для лёгких пород 4,0=λ  при 25,1=pk , 61012,0 ⋅=FK  

Па; для средних пород 3,0=λ  при 3,1=pk , 61029,0 ⋅=FK  Па; для тяжёлых 

пород 2,0=λ  при 37,1=pk , 6103,0 ⋅≥FK  Па соответственно) [8]; 

путil  – путь наполнения ковша породой с i-ым удельным сопротивлением 

копанию, м. 
Абсолютное суммарное усилие в тяговых канатах ковша драглайна – 

FT(х) при черпании породы определяется суммой сил, действующих на ковш, 
из неравенства: 

ИтрчT FxFxFxFxF +++≥ τ )()()()( , Н. (5) 

Неравенство (5) с учетом выражений (1)-(4) после соответствующих 
алгебраических преобразований принимает вид 
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Усилие в тяговых канатах драглайна при угле наклона забоя 6/π=α  
(см. рис. 1) определится из неравенства (6): 

– в момент страгивания ковша при условии 0=x  (схема сил, 
действующих на ковш – рис. 1 а) 

mgmgxFT 6,1)2,0cos(sin)0( ≈+αµ+α== , Н; (7) 

– в момент окончания черпания при условии путilx =  (схема сил, 

действующих на ковш – рис. 1 б) 
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Неравенство (5) в относительной форме принимает вид 
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Графическая интерпретация неравенства (9) приведена на рисунке 2. 

 
Рис. 2. Зависимость относительного усилия в тяговых канатах драглайна от 

пути наполнения ковша породой в соответствии со схемой сил, действующих 
на ковш в начале ( 0=x ) и в конце черпания ( путilx = ) 

 
Анализ зависимостей (1), (2) и (4) в относительной форме 

свидетельствует, что с увеличением пути наполнения ковша породой 
возрастают составляющие от сил сопротивления черпанию, касательная от 
веса ковша и сила трения ковша о забой за счет увеличения массы, 
присоединенной к тяговым канатам. Одновременно с этим увеличивается и 
жесткость тяговых канатов, характеризующаяся зависимостью [11] 
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Здесь Ey – модуль упругости стальных канатов, составляющий величину 

юy EkE ⋅− , Нм/м3, где k – безразмерный коэффициент, характеризующий 

конструкцию стального троса и тип свивки его прядей, k<1 [9]; Eю – модуль 
упругости Юнга, Нм/м3 [12]; 

n – количество тяговых канатов, ед.; 
S – сечение одного стального каната, м2; 
l0 – длина одного каната от упряжи Пейджа до барабана тяговой 

лебедки, м. 
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Собственная частота колебаний – )(0 хω  в системе «тяговые канаты – 

ковш» в зависимости от пути наполнения ковша драглайна определится как [13] 

путipi

i
i

y

l

x

k
Em

xl

nS
E

xM

xc
x λ+ρ+

−==ω
1)(

)(
)( 0

0 , рад/с. (11) 

Уравнение (11) принимает вид: 
– в момент страгивания ковша при условии 0=x  (рис. 1 а) 

0
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– в момент окончания черпания при условии путilx =  (рис. 1 б) 
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Анализ уравнений (12) и (13) показывает, что собственная частота 
системы «тяговые канаты – ковш» является переменной и изменяется от 
момента страгивания ковша до момента окончания черпания. 

Поделив выражение (12) на (13), имеем 
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то есть собственная частота системы «тяговые канаты – ковш» в момент 
страгивания ковша больше собственной частоты этой системы, чем в конце 
черпания 

)()0( 00 путilxx =ω>=ω . (14) 

Анализ выражения (4) для )( путiтр lxF =  и )0( =xFтр  показывает, что 

отношение силы трения в конце черпания к силе трения в момент страгивания 
составляет 
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В свою очередь, отношение амплитуд выходного и входного сигналов 
колебательной системы «тяговые канаты – ковш» в функции вынужденной 
частоты колебаний – амплитудно-частотная характеристика (АЧХ) )(ωξ  в 
соответствии с результатами, приведенными в [13-15], имеет вид 
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Здесь k – безразмерный коэффициент пропорциональности; 
ω – частота вынужденных колебаний, рад/с; 

)(xζ  – коэффициент затухания колебаний в системе «тяговые канаты – 
ковш», характеризующий влияние диссипативных сил (в основном силы 
трения ковша о забой) на форму АЧХ, так, с уменьшением коэффициента 
затухания вынужденная частота приближается к собственной и резонансный 
пик АЧХ становится выше и острее, 5,02)(0 −<ζ< x  (18). 

Величина модального значения АЧХ определится из выражения (17) при 
равенстве частот ω=ω0  

)(2
)( 0 x

k

ζ
=ω=ωξ , путilx ≤≤0 . (19) 

Поскольку диссипативные силы в системе «тяговые канаты – ковш» в 
основном определяются силой трения ковша о забой, естественно 
предположить, что с большой степенью точности [16-18] отношение 
модальных значений АЧХ в конце черпания и в момент его начала будет 
равно отношению (16) 
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то есть модальное значение АЧХ системы «тяговые канаты – ковш» в момент 
страгивания ковша меньше ее модального значения в конце черпания. 

В свою очередь, последовательная установка рычажного УДУ в канатно-
блочную передачу тягового механизма драглайна (рис. 3) уменьшит её 
жёсткость до величины 
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Соответственно, собственная частота колебательной системы «УДУ – 
тяговые канаты – ковш» составит 
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Далее, используя предельное значение коэффициента затухания 
колебаний в системе «УДУ – тяговые канаты – ковш» (значение правой части 
неравенства (18) 5,02)( −<ζ x ), можно записать 

)(2)( 0
5,0

0 xxуду ω=ω − . (23) 

Решая уравнение (23) с учётом выражений (11) и (22) относительно суду, 
после соответствующих алгебраических преобразований имеем 
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Рис. 3. Канатно-блочная передача тягового механизма драглайна с рычажным 

УДУ 
 

Очевидно, что величина суду принимает максимальное значение при 
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Подставляя результат (25) в выражение (22), имеем частоту собственных 
колебаний системы «УДУ – тяговые канаты – ковш» драглайна 
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На рисунке 4 приведены зависимости модальных значений амплитуд 
колебаний ),( 0 xω=ωξ  систем «тяговые канаты – ковш» и «УДУ – тяговые 

канаты – ковш» в функции относительного пути наполнения ковша путilx / . 

Анализ результатов, приведённых на рисунке 4, свидетельствует, что 
канатно-блочная передача тягового механизма драглайна, оснащённая 
рычажным УДУ, имеющим жёсткость, определённую по формуле (25), 
обеспечивает меньшие модальные значения амплитуд колебаний на всём пути 
наполнения ковша. 
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Рис. 4. Зависимость модальных значений амплитуд колебаний ),( 0 xω=ωξ  

систем «тяговые канаты – ковш» и «УДУ – тяговые канаты – ковш» в 
функции относительного пути наполнения ковша путilx /  

 

Следует отметить, что нагрузочная способность упругого элемента 
рычажного УДУ обеспечивается подбором величин длин a и b рычага, 
удовлетворяющим неравенству: 

уду

T

c

F

ba

a

+
≤∆max , м. (27) 

Здесь ∆max – максимальная осадка упругого элемента рычажного УДУ. 
На основе выше изложенного можно констатировать, что за счёт 

увеличения массы, присоединённой к тяговым канатам по пути наполнения 
ковша драглайна породой, возрастают силы сопротивления его движению, 
одновременно с этим увеличивается жесткость тяговых канатов за счёт 
уменьшения их длины; собственная частота колебаний системы «тяговые 
канаты – ковш» изменятся от момента страгивания ковша до момента 
окончания черпания, причём её большее значение имеет место при 
страгивании ковша, а меньшее в момент окончания черпания. Также можно 
сделать вывод, что диссипативные (демпфирующие колебания) силы в 
колебательной системе «тяговые канаты – ковш» в основном определяются 
трением ковша о забой и являются закритическими, а канатно-блочная 
передача тягового механизма драглайна, оснащённая рычажным УДУ, 
который имеет максимальную жесткость, обеспечивает наименьшие 
модальные значения амплитуд колебаний на всём пути наполнения ковша. 
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