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В статье апробированы методы вибрационного расчета и виброзащиты ножевых размалывающих машин совместно с 

поддерживающей конструкцией (фундаментом и междуэтажным перекрытием). На основе исследований разработана ме-

тодика определения суммарной динамической нагрузки при установке нескольких машин на поддерживающую конструкцию. 

Проектирование мельниц и их поддерживающих конструкций производится различными организациями, хотя они представ-

ляют собой одну динамическую систему. Поэтому их вибрационный расчет рекомендуется производить по разработанной и 

апробированной методике. Методы и средства вибрационной защиты разрабатываются в следующих случаях: если ампли-

туда вибрации мельниц, их фундаментов или междуэтажных перекрытий превышает установленные допустимые нормы 

вибрации; если не выполняется условие конструктивной вибрационной защиты; если амплитуда вибрации ротора превышает 

эксплуатационный межножевой зазор. При проектировании поддерживающих конструкций, как правило, стоит задача вы-

бора оптимальных значений масс конструкций, жесткости и коэффициентов демпфирования их крепления. На основе прове-

денных исследований рекомендуется целенаправленно подходить к выбору массы поддерживающей конструкции и коэффици-

ента жесткости виброизоляторов. 
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The article tested the methods of vibration calculation and vibration protection of grinding machines together with the supporting 

structure (foundation and intermediate floor). Based on the studies, a methodology has been developed for determining the total dynam-

ic load when installing several machines on a supporting structure. Designing of grinding machines and their supporting designs is 

made by the various organizations though they represent one dynamic system. Therefore, their vibration calculation is recommended to 

be made by the developed and approved technique. Methods and means of vibration protection are developed in the following cases: if 

amplitude of vibration of refiners, their bases or interfloor blockings exceeds the established allowable norms of vibration; if the condi-

tion of structural vibration protection is not met; if the vibration amplitude of the rotor exceeds the operating interblade gap. When 

designing supporting structures, as a rule, the task is to select the optimal values of the mass of structures, stiffness and damping coeffi-

cients of their fastening. Based on the studies carried out, it is recommended to purposefully approach the choice of the weight of the 

supporting structure and the stiffness coefficient of vibration isolators. 

 
Keywords: grinding machines; vibrating protection; vibration calculation. 

 

Введение. Ножевые размалывающие машины воз-

буждают большие динамические нагрузки. Мощность 

привода этих машин в производствах древесной массы 

из щепы достигает десятков мегаватт. Ножевые разма-

лывающие машины являются источниками колебаний 

поддерживающих конструкций (фундаментов и между-

этажных перекрытий) [1]. Разработка методов и 

средств вибрационной защиты этих машин произво-

дится при проектировании и эксплуатации в следую-

щих случаях: 

– если амплитуда вибрации мельниц, их фундамен-

тов или междуэтажных перекрытий превышает уста-

новленные допустимые нормы вибрации [2; 3] и (или) 

не выполняется условие конструктивной вибрационной 

защиты: 
| 𝑓0 − 𝑓| ≥ 0,3𝑓0 , 

 где  𝑓0, 𝑓 — частоты свободных и вынужденных коле-

баний конструкции; 

– если амплитуда вибрации ротора Sa превышает 

эксплуатационный межножевой зазор Sm: 

Sa > Sm . 
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Известны следующие методы вибрационной защи-

ты ножевых размалывающих машин [4]: статическая и 

динамическая балансировка ротора; изменение кон-

струкции мельницы и (или) ее поддерживающей кон-

струкции; применение виброизоляции и (или) динами-

ческого гашения вибрации в динамической системе. 

Также при эксплуатации необходимо поддерживать 

исправное техническое состояние ножевых размалы-

вающих машин путем технического обслуживания и 

ремонтов. 

Цель статьи — исследование особенностей вибра-

ционной защиты мельниц. 

Объект и методы исследований. Ножевые размалы-

вающие машины и их поддерживающие конструкции 

проектируются различными организациями, хотя пред-

ставляют одну динамическую систему. Поэтому реко-

мендуется проводить динамический расчет мельниц 

совместно с поддерживающей конструкцией. 

Основным источником колебаний такой динамиче-

ской системы является ротор мельницы [5]. При вра-

щении ротора на него действуют: 

– силы и моменты инерции из-за неуравновешен-

ных масс; 

– силы и моменты сил, возникающие из-за криво-

шипного эффекта муфты; 

– воздействия подшипниковых опор из-за их осо-

бенностей работы; 

– силы и моменты сил, возникающие в зоне размола 

волокнистых полуфабрикатов. 

Сила инерции ротора ножевой размалывающей ма-

шины из-за неуравновешенных масс определяется по 

формуле [5]: 

𝐹им = 𝑎1𝑎2𝑚𝑝𝑒𝜔2,       

где a1 — конструктивный коэффициент, учитывающий 

вращение ротора мельницы в волокнистом материале, 

т. е. гидравлическую и гидродинамическую составля-

ющие неуравновешенности, a1 = 1,1 при размоле полу-

фабрикатов низкой концентрации [5], a1 = 1,3÷1,4 при 

размоле щепы или полуфабрикатов высокой концен-

трации; a2 — эксплуатационный коэффициент, учиты-

вающий изменение неуравновешенности ротора из-за 

износа гарнитуры при эксплуатации, a2 = 2,5 [5]; ω, mp, 

e — частота вращения, масса и эксцентриситет ротора. 

Сила инерции, вызванная неуравновешенностью 

масс ротора электродвигателя [6]: 

𝐹иэ = 𝑎3𝑚э𝑒э𝜔2,  

где a3 — коэффициент запаса, учитывающий особенно-

сти эксплуатации, a3 = 4 [6]; mэ, eэ — масса и эксцен-

триситет ротора электродвигателя. 

Момент сил, вызванный моментной неуравнове-

шенностью ротора [6]: 

𝑀м = 𝜔1
2𝛾𝑝𝐽(1 −

𝜔

𝜔1

𝐽𝑝

𝐽0
),      

где γp, ω1 — угол поворота и скорость изогнутой оси 

ротора; J0, Jр — соответственно центральный осевой и 

полярный момент инерции диска. 

Динамическая модель этой системы представлена 

на рис. 1, где mn, An — массы и центры масс конструк-

ции; 𝐶𝑢𝑛, 𝑏𝑢𝑛 — коэффициенты жесткости и демпфиро-

вания опорных конструкций соответственно при вер-

тикальных, горизонтальных, аксиальных и поворотных 

перемещениях;  𝑠𝑛𝑛 , ℎ𝑛𝑛 , 𝑎𝑛𝑛 — расстояния между цен-

трами n-й массы и жесткости опорного элемента соот-

ветственно по аксиальной, вертикальной и горизон-

тальной осям; 𝐹𝑢(𝑡), 𝑀𝑢(𝑡) — суммарные силы и мо-

менты сил, действующие на ротор мельницы. 

Математическая модель размалывающей машины 

совместно с поддерживающей конструкцией рассмот-

рена автором в работе [5]. 

На основании разработанных моделей получена и 

успешно апробирована методика вибрационного расче-

та мельниц совместно с поддерживающей конструкци-

ей. Ошибка между теоретическими и эксперименталь-

ными значениями не превышает 8 % [5]. 

Если на междуэтажном перекрытии цеха находятся 

несколько машин, то суммарные возбуждаемые ими 

динамические нагрузки: 


=

+=
N

i

iаi tFF
1

)cos(   ;

 


=

+=
1

1

)cos(
N

i
iаi tMM  ,

 

где Fаi, Mаi  — амплитуда i-й силы и i-го момонта сил; 

N, N1  — количество сил и моментов в динамической 

системе; φi , βi — угол  сдвига фазы i-й силы и i-го мо-

монта сил.

 

Суммарные динамические нагрузки от нескольких 

машин на поддерживающую конструкцию — случай-

ные величины. Закон распределения этих величин — 

нормальный [6]. При этом законе плотность вероятно-

сти распределения нагрузок F, M можно записать как: 

𝑆(𝐹) =
1

𝜎𝐹√2𝜋
𝑒

−
(𝐹−�̅�)2

2𝜎𝐹
2

; 

𝑆(𝑀) =
1

𝜎𝑀√2𝜋
𝑒

−
(𝑀−�̅̅̅�)2

2𝜎𝑀
2

, 

где �̅�, 𝑀,̅̅ ̅ σF, σM — средние арифметические значения и 

средние квадратические отклонения случайных вели-

чин F и M. 

Тогда вероятность нахождения суммарных динами-

ческих нагрузок F и M на интервалах от F1 до F2 и от 

M1 до M2  запишем как: 

𝑉𝑒𝑟(𝐹1 < 𝐹 < 𝐹2) =
1

𝜎𝐹√2𝜋
∫ 𝑒

−
(𝐹−�̅�)2

2𝜎𝐹
2𝐹2

𝐹1
𝑑𝐹; 

𝑉𝑒𝑟(𝑀1 < 𝑀 < 𝑀2) =
1

𝜎𝑀√2𝜋
∫ 𝑒

−
(𝑀−�̅̅̅�)2

2𝜎𝑀
2

𝑑𝑀
𝑀2

𝑀1
. 
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Рис. 1. Динамическая модель ножевой размалывающей машины совместно с поддерживающей конструкцией 

 

Динамическая и математическая модели мельницы 

вдоль продольной оси получены и успешно апроби-

рованы в работе [7]. Математическая модель этой си-

стемы описывается уравнениями Матье – Хилла, кото-

рые при гармоническом возбуждении колебаний мож-

но свести к уравнениям Матье [8]. В этой динамиче-

ской системе появляются области неустойчивого со-

стояния. Эти области находятся по диаграмме Айнса – 

Стретта [9]. 

Основной источник продольных колебаний этой 

динамической системы — изменение свойств волокни-

стого материала при взаимодействии ножей. При пере-

крещивании ножей ротора и статора возникает импуль-

сное давление [1]. Это давление воздействует на во-

локнистый материал и конструкцию ножевой размалы-

вающей машины с гарнитурными частотами. Эти ча-

стоты на i-м ножевом поясе гарнитуры: 

𝑓Г𝑖 = 𝑗𝜔𝑧𝑖 cos 𝛽𝑖 /2𝜋, 

где j — количество вращающихся роторов (для двухдис-

ковых ножевых размалывающих машин j = 2, для 

остальных j = 1); 𝑧𝑖 , 𝛽𝑖 — число и угол перекрещивания 

ножей ротора и статора на i-м ножевом поясе гарнитуры. 

Параметры колебаний элементов этой динамиче-

ской системы во многом определяются свойствами 

волокнистого материала и трением между ножами гар-

нитуры [7]. 

Результаты и дискуссия. При проектировании под-

держивающих конструкций, как правило, стоит задача 

выбора оптимальных значений масс конструкций, жест-

кости и коэффициентов демпфирования их крепления. 

На рис. 2–4 представлены результаты моделирова-

ния колебаний мельницы совместно с фундаментом.  

Моделирование проводилось на дисковой мельнице 

TF-52 с нормативным дисбалансом ротора примени-

тельно к поддерживающей конструкции древесно-

массного производства предприятия «Соликамскбум-

пром». При проектировании и эксплуатации рекомен-

дуется не допускать амплитуду вибрации больше допу-
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стимых норм по ГОСТ 12.1.012-2004 [2] и ГОСТ 26493-

85 [3]. При этом рекомендуется целенаправленно под-

ходить к выбору массы фундамента и коэффициента 

жесткости виброизоляторов.  

Анализируя полученные результаты моделирования, 

даны следующие практические рекомендации обеспече-

ния требуемых условий вибрационной защиты: 

– масса фундамента мельницы должна быть не менее 

1 800 кг, масса корпуса мельницы — не менее 250 кг; 

– суммарная жесткость виброизоляторов 1,2∙107 

Н/м, суммарная жесткость контакта корпуса и фунда-

мента не менее 1,5∙109 Н/м; 

– центры жесткости виброизоляторов и масс всей 

динамической системы должны совпадать по вертикали. 

В производствах древесной массы из щепы и при 

размоле полуфабрикатов высокой концентрации широ-

ко используются дисковые мельницы. В конструкции 

этих мельниц используется шнековая подача волокни-

стого материала в зону размола [10]. Динамические 

нагрузки, возбуждаемые шнековыми питателями, ис-

следованы в работе [11]. Шнеки в ножевых размалы-

вающих машинах не возбуждают большие динамиче-

ские нагрузки [12]. Поэтому эти нагрузки при исследо-

вании вибрации ножевых машин с поддерживающими 

конструкциями могут не приниматься во внимание. 

Как показали исследования, ошибка при определении 

амплитуды колебаний при этом не превышает 1 % [5]. 

 

Рис. 2. Амплитуда вибрации фундамента мельницы 

TF-52  в зависимости от масс динамической системы 

Колебания мельниц в продольном направлении ис-

следованы автором в работе [7]. Основной источник 

этих колебаний — параметрическое изменение свойств 

волокнистого материала при жидкостном трении и из-

менение площади контакта ножей ротора и статора при 

граничном трении гарнитуры. Как показали проведен-

ные исследования, наибольшую амплитуду колебаний 

имеет ротор при граничном трении в зоне размола. 

Амплитуда колебаний ротора ножевых размалываю-

щих машин в продольном направлении Sa составляет 

0,05–0,90 мм [7]. При эксплуатации мельниц зазор 

между ножами ротора и статора Sm сопоставим с ам-

плитудой колебаний ротора. Следовательно, возможно 

невыполнение условия вибрационной защиты Sa > Sm, 

что приводит к «металлическому контакту» ножей гар-

нитуры, ее интенсивному износу и сокращению техни-

ческого ресурса. 

 

Рис. 3. Амплитуда вибрации корпуса мельницы TF-52 
в зависимости от масс динамической системы 

 

Рис. 4. Амплитуда вибрации фундамента мельницы 

TF-52 в зависимости от коэффициентов жесткости ди-

намической системы 

 

Рис. 5. Амплитуда вибрации корпуса мельницы TF-52 
в зависимости от коэффициентов жесткости динамиче-

ской системы 
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Поэтому для обеспечения вибрационной защиты и 

повышения надежности гарнитуры рекомендуется про-

водить вибрационный расчет мельниц и при необходи-

мости разрабатывать методы и средства вибрационной 

защиты. 

Заключение. Разработка методов и средств вибра-

ционной защиты мельниц производится в следующих 

случаях: 

– если амплитуда вибрации мельниц, их фундамен-

тов или междуэтажных перекрытий превышает уста-

новленные допустимые нормы вибрации и (или) при 

невыполнении условия конструктивной вибрационной 

защиты | 𝑓0 − 𝑓| ≥ 0,3𝑓0, где  𝑓0, 𝑓 — частоты свобод-

ных и вынужденных колебаний конструкции; 

– если амплитуда вибрации ротора Sa превышает 

эксплуатационный межножевой зазор Sm, Sa > Sm. 

Проектирование мельниц и поддерживающих кон-

струкций производится различными организациями, 

хотя они представляют собой одну динамическую си-

стему. Поэтому их вибрационный расчет рекомендует-

ся производить совместно по разработанной и апроби-

рованной методике. Разработана методика определения 

суммарных динамических нагрузок на междуэтажное 

перекрытие при установке нескольких машин. Ошибка 

между теоретическими и экспериментальными значе-

ниями не превышает 8 %. При этом рекомендуется це-

ленаправленно подходить к выбору массы поддержи-

вающей конструкции и коэффициента жесткости виб-

роизоляторов. 

Динамические нагрузки от шнековой подачи полу-

фабриката в ножевых размалывающих машинах не 

принимаются во внимание. При этом ошибка при 

определении амплитуды колебаний элементов динами-

ческой системы не превышает 1 %. 

Амплитуда колебаний роторов и межножевой зазор 

ножевых размалывающих сопоставимы. Следователь-

но, возможно невыполнение условия вибрационной 

защиты Sa > Sm, что приводит к интенсивному износу 

гарнитуры и сокращению ее технического ресурса. Ре-

комендуется проводить вибрационный расчет мельниц 

и при необходимости разрабатывать методы и средства 

вибрационной защиты. 
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