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Porównanie metod bada ń sekcji obudowy zmechanizowanej 
według wymaga ń europejskich, ameryka ńskich i rosyjskich 

S t r e s z c z e n i e 

W artykule scharakteryzowano i porównano metody 
badań sekcji ścianowych obudów zmechanizowanych 
według wymagań europejskich (norma PN-EN 1804-1), 
amerykańskich (metoda CONSOL) i rosyjskich (nor- 
ma GOST R 52152-2003), odnosząc się głównie do 
prób obciąŜeniowych. Przedstawiono podstawowe 
kryteria oceny wyników badań.  
 

S u m m a r y 

Methodologies of testing powered roof supports accor-
ding to the European requirements (PN-EN 1804-1 
Standard), American requirements (CONSOL progra- 
mme) and Russian requirements (GOST R 52152-
2003 Standard) were characterized and compared in 
the paper, referring mainly to load tests. Basic criteria 
for assessment of test results were presented. 

 

 
1. Wprowadzenie 

Obudowa zmechanizowana, jako podstawowy ele- 
ment kompleksu ścianowego decyduje o bezpieczeń- 
stwie ludzi pracujących w wyrobisku ścianowym.  

Ścianowe obudowy zmechanizowane zakwalifiko- 
wano do urządzeń o zwiększonym ryzyku występowa- 
nia zagroŜeń, wymagają szczególnego postępowania 
przed ich wprowadzeniem do stosowania. Wymagania 
z tego zakresu zawarto w Dyrektywie Maszynowej 
98/37/WE. W przypadku ścianowych obudów zmecha- 
nizowanych, poprzez spełnienie wymagań trzech norm 
zharmonizowanych (tzw. domniemanie zgodności), 
moŜna wykazać zgodność z wymaganiami zasadni- 
czymi ujętymi w Dyrektywie Maszynowej.  

Ze wspomnianej grupy norm w Polsce wdroŜono do 
stosowania między innymi normę PN-EN 1804-1:2004, 
dotyczącą wymagań bezpieczeństwa dla sekcji obudo- 
wy zmechanizowanej.  

Poza Unią Europejską stosowane są wymagania 
amerykańskie, dotyczące badań sekcji obudów według 
metody CONSOL (Consolidation Coal Company) oraz 
rosyjskie według normy GOST R 52152-2003. 

W artykule odniesiono się do prób obciąŜeniowych 
według metod wymienionych powyŜej. 

2. Warunki obci ąŜenia podstawowych ele- 
     mentów sekcji 

Według wymaga ń normy europejskiej  belki ob- 
ciąŜające powinny mieć takie wymiary, Ŝeby nie prze- 
kroczyć nacisków jednostkowych 2,2 kN/cm2. 

Dla prób o charakterze zginającym belka obciąŜa- 
jąca powinna mieć szerokość 150 mm. Długość belki 
powinna obejmować całą szerokość badanego pod- 
zespołu. 

Dla prób o charakterze skręcającym belka powinna 
mieć szerokość 200 mm i długość obejmującą 25% 
szerokości badanego elementu obudowy. W przypad- 
ku przekroczenia podczas badań wartości nacisków 
jednostkowych 2,2 kN/cm2, szerokość belki powinna 
być odpowiednio powiększona. 

Sekcja powinna być badana przy wysokości roz- 
parcia, przy której występują maksymalne wartości 
obciąŜeń elementów sekcji obudowy. 

Wymiary belek obciąŜających i wysokości rozparcia 
sekcji określa się na podstawie wyników obliczeń sta- 
tycznych obudowy.  

Według wymaga ń metody CONSOL  bloki uŜywa- 
ne do prób obciąŜeniowych powinny być zwymiaro- 
wane tak, aby moŜna było obciąŜyć je do 1,5÷1,7 US 
tony na cal kw. (2,1÷2,3 kN/cm2). Materiał na belki 
obciąŜające powinien być tak dobrany, aby zapewniał 
równomierne obciąŜenie. Wysokość belek obciąŜają- 
cych powinna być dostosowana do ugięcia podstawo- 
wych elementów sekcji obudowy podczas badań. Spąg- 
nice dzielone oraz spągnice półdzielone powinny być 
badane na belkach o grubości 100 mm, a nie podparte 
brzegi spągnicy nie mogą stykać się z podłoŜem sta- 
nowiska. Belki specjalne o innych wymiarach i wykona- 
ne z innego materiału powinny być opisane dla po- 
szczególnych przypadków badań. 

Sekcja obudowy powinna być badana przy wyso- 
kości rozparcia, przy której występują maksymalne 
wartości obciąŜeń elementów sekcji obudowy. 

Według wymaga ń metodyki rosyjskiej  obciąŜe- 
nia badanych elementów (stropnice, spągnice) powin- 
ny odbywać się poprzez belki obciąŜające o szero- 
kości 100÷150 mm. 

Wyjściowa wysokość sekcji powinna być określona 
w RPM (roboczy program i metodyka badań) zgodnie 
z dokumentacją konstrukcyjną. 
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3. Badania obci ąŜeniowe podstawowych ele-  
    mentów sekcji  

3.1. Wytrzymało ść statyczna  

Według wymaga ń normy europejskiej  podczas 
realizacji obciąŜeń symetrycznych podstawowych ele- 
mentów sekcji stosuje się współczynnik przeciąŜenia 
p/pN = 1,2, natomiast dla obciąŜeń asymetrycznych 
współczynnik przeciąŜenia p/pN = 1,05. 

ObciąŜenie sekcji rozpartej w stanowisku badaw- 
czym uzyskuje się poprzez zasilanie ciśnieniem cieczy 
przestrzeni podtłokowych stojaków i podpory stropnicy, 
bądź moŜe być wywołane aktywnym działaniem stropu 
stanowiska. 

Metoda CONSOL  nie przewiduje prób obciąŜe- 
niowych jednokrotnych dla podstawowych elementów 
sekcji (stropnica, spągnica).  

Według wymaga ń metody rosyjskiej  badania 
statyczne podstawowych elementów sekcji obudowy 
prowadzi się, stosując współczynnik przeciąŜenia p/pN 
do 1,2. 

3.2. Wytrzymało ść zmęczeniowa 

Według wymaga ń normy europejskiej badania 
wytrzymałości zmęczeniowej sekcji przeprowadza się 
dla róŜnych podparć, przy obciąŜeniu z amplitudą 
ciśnień w zakresie od 0,25 pN do 1,05 pN. 

Dla sekcji dwustojakowych wykonuje się 26000 cy- 
kli obciąŜeniowych, a dla sekcji czterostojakowych 
30000 cykli obciąŜeniowych, wśród których wyróŜnia 
się próbę: 
− zginania, 
− skręcania, 
− przy obciąŜeniu asymetrycznym, 

− z poziomym obciąŜeniem obudów osłonowych – 
pozioma siła działająca na stropnicę wynosi 0,3-
krotności siły pionowej. 

Według wymaga ń metody CONSOL badania wy- 
trzymałości zmęczeniowej sekcji przeprowadza się dla 
róŜnych podparć przy obciąŜeniu z amplitudą ciśnień 
w zakresie od 5 MPa do 1,12 pN  na kaŜdy cykl obcią- 
Ŝeniowy. 

Program badań obejmuje minimum 60000 cykli ob- 
ciąŜeniowych dla stropnicy, spągnicy, osłony odzawa- 
łowej i łączników, zgodnie z opisem testów obciąŜe- 
niowych. 

Po zakończeniu kaŜdych 500 cykli obciąŜeń prowa- 
dzi się obserwację ewentualnych pęknięć i trwałych 
zniekształceń.  

Badanie, które spowodowało uszkodzenia powinno 
być powtórzone. Potwierdzenie badań wcześniejszych 
nie jest wymagane, chyba Ŝe modyfikacje zredukowały 
wytrzymałość w stosunku do poprzednich badań. Po- 

miary konstrukcyjne powinny obejmować elementy 
przed i po modyfikacji. Kryteria zatwierdzające dla od- 
kształceń plastycznych powinny pozostać niezmienio- 
ne, aczkolwiek moŜna uzgodnić inne kryteria po kon- 
sultacji z CONSOL. 

Pomiary odkształceń są wymagane dla wszystkich 
obciąŜeń zginających dla stropnicy i spągnicy.  

Próby wytrzymało ści zm ęczeniowej według metody 
CONSOL 

Tabela 1 
Rodzaj obciąŜenia Test 

Stropnica Spągnica 
Liczba 
cykli 

1-
wysoki 

Umowna granica 
plastyczności Zginanie 4000 

1-niski Umowna granica 
plastyczności Zginanie 4000 

2 Zginanie ObciąŜenie końca 
spągnicy 20000 

3 Maksymalne zgi- 
nanie i skręcanie Zginanie 8000 

4 Maksymalne 
skręcanie 

Wklęsłość i 
zginanie 4000 

5 Skręcanie osłon 
bocznych 

Maksymalne 
skręcanie 4000 

6 Zginanie ObciąŜenie 
poprzeczne 4000 

7 Zginanie ObciąŜenie 
trzypunktowe 4000 

8 Zginanie 
poprzeczne 

ObciąŜenie 
krawędzi 4000 

9 Wgłębianie 
przegubu 

Asymetryczne 
obciąŜenie 
krawędzi 

4000 

  Suma liczby cykli 60000 

Według wymaga ń normy rosyjskiej  badania wy- 
trzymałości zmęczeniowej przeprowadza się dla róŜ- 
nych podparć (według rysunku 1÷10 normy GOST R 
52152-2003) przy obciąŜeniu z amplitudą ciśnień w za- 
kresie od 0,25pN do 1,05 pN,. Częstotliwość obciąŜeń 
nie powinna przekraczać 0,1 Hz. Liczba cykli obcią- 
Ŝeniowych powinna wynosić co najmniej 8000. 

3.3. Podatno ść, podporno ść 

Zgodnie z norm ą EN 1804-1 próba ta polega na 
wykonaniu zsuwu sekcji przy działaniu siły nominalnej. 
Pomiary wykonuje się dla trzech róŜnych wysokości 
sekcji, odpowiadających górnemu, środkowemu i dol- 
nemu fragmentowi zakresu pracy obudowy. Droga zsu- 
wu w kaŜdej z wykonanych serii pomiarowych powinna 
wynosić co najmniej 100 mm, przy maksymalnej 
prędkości 100 mm/min. Dla testu przeprowadzonego 
bez uwzględnienia siły tarcia, pozioma siła wywierana 
przez sekcję obudowy osłonowej jest ograniczona do 
0,3 wartości siły nominalnej. 

Badanie przeprowadzane według pkt. A.1.2.4 nor- 
my (schemat sposobu podparcia pokazano na rys. 1) 
to przede wszystkim badanie wytrzymałości łączników 
układu lemniskatowego. Na stropnicy sekcji montuje 
się urządzenie rolkowe, za pomocą którego generowana jest 
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określona siła pozioma. Środek urządzenia rolkowego 
powinien znajdować się w miejscu działania wypadko- 
wej siły podporności. 

Nastawienie bloków zaworowych stojaków i pod- 
pory stropnicy powinno być na poziomie maksyma- 
nego dopuszczalnego ciśnienia roboczego. 

Siła nominalna nie powinna być przekroczona 
o więcej niŜ 20%. 

 
Rys.1. Badanie podatności (zsuw) 

Metoda CONSOL  nie przewiduje tego typu próby.  

Według normy GOST R 52152-2003  podporność 
sekcji naleŜy określać na stanowisku badawczym za- 
pewniającym obciąŜenie sekcji siłami zewnętrznymi, 
poprzez podpory tensometryczne. Dla sekcji obudowy 
osłonowej podporność naleŜy wyznaczyć przy dwóch 
układach obciąŜenia: 

− przy oddziaływaniu tylko siły pionowej, odpowia- 
dającej osiągnięciu ciśnienia w przestrzeniach 
podtłokowych stojaków, równemu nominalnemu 
ciśnieniu nastawienia zaworów roboczych, 

− przy jednoczesnym oddziaływaniu siły pionowej 
i poziomej; wartość poziomego obciąŜenia przyj- 
muje się jako 30% obciąŜenia pionowego; do wy- 
konania tej próby norma przewiduje urządzenie 
rolkowe. 

Prędkość obciąŜenia powinna wynosić 20 mm/min. 

Jako kryterium zgodności naleŜy uwaŜać dopusz- 
czalną odchyłkę zmierzonej podporności od nominalnej 
podanej w dokumentacji technicznej w granicach ±5%, 
o ile nie są podane w dokumentacji inne wymagania. 

3.4. Pozostałe badania 

Oprócz prób obciąŜeniowych podstawowych ele- 
mentów sekcji obudowy opisanych powyŜej, przepro- 
wadza się między innymi równieŜ badania, takie jak: 

Według normy europejskiej:  

− badania dla obudów pracujących w złoŜach o na- 
chyleniu większym niŜ 30°: 

- próba zdolności przejęcia obciąŜenia cięŜaru 
trzech sąsiadujących z nią zestawów obudowy, 

- próba sterowalności obudową, polegająca na 
sprawdzeniu funkcjonalności obudowy przy 
maksymalnym nachyleniu wyrobiska i maksy- 
malnej wysokości sekcji, 

− badania punktów podnoszenia i przesuwania sek- 
cji obudowy - punkty te przeciąŜa się 4-krotną siłą 
nominalną, przy której nie powinny wystąpić Ŝadne 
uszkodzenia, 

− badania stropnic wysuwnych – stropnicę wychyl- 
no-wysuwną obciąŜa się maksymalną siłą działają- 
cą na ten element, wynikającą z postaci konstru-
kcyjnej sekcji obudowy (nastawy bloków za- 
worowych, usytuowania siłowników w sekcji), 

− badania poprawności działania układu hydrau- 
licznego – polegające na sprawdzeniu funkcjo- 
nowania układu hydraulicznego poprzez rozpie- 
ranie wszystkich stojaków i siłowników do ich krań- 
cowych połoŜeń, 

− badanie elementów mocowania stojaków i siłowni- 
ków z siłą równą 1,5-krotności siły rozciągającej i 
ściskającej w najbardziej niekorzystnym połoŜeniu, 

− określenie wymiarów swobodnego przejścia w obu-
dowie. 

Według metody CONSOL: 

− badania zabezpieczenia stojaków, 

− przeciąŜenie gniazda stojaka - cylindry stojaka są 
poddane 1,5-krotnemu ciśnieniu roboczemu, 

− współpraca sekcji z przenośnikiem ścianowym - 
próby przy maksymalnym odchyleniu sekcji w lewo 
bądź w prawo na tyle na ile pozwala łączenie 
i belka układu przesuwnego, a przenośnik ściano- 
wy wygina się w prawo bądź w lewo, 

− określenie zakresu pracy, 

− przeciąŜenia systemu przesuwnika, 

− przeciąŜenia systemu podnoszenia spągnic, 

− badania obciąŜeniowe (10000 cykli) systemu pod- 
noszenia spągnic/belki układu przesuwnego. 

Według normy rosyjskiej: 

− szczelność układu hydraulicznego, 

− sprawdzenie funkcjonalności sekcji bez obciąŜenia, 

− sprawdzenie wysokości sekcji – pomiar Hmax i Hmin, 

− badania podporności sekcji na końcu stropnicy - 
badania według rysunku 1 i 2 normy GOST R 
52152-2003, 

− określenie współczynnika rozporu wstępnego – 
obliczeniowo na podstawie pomiaru ciśnienia za- 
silającego stojaki i ciśnienia zadziałania zaworu 
bezpieczeństwa, 

− pomiar skoku przesuwu sekcji, 

− pomiar maksymalnej siły przy przesuwie sekcji, 

− określenie wymiarów swobodnego przejścia 
w obudowie, 

− sprawdzenie stabilności sekcji: 

- przy nachyleniu wzdłuŜnym do 10o – stabil- 
ność (co najmniej 3 sekcje) sprawdza się na 
powierzchni poziomej, 

- przy nachyleniu wzdłuŜnym powyŜej 10o - sta- 
bilność (co najmniej 3 sekcje) sprawdza się na 
pochylonym stanowisku.  
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4. Ocena wyników bada ń 

4.1. Wymagania według normy europejskiej 

Po zakończeniu prób nie powinno być pęknięć 
w materiale rodzimym Ŝadnego z elementów sekcji 
obudowy. Nie dopuszcza się występowania pęknięć 
w spoinach ani odkształceń trwałych obniŜających pa- 
rametry techniczne sekcji obudowy. 

Podstawę dla oceny wyników badań – ustanowione 
przez laboratorium badawcze – mogą stanowić: 

- obserwacje wizualne po kaŜdej serii obciąŜeń ze 
szczególnym uwzględnieniem stanu technicznego 
spoin, odkształceń sworzni, owalności otworów 
i ewentualnych pęknięć elementów sekcji, 

- wyniki pomiarów strzałek ugięcia elementów noś- 
nych (stropnica, osłona odzawałowa, spągnica) 
w trakcie prób obciąŜeniowych, 

- wyniki pomiaru płaskości płaszczyzn elementów 
sekcji obudowy przed rozpoczęciem obciąŜeń i po 
ich zakończeniu w celu określenia odkształceń 
trwałych. 

4.2. Wymagania według CONSOL 

Po przeprowadzeniu całego programu badań obcią- 
Ŝeniowych sekcję naleŜy zdemontować i przeprowa- 
dzić inspekcję według następującego porządku: 

− wizualne (organoleptyczne) sprawdzenie wszyst- 
kich ewentualnych pęknięć, 

− spoiny w stropnicy i przy gniazdach stojaków 
oczyszcza się z farby, oraz sprawdza się czy 
występują pęknięcia (za pomocą metod nienisz- 
czących takich jak ciecz do wykrywania pęknięć 
powierzchniowych, metoda magnetyczna lub meto- 
da ultradźwiękowa), 

− po przeprowadzeniu kontroli wizualnej – ewentual- 
ny przegląd dokumentacji oraz prototypu.  

Badaniom konstrukcji podlega obrys sekcji proto- 
typowej mierzony przed i po przeprowadzeniu badań 
obciąŜeniowych. Celem tych badań jest ustalenie sumy 
trwałych odkształceń, wynikłych po przeprowadzeniu 
badań obciąŜeniowych. 

Kryteria dopuszczeniowe: 

− nie dopuszcza się występowania pęknięć spoin lub 
materiału, 

− zestawienie dopuszczalnych plastycznych odkształ-
ceń dla badań sekcji obudowy jest następujące: 

- przekrój sekcji (prostokątność obudowy) - 6 mm, 

- dopuszczalne plastyczne odkształcenie strop- 
nicy - od 2 do 15 mm, 

- dopuszczalne plastyczne odkształcenie osło- 
ny odzawałowej - od 3 do 4 mm, 

- dopuszczalne odkształcenie plastyczne spąg- 
nicy dzielonej - od 2 do 4 mm,  

- dopuszczalne odkształcenie plastyczne spąg- 
nicy sztywnej - od 3 do 5 mm, 

- trwałe odkształcenie od zginania lub wybocze- 
nia jakiegokolwiek punktu umieszczonego 
w systemie przesuwnym przesuwnika sekcji 
jest niedopuszczalne,  

- odkształcenie systemu podnoszenia spągnic 
traktowane jest jako uszkodzenie sekcji. 

− całkowite odkształcenie w połączeniu przegubo- 
wym w kaŜdej płaszczyźnie pomiarowej nie moŜe 
być większe niŜ 2 mm, 

− jeśli sekcja nie przeszła pozytywnie części 1, 2 lub 
3 badań, po naprawie i modernizacji musi przejść 
jeszcze raz całe badania i musi uwzględniać 
standardy dopuszczeniowe, 

− nie zezwala się na jakiekolwiek przecieki ze- 
wnętrzne lub zaburzenia wewnętrznych przepływów 
w hydraulice siłowej.  

4.3. Wymagania według normy rosyjskiej 

Podstawowe sposoby sprawdzenia wytrzymałości: 

− pomiar odkształcenia badanej konstrukcji poprzez 
kontrolę strzałki ugięcia, 

− pomiar przestrzennego odkształcenia badanej 
konstrukcji, 

− wizualna lub z zastosowaniem przyrządów kon- 
trola spawów, 

− pomiar odkształceń zewnętrznych spągnicy i strop- 
nicy w strefie stojaków, 

− ocena stanu sekcji po badaniach i po demontaŜu. 

Warunkami zdolności konstrukcji do pracy jest brak 
pęknięć i uszkodzeń po obciąŜeniach oraz brak nie- 
odwracalnych, w tym przestrzennych odkształceń. Przy 
obciąŜeniach próbnych dopuszcza się pojawienie nie- 
znacznych odkształceń nie prowadzących do utraty 
własności eksploatacyjnych. Warunki tych odkształceń 
powinny być podane w dokumentacji konstrukcyjnej 
i w RPM. 

5. Podsumowanie 

Na podstawie przedstawionych trzech metody ba- 
dań sekcji obudowy zmechanizowanej moŜna stwier- 
dzić, Ŝe maksymalny współczynnik przeciąŜenia pod- 
czas badań obciąŜeniowych wynosi od 1,12 dla wy- 
magań amerykańskich do 1,2 dla wymagań europej- 
skich i rosyjskich.  

Według wymagań europejskich i CONSOL dobór 
belek obciąŜających jest podobny i odbywa się tak, aby 
nie przekroczyć nacisków jednostkowych (2,2 kN/cm2 
według PN EN 1804-1 i 2,1 kN/cm2 do 2,3 kN/cm2 
według CONSOL), natomiast wymagania rosyjskie 
określają szerokość tych belek od 100 do 150 mm. 

Podobne są równieŜ amplitudy obciąŜeń podczas 
badań wytrzymałości zmęczeniowej: amplitudy obcią- 
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Ŝeń według wymagań europejskich i rosyjskich są takie 
same i wynoszą 0,25 do 1,05 pN, natomiast wyma- 
gania według CONSOL przewidują amplitudę obciąŜeń 
od 5 MPa do 1,12 pN. 

Liczba cykli obciąŜeń róŜni się zdecydowanie i wy- 
nosi od 60000 według wymagań CONSOL, 26000 we- 
dług wymagań europejskich i co najmniej 8000 według 
wymagań normy rosyjskiej. 

Wymagania europejskie i rosyjskie przewidują pró- 
by z obciąŜeniem poziomym do wartości 0,3 obciąŜe- 
nia pionowego podczas badań podporności (podatno- 
ści) sekcji. Norma europejska w swoim zakresie badań 
ma równieŜ badania zmęczeniowe z obciąŜeniem po- 
ziomym. Próby powinny być tak przeprowadzone, aby 
siła pozioma na stropnicy sekcji obudowy osłonowej 
wynosiła 0,3-krotności siły poziomej. Metoda CONSOL 
równieŜ przewiduje próby zmęczeniowe z siłą poziomą 
na stropnicy i spągnicy (bez określenia jej wartości).  

Wymagania metody CONSOL bardzo szczegółowo 
precyzują, jakie wartości odkształceń poszczególnych 
elementów sekcji są dopuszczane po próbach obciąŜe- 
niowych. 

W normie europejskiej określono jedynie, Ŝe nie po- 
winno być pęknięć w materiale rodzimym Ŝadnego 

z elementów sekcji obudowy i nie dopuszcza się wy- 
stępowania pęknięć w spoinach ani odkształceń trwa- 
łych obniŜających parametry techniczne sekcji obu- 
dowy. 

Norma rosyjska odnośnie dopuszczalnych wartości 
odkształceń poszczególnych elementów sekcji po 
próbach obciąŜeniowych odsyła do dokumentacji tech- 
nicznej lub PMP w zastosowaniu do konkretnej kon- 
strukcji. 

Literatura 
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i wymagania ogólne. 

2. GOST P 52152-2003 „Ścianowe obudowy zme- 
chanizowane. Podstawowe parametry. Ogólne wy- 
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Projektowanie modułów z ębatych przekładni o zaz ębieniu wewn ętrznym 
zgodnie z wymaganiami norm ISO 

S t r e s z c z e n i e 

W artykule przedstawiono metodykę oraz komputer- 
rowo wspomagane projektowanie wstępne oraz 
sprawdzające przekładni planetarnych według zale- 
ceń najnowszej literatury oraz normy międzynarodo- 
wej PN ISO 6336-1,2,3:2000. Opracowany w Zakła- 
dzie Systemów Mechanizacyjnych Centrum Mechani- 
zacji Górnictwa KOMAG pakiet programów składa się 
z trzech etapów: projektowania wstępnego, doboru 
cech geometrycznych, w postaci obliczeń geome- 
trycznych uzębienia i zazębienia oraz etapu spraw- 
dzającego według PN ISO 6336-1,2,3:2000. Konstruk-
tor mając do dyspozycji taki pakiet programów inŜy- 
nierskich ma moŜliwość wybrania optymalnej pary kół 
walcowych, zarówno o uzębieniu wewnętrznym, jaki 
i zewnętrznym ze względu na obciąŜenia ekstremalne 
i stosowane materiały. Pakiet ten wspomaga dokona- 
nie doboru cech geometrycznych między innymi pla- 
netarnych przekładni zębatych zastosowanych do 
urządzeń mechanicznych, w tym równieŜ górniczych. 
 

S u m m a r y 

Methodology and computer-aided initial designing and 
verification designing of planetary gears, according to 
the recommendations included in the latest literature 
and PN ISO 6336-1,2,3:2000 international standard, 
were presented in the paper. Package of software, 
developed in the Division of Mechanization Systems 
at the KOMAG Mining Mechanization Centre, consists 
of the following stages: initial designing, selection of 
geometrical features in a form of geometrical calcula- 
tions of toothing and gears, and verification according 
to PN ISO 6336-1,2,3:2000. Having such package of 
engineering software, a designer has a possibility to 
select optimal pair of cylindrical wheels, both of inter- 
nal external toothing, considering extreme loading and 
used materials. This package supports a selection of 
geometrical features of, among others, planetary 
gears used in mechanical equipment, including also 
mining equipment. 
 

 
1. Wstęp 

Przekładnie zębate są mechanizmami kołowymi 
przeznaczonymi do przeniesienia napędu od wału sil- 
nika wykonującego ruch obrotowy do członu napędo- 
wego maszyny roboczej. Przekładnie te dzielimy, mię- 
dzy innymi ze względu na umiejscowienie zazębienia, 
na zewnętrzne oraz wewnętrzne. Przekładnie o zazę- 
bieniu zewnętrznym to napędy o osiach geometrycz- 
nych kół nieruchomych względem podstawy. Są to 
przekładnie walcowe, kątowe, ślimakowe, czy miesza- 
ne. Reduktory o zazębieniu wewnętrznym, tzw. obie- 
gowe, to przekładnie o osiach geometrycznych kół 
ruchomych względem podstawy. W przekładniach tych 
wykorzystuje się elementy zębate, zarówno napędza- 
jące, jak i napędzane o zazębieniu zewnętrznym oraz 
wewnętrznym. Zastosowanie tych elementów wymaga 
odpowiedniego doboru cech geometrycznych zazębie- 
nia oraz dokonania wytrzymałościowych obliczeń 
sprawdzających według zaleceń norm ISO.  

Międzynarodowe organizacje normalizacyjne (ISO, 
EN, itp.) opracowały szereg norm z tej branŜy, które 
w obszarze bezpieczeństwa wyrobu są zalecane. Jed- 
nym z tych uregulowań jest międzynarodowa norma, 
która została przyjęta przez Polski Komitet Normali- 

zacyjny, PN ISO 6336-1,2,3:2000, dotycząca nośności 
oraz bezpieczeństwa przekładni zębatych walcowych 
o uzębieniu zewnętrznym i wewnętrznym. 

Na podstawie najnowszej literatury oraz wymienio- 
nej wyŜej normy w Zakładzie Systemów Mechanizacyj- 
nych, Centrum Mechanizacji Górnictwa KOMAG opra- 
cowano algorytmy, a  na ich podstawie pakiety progra- 
mów, do obliczeń geometrycznych i wytrzymałościo- 
wych walcowych przekładni zębatych o zazębieniu 
zewnętrznym i wewnętrznym. 

Pakiety te wspomagają dobór cech geometrycz- 
nych przekładni zębatych do napędów urządzeń me- 
chanicznych, w tym równieŜ górniczych. 

2. Krótka charakterystyka przekładni o za- 
zębieniu wewn ętrznym  

Przekładnie o zazębieniu wewnętrznym (obiegowe) 
cechują się tym, Ŝe środki niektórych kół zwanych dalej 
satelitami poruszają się po torach kołowych wokół osi 
geometrycznej przekładni z tym, Ŝe środki tych torów 
leŜą w geometrycznej osi przekładni (rys. 1). Koła 
przekładni, których środki leŜą w osi przekładni nazy- 
wane są kołami centralnymi natomiast człon, na którym 
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osadzone są satelity nazywa się jarzmem. Przekładnie 
takie składają się z zespołów kół i wieńców zębatych 
o uzębieniu wewnętrznym i zewnętrznym stale ze sobą 
sprzęgniętych. 

a)  

 
b) c) 

 
 

Rys.1. Przekładnia o zazębieniu wewnętrznym, a i b schema- 
ty konstrukcyjne, c – schemat kinematyczny 

Przekładnie o zazębieniu wewnętrznym przenoszą 
duŜe momenty obrotowe przy małych gabarytach. 
Charakterystyka zazębienia tych przekładni doskonale 
sprawdza się teŜ w najcięŜszych warunkach pracy, np. 
górnictwie, gdzie obciąŜenie udarowe jest bardziej nor- 
mą niŜ wyjątkiem. Cechują się one duŜą wytrzymało- 
ścią i małą masą w porównaniu do przekładni zwy- 
kłych, przy takich samych parametrach wyjściowych. 
Konfiguracja takich przekładni jest niezwykle elastycz- 
na (wiele moŜliwości pozycji pracy, opcji wałów wej- 
ściowych i zdawczych oraz stosowanych silników elek- 
trycznych). Przekładnie te są często stosowane w za- 
kresie przenoszonego momentu obrotowego od 1000 
do 450000 Nm i zakresie przełoŜeń od 3,4 do 5000.  

Ze względu na wiele zalet stają się coraz po- 
pularniejsze wśród projektantów i konstruktorów ma- 
szyn i urządzeń, w tym równieŜ górniczych. 

3. Komputerowo wspomagany dobór cech 
geometrycznych elementów z ębatych 
walcowych  

Metodyka doboru cech geometrycznych element- 
tów zębatych przekładni o zazębieniu zewnętrznym 
i wewnętrznym, stosowana w CMG KOMAG, została 
opracowana według zaleceń najnowszej literatury oraz 
norm krajowych i międzynarodowych (rys. 2), [1–14]. 
Składa się z trzech etapów: wstępnych obliczeń pro- 

jektujących, doboru cech geometrycznych uzębienia 
i zazębienia oraz obliczeń sprawdzających według PN 
ISO 6336:2000 [1, 12-14]. 

Konstruktor rozpoczynając projektowanie przekład- 
ni zębatej walcowej, w tym równieŜ o zazębieniu we- 
wnętrznym, najczęściej dysponuje ograniczoną ilością 
danych, tj. nominalnym momentem na wałku wyjścio- 
wym przekładni M2, współczynnikiem zastosowania KA, 
prędkością obrotową wałka wyjściowego n2, czy Ŝy- 
wotnością i sprawnością przekładni. 

Dla takich danych moŜna na etapie projektowania 
wstępnego, stosując wzory 1 i 2 oraz szacunkowo 
wyznaczone współczynniki wytrzymałościowe, wstęp- 
nie obliczyć podstawowe parametry pary kół zębatych 
walcowych, tj.: 

− moduł normalny mnobl z warunku na zginanie 
zmęczeniowe u podstawy zęba (wzór 1),  

− średnicę podziałową zębnika d1obl z warunku na 
naciski boczne zęba (wzór 2), 

− oraz pozostałe, takie jak: liczbę zębów zębnika z1, 
liczbę zębów koła z2 oraz szerokość uzębienia 
zębnika b1obl (tabela 1). 
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Wyniki z oblicze ń projektowania wst ępnego 
Tabela 1 

Nazwa parametru Ozna- 
czenie 

Jed- 
nostka Wartość 

Moment na wale wejściowym  M1 Nm 3979,592 
Moment na wale wyjściowym M2 Nm 5000,000 
Liczba zębów zębnika z1  35 
Liczba zębów koła z2  -45 
Średnica podziałowa zębnika d1ob mm 143,239 
Moduł normalny mnobl mm 4,328 
Szerokość uzębienia zębnika b1obl mm 63,239 
Liczba cykli NL  2,7 109 

Moc przenoszona  P kW 458.382 
Odchyłka względna przełoŜenia δεu  0,004 

Uzupełniając wstępnie wyznaczone cechy geome- 
tryczne uzębienia, o dane dotyczące technologii i do- 
kładności wykonania, jak i parametry zastosowanego 
narzędzia (np. liczbę zębów i średnicę wierzchołków 
dłutaka oraz współczynnik przesunięcia dłutaka) pro- 
gram oblicza pozostałe cechy geometryczne kół zęba- 
tych walcowych wykonanych narzędziem typu zębatko- 
wego czy dłutakiem Fellowsa (tabela 2).  

Na tym etapie następuje sprawdzenie warunków 
prawidłowej współpracy kół walcowych, np. o uzębie- 
niu wewnętrznym (tabela 3). 
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N 

Dobór cech geometrycznych  oraz 
sprawdzenie kół z ębatych o uz ębieniu 

zewnętrznym i wewn ętrznym 

Wstępne obliczenia projektuj ące 

Obliczenie  średnicy podziałowej zębnika (d1) z warunku 
na trwałość powierzchniową  i  modułu normalnego (mn) 

z warunku na zginanie zmęczeniowe oraz wstępny 
dobór liczby zębów (z1 i z2 ) 

Dobór cech geometrycznych 

Obliczenie parametrów kół zębatych walcowych 
o zębach prostych i skośnych wykonanych narzędziem 

typu zębatkowego i dłutakiem Fellowsa 

 Obliczenie geometrii kół zastępczych w przekroju 
czołowym     

 
Obliczenia sprawdzaj ące wg PN ISO 6336:2000  

 
Obliczenie trwałości powierzchni  boku zęba (pitting), metoda C 

Obliczenie napręŜenia stykowego na powierzchni boku zęba 
(σH)  i dopuszczalnego napręŜenia stykowego (σHP) 

Wyznaczenie współczynnika bezpieczeństwa dla napręŜeń stykowych 
(SH) oraz przyjęcie dopuszczalnego, minimalnego (SHmin) 

 

SH>=SHmi

Obliczenia wytrzymałości u podstawy zęba na złamanie, metoda  C 

 
Obliczenie napręŜeń zginających  u podstawy zęba zębnika i koła (σF) 

oraz dopuszczalnych napręŜeń przy podstawie zęba (σFP) 

Wyznaczenie współczynnika bezpieczeństwa dla napręŜeń przy podstawie 
zęba (SF) oraz przyjęcie dopuszczalnego, minimalnego (SFmin) 

SF>=SFm

Raport ko ńcowy z oblicze ń  

Dane od 
uŜytkownika 

 

Baza wiedzy 
 

Baza wiedzy 
 

Baza wiedzy 
 

Baza wiedzy 
 

T 

N 

T 

 
 

Rys.2. Diagram doboru cech geometrycznych i obliczeń sprawdzających kół walcowych o uzębieniu 
zewnętrznym oraz wewnętrznym 
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Podstawowe cechy geometryczne uz ębienia 
wewnętrznego 

Tabela 2 

Nazwa parametru Ozna- 
czenie 

Je
dn

os
tk

a 

Zębnik Koło 

Liczba zębów  z1, z2  35 -45 
Współczynniki 
przesunięcia zarysu 

x1, x2 mm 0,000 -0,450 

Suma współczynników 
przesunięcia zarysu 

Σx mm -0,450 

Moduł normalny mn mm 5,0 
Zerowa odległość osi ad mm -25,0 
Odległość osi a mm -26,0 
Normalny kąt zarysu αn [°] 20,0 
Kąt pochylenia linii zęba β [°] 0,0 
PrzełoŜenie rzeczywiste  u  -1,286 
Średnica wierzchołków 
zębów  da1, da2 mm 200,0 -218,673 

Średnica podziałowa d1, d2 mm 175,0 -225,0 
Średnica podstaw df1, df2 mm 162,505 -256,156 
Średnica zasadnicza db1, db2 mm 164,446 -211,431 
Szerokość uzębienia b1, b2 mm 72,0 72,0 

 

Warunki prawidłowej współpracy uz ębienia 
wewnętrznego 

Tabela 3 

Treść 
warunków 

Warunek L str P str Y/N 

Brak zakłócenia 
przyporu dla zębnika 1r1N F5,0C ⋅≥  0,045 0,011 Y 

Brak zakłócenia 
przyporu dla koła 2r2N F5,0C ⋅≥  0,043 0,011 Y 

Brak podcinania 
zębów zębnika 1minE1E xx ≥  1,104 1,097 Y 

Minimalne liczby 
zębów zębnika 1min1 zz ≥  30 28 Y 

Brak zaostrzenia 
wierzchołków zębów 
zębnika 

n1na m2,0s ⋅>=  1,379 1,0 Y 

Brak zaostrzenia 
wierzchołków zębów 
koła 

n2na m2,0s ⋅>=  1,069 1,0 Y 

Brak zakłócenia 
między podstawą 
dłutaka a 
wierzchołkiem 
zębnika 

1,0NfFfo dd <=  94,448  96,798 Y 

Brak zakłócenia mię- 
dzy podstawą dłuta- 
ka a wierzchołkiem 
koła 

2,0NfFfo dd <=  94,448 97,135 Y 

Brak zakłócenia na 
zewnątrz strefy 
przyporu 

1K >  1,015 1,0 Y 

Prawidłowa zabudo- 
wa promieniowa 

( )12 f ξ>ξ  0,843 0,771 Y 

Prawidłowy posuw 
promieniowy 

( )020 f ξ>ξ  0,557 0,485 Y 

Tak dobrane cechy geometryczne pozwalają na 
dalsze obliczenia związane ze sprawdzeniem nośności 
oraz współczynników bezpieczeństwa pary kół zęba- 
tych walcowych o uzębieniu zewnętrznym i wewnętrz- 
nym. 

Metodyka zawiera moduły wnioskujące, które dzięki 
bazie wiedzy w postaci wyników badań zgromadzo- 
nych w tabelach, zaleceniach, ograniczeniach, itp., 
umoŜliwiają konstruktorowi podejmowanie decyzji przy 
próbie rozwiązywania problemów. JeŜeli okaŜe się, Ŝe 
otrzymana konstrukcja nie spełni tych warunków, to 
konstruktor moŜe dokonać korekty, np. poprzez 
zmianę materiału czy średnicy oraz szerokości zębnika 
i ponowić obliczenia projektujące, aŜ do skutku. 

Konstruktor dysponując takim algorytmem, a na 
jego podstawie opracowanym pakietem programów 
inŜynierskich, ma moŜliwość wybrania par kół zębatych 
walcowych o zazębieniu zewnętrznym czy wewnętrz- 
nym ze względu na zadane obciąŜenia i stosowane 
materiały. 

4. Obliczenia sprawdzaj ące według PN ISO  
     6336:2000 

Algorytm obliczeń sprawdzających modułu walco- 
wego według PN ISO 6336:2000 składa się z dwóch 
etapów, tj.: obliczenia trwałości powierzchni boku zęba 
(pitting) oraz obliczenia wytrzymałości podstawy zęba 
na złamanie.  

Na tych etapach konstruktor określa, jaki materiał 
wykorzysta do konstrukcji, jaki zastosuje rodzaj obrób- 
ki, oleje chłodzące, z jaką dokładnością będą wykona- 
ne koła oraz ustala podstawowe parametry zastosowa- 
nego narzędzia skrawającego.  

Obliczenia sprawdzające mają na celu wykazanie, 
czy przyjęte przez konstruktora cechy geometryczne 
uzębienia, jak i materiał są w stanie zapewnić wy- 
starczającą trwałość powierzchni boku zęba (pitting) 
oraz wytrzymałość na złamanie u jego podstawy.  

Wyniki obliczeń trwałości powierzchni boku zęba 
(pitting) powinny wykazać, Ŝe otrzymane współczynniki 
bezpieczeństwa SH1,2 (wzór 3) są większe od przyjęte- 
go nominalnego współczynnika bezpieczeństwa SHP  

(tabela 4). 
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Program oblicza rzeczywiste napręŜenia stykowe 
σH1,2 i dopuszczalne napręŜenia stykowe σHP, szereg 
współczynników pomocniczych oraz współczynniki 
bezpieczeństwa SH1,2. 
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Wyniki oblicze ń trwało ści powierzchni według metody C 
Tabela 4 

NapręŜenia stykowe na powierzchni boku 
zęba zębnika                                     - σH1 [MPa] = 687,918 

Dopuszczalne napręŜenia stykowe 
na powierzchni zęba zębnika         - σHP1 [MPa] = 1181,818 

Współczynnik bezpieczeństwa 
dla napręŜeń stykowych zębnika                     - SH1 = 1,890 
 

Dopuszczalne napręŜenia stykowe 
na powierzchni zęba koła                  - σH2 [MPa] = 914,680 

NapręŜenia stykowe na powierzchni 
boku zęba koła                               - σHP2 [MPa] = 1181,818 

Współczynnik bezpieczeństwa 
dla napręŜeń stykowych koła                           - SH2 = 1,421 

Minimalny współczynnik bezpieczeństwa 
dla napręŜeń stykowych                     - SHmin [MPa] = 1,100 
 

Warunek bezpieczeństwa  minHH SS ≥  

Porównanie obliczonych współczynników bezpie- 
czeństwa SH1,2 z załoŜonymi minimalnymi SHmin  po- 
zwala ustalić granicę bezpieczeństwa.  

W przypadku, gdy rzeczywiste napręŜenia stykowe 
są większe od dopuszczalnych, a tym samym obliczo- 
ne współczynniki bezpieczeństwa mniejsze od załoŜo- 
nych, naleŜy powrócić do projektowania wstępnego. 

Ostatnim etapem obliczeń jest sprawdzenie wytrzy- 
małości podstawy zęba na złamanie. Tu równieŜ 
współczynniki bezpieczeństwa dla napręŜeń przy pod- 
stawie zęba SF1,2 (wzór 4) powinny być większe od 
przyjętego nominalnego współczynnika bezpieczeń- 
stwa SFP. 
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Program, podobnie jak w przypadku napręŜeń sty- 
kowych, oblicza faktyczne napręŜenia na złamanie 
u podstawy zęba σF1,2, dopuszczalne napręŜenia na 
złamanie σFP oraz współczynniki bezpieczeństwa SF1,2 

(tabela 5). 

Wyniki oblicze ń sprawdzaj ących podstawy z ęba 
Tabela 5 

NapręŜenia zginające przy podstawie 
zęba zębnika                                     - σF1 [MPa] = 508,165 

Dopuszczalne napręŜenia na złamanie 
przy podstawie zęba zębnika            - σFP1[MPa] = 493,242 

Współczynnik bezpieczeństwa 
dla napręŜeń przy podstawie zęba zębnika     - SF1 = 1,213 
 

NapręŜenia zginające przy podstawie 
zęba koła                                           - σF2 [MPa] = 457,552 

Dopuszczalne napręŜenia na złamanie 
przy podstawie zęba koła                 - σFP2 [MPa] = 890,447 

Współczynnik bezpieczeństwa 
dla napręŜeń przy podstawie zęba koła           - SF2 = 2,433 

Minimalny współczynnik bezpieczeństwa 
dla napręŜeń gnących                          – SFmin [MPa] = 1,25 

 

Warunek bezpieczeństwa  minFF SS ≥  

W przypadku, gdy napręŜenia wyliczone są więk- 
sze od dopuszczalnych oraz współczynniki bezpie- 
czeństwa mniejsze od załoŜonych naleŜy powrócić do 
obliczeń projektujących i dokonać korekty danych, 
w wyniku której otrzymamy wyniki zadawalające. 

W obliczeniach wytrzymałościowych stosuje się 
współczynniki obliczeniowe, zwane równieŜ wpływo- 
wymi, które charakteryzują stan obciąŜenia, wytrzyma- 
łość materiałów uŜytych do konstrukcji, błędy wykona- 
nia i montaŜu, warunki eksploatacji.  

Współczynniki te moŜna pogrupować na współ- 
czynniki eksploatacyjne, konstrukcyjne oraz współ- 
czynniki wytrzymałości stykowej i zmęczeniowej (ta- 
bela 6). 

Przykładowe wyniki współczynników obliczeniowych 
(wpływowych) 

Tabela 6 
  Zębnik Koło 
Współczynnik jednoparowego 
przyporu 

 
Za, Zd = 

 
1,068 

 
1,446 

Współczynnik rozkładu obciąŜenia 
wzdłuŜ odcinka przyporu 

 
KHα = 

 
1,100 

 
1,100 

Współczynnik rozkładu obciąŜenia 
wzdłuŜ linii styku 

 
KHβ = 

 
1,031 

 
1,019 

Współczynnik spręŜystości ZE = 189,800 189,800 

Współczynnik strefy nacisku ZH = 2,026 2,026 

Współczynnik dynamiczny Kv = 1,000 0,999 

Współczynnik przyporu Zε = 0,621 0,621 

Współczynnik kąta pochylenia linii 
zęba 

 
Zβ = 

 
1,000 

 
1,000 

Współczynnik trwałości ZNT = 1,000 1,000 

Współczynnik wpływu filmu sma- 
rownego 

 
ZL = 

 
1,000 

 
1,000 

Współczynnik wpływu filmu sma- 
rownego 

 
ZR = 

 
1,000 

 
1,000 

Współczynnik wpływu filmu sma- 
rownego 

 
ZV = 

 
1,000 

 
1,000 

Współczynnik umocnienia materiału ZW = 1,000 1,000 

Współczynnik wielkości Zx = 1,000 1,000 

5. Podsumowanie  

Przedstawiona metodyka pozwala na dokonanie 
komputerowo wspomaganego doboru cech geome- 
trycznych przekładni walcowych o zazębieniu zewnę- 
trznym i wewnętrznym oraz dokonania sprawdzenia 
tak dobranego zazębienia według zaleceń między- 
narodowej normy PN - ISO 6336:2000. 

Parametry wyznaczone w projektowaniu wstępnym 
są określone na podstawie uproszczonego modelu 
przekładni, bez wnikania w szczegóły konstrukcyjne, 
dlatego mogą być uznane za ostateczne dopiero po 
kilku przybliŜeniach (iteracjach) w trakcie kolejnych 
obliczeń sprawdzających. 

Metodyka oraz opracowany na jej podstawie pakiet 
programów posiadają moduły wnioskujące, które dzięki 
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bazie wiedzy w postaci wyników badań zgromadzo- 
nych w tabelach, zaleceniach, ograniczeniach, itp., 
umoŜliwiają konstruktorowi podejmowanie decyzji przy 
próbie rozwiązywania problemów. 

Konstruktor mając do dyspozycji taki pakiet progra- 
mów inŜynierskich ma moŜliwość dobrania par kół wal- 
cowych ze względu na zadane obciąŜenia i stosowane 
materiały. 

Tak dobrane pary kół pozwolą na projektowanie 
przekładni bezpiecznych, co ma szczególne znaczenie 
w maszynach górniczych, popartych wcześniej oblicze- 
niami zalecanymi przez międzynarodowe normy ISO.  

W Zakładzie Systemów Mechanizacyjnych, Cen- 
trum Mechanizacji Górnictwa KOMAG opracowano 
równieŜ algorytmy, według przedstawionej metodyki, 
do projektowania zespołów zębatych stoŜkowych 
według zaleceń normy ISO 10300:2003 i ślimakowych 
według projektu normy ISO/TC60 14521. 
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Skutki kawitacji w maszynach z napędem hydrostatycznym  

S t r e s z c z e n i e 

W artykule omówiono powstawanie kawitacji w typo- 
wych elementach hydraulicznych, w które wyposaŜo- 
ne są powszechnie maszyny górnictwa podziemnego 
oraz skalnego. Podano jej przyczyny i skutki. Na pod- 
stawie badań własnych autorów oraz studiów literatu- 
rowych przedstawiono wizualizację zjawiska kawitacji. 
Zamieszczono przykłady erozji kawitacyjnej. Dokona- 
no identyfikacji towarzyszącego efektu akustycznego 
oraz zaproponowano narzędzia do akustycznej iden- 
tyfikacji kawitacji w warunkach przemysłowych. Jako 
kryterium początku powstawania kawitacji wskazano 
sygnał akustyczny. 
 

S u m m a r y 

Problems of cavitation in typical hydraulic components 
commonly used in mining machines of the rock and 
mining industry were discussed in the paper. Cavi- 
tation reasons and its effects were given. On the basis 
of own investigation and literature studies a visualiza- 
tion of cavitation phenomenon was presented. Exam- 
ples of cavitation were given. Identification of accom- 
psnying acoustic effect was made and tools for acou- 
stic identification of cavitation in industrial conditions 
were suggested. An acoustic signal was indicated as 
the criterion for starting the cavitation process. 

 

 
1. Wprowadzenie 

W wielu maszynach i urządzeniach stosowane są 
hydrostatyczne układy napędowe. Znajdują one bardzo 
szerokie zastosowanie w maszynach górniczych, co 
podyktowane jest wieloma czynnikami, m.in.: zwartą 
budową, korzystnym stosunkiem masy do przenoszo- 
nej mocy (duŜą gęstością strumienia energii), stosun- 
kowo łatwą moŜliwością automatyzacji. Projektant ta- 
kiego układu stoi zawsze przed problemem doboru 
pompy wyporowej (lub zespołu pomp) spełniającej 
określone wymagania oraz pozostałych elementów 
układu hydraulicznego. Porównania i oceny pomp moŜ- 
na dokonać jedynie na podstawie jednolitych kryteriów, 
umoŜliwiających ustalenie ich orientacyjnej gradacji. 

Wśród cech, według których powszechnie oceniane 
są pompy wyporowe naleŜy wymienić [1]: maksymalne 
ciśnienie robocze, maksymalne prędkości kątowe, ma- 
ksymalne wydajności oraz moŜliwości ich ciągłej nasta- 
wy, masa konstrukcji na jednostkę przenoszonej mocy, 
sprawność objętościowa i całkowita, odporność na za- 
nieczyszczenie, nierównomierność wydajności i zwią- 
zana z nią pulsacja ciśnienia. Jednym z istotniejszych 
kryteriów jest cena. 

Ponadto na etapie projektowania układu hydraulicz- 
nego naleŜy ograniczać moŜliwość wystąpienia zjawis- 
ka kawitacji, które wystąpić moŜe w króćcu ssawnym 
pompy wyporowej oraz w zasadzie na kaŜdym za- 
worze układu hydraulicznego, jeśli tylko będą po temu 
odpowiednie warunki. Obecnie coraz większego zna- 
czenia nabiera problem redukcji hałasu generowanego 
przez pracującą maszynę. Oprócz tego kawitacja 

w sposób jednoznaczny przyczynia się do obniŜenia 
długotrwałości pracy zaworów hydraulicznych poprzez 
m.in. erozję kawitacyjną. Tak więc, awaria w stosun- 
kowo prostym elemencie (zaworze hydraulicznym) mo- 
Ŝe spowodować przerwanie całego procesu roboczego 
skomplikowanej maszyny i tym samym doprowadzić do 
znacznych strat, co wymusza szczegółową identyfika- 
cję kawitacji oraz przedsięwzięcie środków w celu mini- 
malizacji ryzyka jej wystąpienia. 

Prawdopodobieństwo wystąpienia kawitacji wzrasta 
wraz ze wzrostem zawartości gazu rozpuszczonego 
w oleju hydraulicznym. Ilość powietrza, jaką dany olej 
moŜe rozpuścić do osiągnięcia stanu nasycenia zaleŜy 
od warunków: ciśnienia i temperatury, w jakich zacho- 
dzi absorpcja. W zakresie ciśnień powszechnie stoso- 
wanych (do 30 MPa) obowiązuje prawo Henry’ego 
mówiące, Ŝe ilość powietrza rozpuszczonego w oleju 
jest proporcjonalna do ciśnienia. Autorzy pracy [1] do- 
konali eksperymentalnego określenia wpływu tempera- 
tury na wartość ciśnienia wydzielania się powietrza 
z oleju hydraulicznego 50 i po aproksymacji punktów 
pomiarowych opisali tę zaleŜność równaniem: 

pkaw = (4,36t + 39,13)·102                     (1) 
gdzie: 

t [oC], 

pkaw [N/m2]. 

Jak wynika z powyŜszego, dla przedziału tempe- 
ratur od 20 do 70oC, wartość ciśnienia kawitacyjnego 
zawiera się w granicach pkaw = (75÷330)·102 Pa (ciś- 
nienie bezwzględne). Jednak sama znajomość ciśnie- 
nia pkaw w praktyce nie pozwala na określenie początku 
powstawania kawitacji w konkretnym miejscu i konkret- 
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nym układzie napędowym bez przeprowadzenia po- 
miarów w punkcie, w którym zachodzi podejrzenie 
wydzielania się powietrza z oleju oraz wszystkie jego 
negatywne skutki [2, 3, 4, 5, 6, 7, 8]. Szczególnie 
naraŜone na lokalne, krótkotrwałe występowanie ka- 
witacji są układy, w których występują okresowe 
wzrosty i spadki ciśnienia, czyli jego pulsacja. Obra- 
zowo proces kawitacji przestawiono na rysunku 1 [13]. 

 
Rys.1. Fazy rozwoju i zaniku procesu kawitacji 

W układzie hydraulicznym jest wiele miejsc naraŜo- 
nych na występowanie kawitacji, m.in.: 

− kanały i szczeliny zaworów, na których występują 
duŜe miejscowe spadki ciśnień, 

− obszary ssawne pomp, 

− szybko poruszające się elementy hydraulicznych 
zespołów wykonawczych, 

− szczeliny, w których występują przecieki – uszczel- 
nienia, gniazda zaworów, gdzie duŜe prędkości 
przepływu cieczy powodują spadki ciśnienia po- 
niŜej ciśnienia kawitacji, 

− we wszystkich urządzeniach, gdzie przepływa ciecz 
przez kanały o nagle zmieniających się kształtach. 

Kawitacja zakłóca normalne warunki pracy płyno- 
wych układów mechanicznych, niszczy powierzchnie 
i elementy, a stopień ich zniszczenia uzaleŜniony jest 
od wielu czynników, m.in: prędkości przepływu czynni- 
ka, twardości materiału z którego wykonane są ele- 
menty, ciśnienia [14]. Proces powstawania kawitacji 
zaczyna się, gdy ciśnienie spada do niskich wartości. 
Polega to na pojawieniu się i wzroście pęcherzy 
w miarę stabilizowania się ciśnienia, aŜ w końcu do 
zapadania się pęcherzy (implozja gazu lub par), gdy 
ciśnienie dalej spada. Kawitacja zanika, a tym samym 
zanikają pęcherze, gdy ciśnienie rośnie (a tym samym 
maleje spadek ciśnienia na przeszkodzie). DuŜe miej- 
scowe spadki ciśnienia są przyczyną zniszczeń kawi- 
tacyjnych tzw. erozji kawitacyjnej. Rysunek 2 ilustruje 
proces kawitacji, który występuje w pompie zębatej 
i w zaworze suwakowym, pokazując jak powstaje kawi- 
tacja, wzrasta i zanika w elementach płynowych. 

a) 

 
b) 

 
Rys.2. Proces kawitacji w elementach hydraulicznych [11]: 

a) w pompie zębatej, b) w rozdzielaczu 

W wielu przypadkach, projektanci mogą zminimali- 
zować zniszczenia dokonane przez kawitację poprzez 
odpowiedni dobór materiału wyrobu. Na przykład, stal 
nierdzewna moŜe zostać wybrana zamiast aluminium 
(rys. 3).  

 
Rys.3. Stopień względnej odporności na kawitację róŜnych 

materiałów [11] 

Guma i inne elastyczne materiały równieŜ pozwa- 
lają zmniejszyć uszkodzenia kawitacyjne. Powierz- 
chnie te odbijają falę uderzeniową bez powodowania 
intensywnych zniszczeń. 
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Przykładem niekorzystnego wpływu kawitacji na ele-
menty pompy wyporowej przedstawiono na rysunku 4. 

 
Rys.4. Przykład zuŜycia kawitacyjnego – mostek rozrządczy 

na tarczy rozdzielczej pompy wielotłokowej 

Ponadto, jak juŜ wspomniano, kawitacja jest jed- 
nym z głównych źródeł dźwiękotwórczych, a występu- 
jąc nierzadko w pompach wyporowych sprawia, Ŝe 
stają się one nadmiernie hałaśliwe. Wynika z tego, Ŝe 
przez wybór pompy wyporowej projektant układu napę- 
dowego współdecyduje o problemie hałasu maszyny. 
Najbardziej hałaśliwe są pompy wielotłoczkowe osiowe 
(rys. 5). Z drugiej strony charakteryzują się one najwyŜ-
szymi sprawnościami, a takŜe maksymalnymi wartoś- 
ciami parametrów roboczych w stosunku do innego ty- 
pu pomp, są więc często stosowane w układach napędo-
wych, szczególnie gdy chodzi o układy większych mocy. 

 
Rys.5. Porównanie korygowanego poziomu ciśnienia akusty- 
cznego róŜnych typów pomp wyporowych: 1 – pompa łopat- 
kowa q = 20 cm3, z = 11, 2 – pompa zębata o zazębieniu 
wewnętrznym q = 19 cm3, z1/z2 = 11/15, 3 – pompa śrubowa 
q = 16 cm3, 4 – pompa zębata o zazębieniu zewnętrznym 
q = 22,5 cm3, z1 = z2 = 12, 5 – pompa wielotłoczkowa osiowa  
                              q = 22,7 cm3, z = 7 [9] 

2. Badania do świadczalne  

ZwaŜywszy na powyŜsze istnieje konieczność pod- 
jęcia prac badawczych nad próbą określenia początku 
powstawania kawitacji w pracującym układzie hydrau- 
licznym. Prace takie są obecnie prowadzone w wielu 
ośrodkach badawczych na całym świecie. Jako miej- 
sce szczególnie naraŜone na moŜliwość pojawienia się 
kawitacji, ze wszystkimi jej skutkami przyjmuje się 
powszechnie obszar ssania pompy wyporowej. 

Przedstawia się zatem własne badania rozpoznania 
początku zjawiska kawitacji, a więc początku wydziela- 

nia się pęcherzyków powietrza z oleju w króćcu ssaw- 
nym pompy wielotłoczkowej PTOZ2-01-40-R1 – pompy 
z wychylną tarczą oporową oraz pompy wielotłoczko- 
wej osiowej z wychylnym blokiem cylindrów PNZ-25. 
Jako hydrauliczne kryterium początku powstawania ka- 
witacji przyjęto 2% spadek wydajności badanej pompy 
w funkcji zmniejszającej się wartości ciśnienia mierzo- 
nego w króćcu ssawnym. Rejestrowano przy tym to- 
warzyszący efekt akustyczny – rysunki 6, 7, 8. 
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Rys.6. ZaleŜność wartości poziomu ciśnienia akustycznego 
Lm od ciśnienia ssania ps  przy 1500 obr./min i ciśnieniu tło- 

czenia pt = 8 MPa 

 

Rys.7.  Widmo  tercjowe  poziomu  ciśnienia  akustycznego 
pompy PTOZ2-01-40-R1; n = 1500 min-1; ciśnienie tłoczenia 
pt = 8 MPa; ciśnienie ssania ps = 0,15 MPa. Przepływ bez ka- 

witacji w kanałach pompy 

 

Rys.8.  Widmo  tercjowe  poziomu  ciśnienia  akustycznego 
pompy PTOZ2-01-40-R1; n = 1500 min-1; ciśnienie tłoczenia 
pt = 8 MPa; ciśnienie ssania ps = -0,03 MPa. Przepływ z ka- 

witacją w kanałach pompy 

Jako częstotliwość podstawową wyznaczono war- 
tość f ≈ 160 Hz dla pompy o z = 7 tłoczkach i prędkości 
obrotowej wału n = 1500 obr./min. Następnie kon- 
struowano wykres przedstawiający poziom ciśnienia 
akustycznego Lm w zaleŜności od ciśnienia ssania 
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pompy, uwzględniając pierwsze trzy składowe harmo- 
niczne widma tercjowego – rysunek 9. 
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Rys.9.  Wartość poziomu ciśnienia akustycznego  Lm  w za- 
leŜności  od  ciśnienia ssania  przy 1500 obr./min i ciśnieniu 
tłoczenia pt = 8 MPa; trzy składowe harmoniczne widma ter- 

cjowego 

Wartość wyŜszych składowych harmonicznych jest 
związana z powstawaniem i intensyfikacją kawitacji 
w badanej pompie. 

PowyŜsze spostrzeŜenia potwierdzają się równieŜ 
w przypadku pompy wielotłoczkowej osiowej z wychyl- 
nym blokiem cylindrów PNZ-25. Rysunek 10 przed- 
stawia fotografie tłoczka podczas wykonywania suwu 
ssania uzyskane w modelu symulacyjnym pompy dla 
róŜnych ciśnień p1 w króćcu ssawnym m. Kąt ϕ określa 
kąt obrotu wału pompy.  

Dodatkowo zamieszczono przebieg ciśnienia w cy- 
lindrze w czasie ruchu tłoczka (linia ciągła). Linią kres- 
kową zaznaczono wartość ciśnienia wydzielania się 
powietrza określoną za pomocą naczynia próŜnio- 
wego. 

Za pracą [10], dotyczącą pompy wielotłoczkowej 
osiowej z wychylnym blokiem cylindrów PNZ-25, moŜ- 
na stwierdzić, Ŝe: 

− podstawową przyczyną emitowanego hałasu są 
zjawiska związane z przepływem czynnika robo- 
czego (hałas pochodzenia hydraulicznego), 

− istnieje wpływ prędkości vśr przepływu osiowego 
oraz prędkości w stycznej na poziom emitowanego 

hałasu, przy γω= sinR
A2
A

v
o

t
śr  oraz rw ⋅ω= , gdzie 

odpowiednio: At – pole powierzchni przekroju po- 
przecznego cylindra tłoczka, Ao – powierzchnia 
okna wlotowego, R – promień rozmieszczenia tło- 
czków w bloku, γ – kąt wychylenia bloku cylindro- 
wego względem wału, r – promień rozmieszczenia 
okien wlotowych, ω – prędkość kątowa wału pom- 
py. Wraz ze wzrostem tych parametrów (vśr, w) roś-
nie teŜ korygowany poziom ciśnienia akustycznego. 

Ciekawą wizualizację zjawiska kawitacji zaprezen- 
towali badacze z St. Anthony Falls Laboratory z Uni- 
wersytetu w Minnesocie, USA – rysunek 11. 

 

 

Rys.10. a) wydzielanie się powietrza w cylindrze modelu sy- 
mulacyjnego pompy,  b)  wykres -  przebieg zmian ciśnienia 

w cylindrze w trakcie suwu ssania [10] 

a) 

 
b) 

 
c) 
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d) 

 
Rys.11. Wiry kawitacyjne za cylindrem zamontowanym na 
dnie tunelu wodnego przy wysokiej prędkości przepływu 
zarejestrowane przez zespół badaczy amerykańskich pod 
kierunkiem prof. Rogera Arendta z Uniwersytetu w Minne- 
socie, USA. a), b), c), d) rosnąca prędkość przepływu cieczy  
                                  (wody) w tunelu 

3. Kawitacja na kryzie  

Wizualizacja powstawania i rozwoju kawitacji na 
kryzie, której wlot jest stoŜkowy, a średnica d = 3 mm 

przedstawiona została na podstawie badań własnych 
autorów. Pomiarowi i analizie podlegał równieŜ efekt 
akustyczny towarzyszący temu zjawisku. 

Na rysunku 12a i 12b zaprezentowano kryzę przez 
którą przepływa olej hydrauliczny HL 68 o tempera- 
turze 20oC, rysunek 12a przepływ bez kawitacji (Q = 
0,00033 m3/s, vkryzy = 46,7 m/s, ∆pkryzy = 1,6 MPa), ry- 
sunek 12b przepływ z rozwiniętą kawitacją (Q = 
0,00083 m3/s, vkryzy = 117,4 m/s, ∆pkryzy = 6,5 MPa). 

Towarzyszący efekt akustyczny przedstawiony zo- 
stał na rysunku 13a i b w postaci widma tercjowego 
ekwiwalentnego poziomu dźwięku LA. Rysunek 13a 
brak kawitacji, rysunek 13b kawitacja na kryzie. 

Analiza widm tercjowych (rys. 13a i 13b) wskazuje, 
Ŝe dla przepływu bez kawitacji dominującą częstotli- 
wością jest około 250 Hz, dla której poziom ekwiwa- 
lentny LA wynosi około 75 dB. Natomiast dla przepływu 

 
Rys.12a. Przepływ bez kawitacji                    Rys.12b. Przepływ z kawitacją 

 
Rys. 13a. Widmo tercjowe poziomu dźwięku dla przypadku braku kawitacji 

 
Rys.13b. Widmo tercjowe poziomu dźwięku dla przypadku wystąpienia kawitacji na kryzie 
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z kawitacją dominująca częstotliwość wynosi około 10 
kHz, dla której poziom ekwiwalentny LA wynosi ponad 
100 dB. 

W zakresie niskich i średnich częstotliwości charak- 
ter widm z rysunku 13 a i b jest do siebie zbliŜony. 
MoŜna w nich wyróŜnić dwie dominujące częstotliwości 
o charakterze tonalnym, tj. dla około 250 i 2 kHz. 
Dodatkowo dla kawitacji w widmie wyraźnie wzrastają 
poziomy dla wysokich częstotliwości w paśmie od 
około 8k do 20k Hz. Zakres szumu wąsko pasmowego 
oraz jego poziom zaleŜy w głównej mierze od inten- 
sywności zjawiska kawitacji. 

Wyznaczono ponadto współczynnik oporów miej- 
scowych ξ dla tego rodzaju oporu. Na tej podstawie 
wyznaczono umowną krytyczną wartość liczby 
Reynolds’a, którą przyjęto jako 945. Na rysunku 14 
prezentuje się zmianę wartości współczynnika ξ w 
funkcji rosnącej wartości liczby Reynolds’a, przy czym 
w zakresie przepływu uwarstwionego współczynnik ξ 
silnie zaleŜy od liczby Reynolds’a, a w obszarze 
przepływu burzliwego jest on inwariantny od liczby 
Reynolds’a. 

PowyŜszy wykres moŜe posłuŜyć do wyznaczenia 
krytycznego, z punktu widzenia charakteru przepływu, 
natęŜenia przepływu, powyŜej którego przepływ staje 
się burzliwy lub odpowiadającej mu prędkości 
przepływu. 

4. Podsumowanie 

Z przedstawionych materiałów wynika istotny zwią- 
zek między kawitacją a efektem akustycznym, co obra- 
zuje wzrost poziomu ciśnienia akustycznego Lm wraz 
z postępującym rozwojem kawitacji – rysunek 6. 
ZauwaŜono, iŜ w miarę spadku ciśnienia w przewodzie 
ssawnym pompy (mierzonym w króćcu ssawnym) aŜ 
do wartości podciśnień, hałas emitowany wzrasta 
w duŜym zakresie o rząd 10 dB, co pozwala stwierdzić 
istnienie wyraźnego sygnału diagnostycznego sygna- 
lizującego pracę kawitacyjną pompy. Ponadto z analiz 
zamieszczonych w pracy wynika, Ŝe podczas pracy 
pompy w zakresie kawitacyjnym dominujące są wyŜ- 
sze składowe harmoniczne widma hałasu (rys. 9). 
Wskazuje to na potrzebę zapewnienia wystarczają- 
cego poziomu ciśnienia w przewodzie ssawnym pompy 
wyporowej. 

Jako przykład wizualizacji kawitacji spowodowanej 
oporem miejscowym w układzie hydraulicznym podano 
przypadek przepływu przez kryzę o stoŜkowym otwo- 
rze wlotowym (problem ten poruszony został równieŜ w 
pracy [13]). W takim przypadku aby zminimalizować 
ryzyko wystąpienia kawitacji naleŜałoby zastosować 
kaskadę kilku szeregowych oporów, tak Ŝeby wskaźnik 
kawitacji na oporze dwustopniowym był mniejszy od 
wskaźnika kawitacji na oporze jednostopniowym. 
W konsekwencji doprowadzi to do obniŜenia hałasu 
globalnego emitowanego przez układ hydrauliczny. 
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Rys.14. Zmiana wartości współczynnika oporów miejscowych ξ w funkcji liczby Reynolds’a dla przepływu przez kryzę 
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W warunkach przemysłowych wykorzystując kryterium 
akustyczne zastosowanie znajduje sonda akustyczna, 
jako przyrząd łatwy w obsłudze i dający wyniki z saty- 
sfakcjonującą dokładnością, co zostało potwierdzone 
pracą autorów [14]. 
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Zastosowanie metod sztucznej inteligencji 
do sterowania ruchem wysięgnika kombajnu chodnikowego 

S t r e s z c z e n i e 

W artykule zwrócono uwagę na złoŜoność problemu 
drąŜenia wyrobisk. Zaprezentowano koncepcję układu 
sterowania kombajnem chodnikowym, a w szczegól- 
ności automatyzacji ruchu wysięgnika. Przedstawiono 
równieŜ moŜliwości wykorzystania metod sztucznej 
inteligencji w celu optymalizacji (pod względem ener- 
gochłonności) trajektorii ruchu wysięgnika kombajnu 
chodnikowego. 
 

S u m m a r y 

Attention for complicity of roadways drivage was paid 

in the paper. A concept of roadheader control system 

and especially automation of cutter jib movement was 

presented. Also a possibility of use of artificial intelli- 

gence to optimize movement trajectory of roadheader 

cutter jib (as regards energy consumption), was given. 
 

 
1. Wprowadzenie 

Analiza postępów uzyskiwanych za pomocą kom- 
bajnów chodnikowych potwierdza, Ŝe subiektywizm 
i doświadczenie operatora maszyny decydują o wyko- 
rzystaniu moŜliwości maszyny urabiającej, a takŜe 
o niewłaściwym uŜytkowaniu, często prowadzącym do 
jej uszkodzenia.  

Rozwój maszyn dla górnictwa związany jest z ich 
unowocześnieniem poprzez wprowadzenie automatyki, 
która moŜe poprawić efektywność drąŜenia wyrobisk 
chodnikowych. Modernizacja i rozwój istniejących roz- 
wiązań mógłby przyczynić się do skrócenia czasów 
przestojów oraz serwisu, a takŜe poprawy pracy ma- 
szyny. W związku z powyŜszym w Centrum Mecha- 
nizacji Górnictwa KOMAG, w ramach projektu badaw- 
czego rozwojowego nr R03 031 02, podjęto prace 
zmierzające do automatyzacji procesu drąŜenia wyro- 
bisk korytarzowych z uŜyciem kombajnu chodniko- 
wego. Celem projektu jest opracowanie inteligentnego 
układu sterowania kombajnu chodnikowego wspoma- 
gającego operatora podczas pracy maszyny. 

2. Koncepcja układu sterowania wysi ęg- 
nikiem kombajnu chodnikowego 

Zastosowanie nowoczesnych systemów automa- 
tyki, w połączeniu z metodami sztucznej inteligencji 
moŜe umoŜliwić znaczne podniesienie wykorzystania 
potencjału technicznego kombajnu chodnikowego. 
Istnieje zatem potrzeba budowy układów wspomaga- 
jących sterowanie procesem drąŜenia. Z dotychczas- 
sowych prac badawczych wynika, Ŝe dotychczasowe 
sterowanie ruchem wysięgnika zaleŜy często jedynie 
od umiejętności i oceny operatora.  

Przykład trajektorii wysięgnika kombajnu chodniko- 
wego AM-50z przedstawiono na rysunku 1 i 2 [7]. 
Wprowadzenie układu automatyki wspomagającego 
operatora podczas drąŜenia wyrobiska, powinno przy- 

nieść istotne korzyści związane z zabezpieczeniem 
układu napędowego przed przekraczaniem dopusz- 
czalnego obciąŜenia, zmniejszeniem energochłonności 
procesu urabiania oraz zwiększeniem precyzji uzyska- 
nia zadanego profilu wyrobiska, co prowadzi do po- 
prawy efektywności drąŜenia. 

 
Rys.1. Trajektoria ruchu wysięgnika w płaszczyźnie 

przekroju poprzecznego [7] 

 
Rys.2. Trajektoria ruchu wysięgnika w płaszczyźnie 

przekroju poprzecznego chodnika [7] 
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W ramach realizowanego projektu opracowano 
algorytm określania optymalnej trajektorii ruchu głowicy 
w zaleŜności od przekroju poprzecznego wyrobiska 
oraz właściwości urabianych skał. Określono algorytm 
opisujący trajektorię ruchu końca wysięgnika, w zaleŜ- 
ności od kształtu i wymiarów zastosowanej obudowy, 
który stanowić będzie podstawę oprogramowania inte- 
ligentnego układu sterowania kombajnu chodnikowego. 

ZałoŜenia dotycz ące układu sterowania ruchem 
głowicy urabiaj ącej kombajnu chodnikowego 

Algorytm sterowania opracowano w odniesieniu do 
kombajnu chodnikowego z głowicami poprzecznymi, 
przy załoŜeniu, Ŝe urabianie odbywa się w jednorod- 
nym górotworze. Przyjęto, Ŝe początek układu współ- 
rzędnych znajduje się w osi symetrii przodka (rys. 3). 
Na potrzeby utworzonego modelu matematycznego 
wprowadzono lokalne układy współrzędnych, przedsta- 
wione na rysunku 4. 

 

Rys.3. Usytuowanie układu współrzędnych w przestrzeni 
wyrobiska [5] 

 
Rys.4. Lokalne układy współrzędnych kombajnu 

chodnikowego [5] 

3. Algorytm ustalania trajektorii ko ńca wy- 
sięgnika  

W zaleŜności od kształtu i wymiarów przekroju 
poprzecznego drąŜonego chodnika moŜliwe są róŜne 
warianty urabiania (rys. 5). 

 
Rys.5. Przykładowe trajektorie urabiania [1] 

Zadaniem algorytmu jest wyznaczenie trajektorii 
określającej połoŜenie głowic urabiających w okre- 
ślonym układzie współrzędnych. Zadanie ruchu odby- 
wa się z wykorzystaniem enkoderów zastosowanych 
w mechanizmie podnoszenia i obrotu wysięgnika.  

W pierwszym etapie następuje wprowadzenie pa- 
rametrów wejściowych. Parametry te związane są 
zarówno z przekrojem drąŜonego wyrobiska, parame- 
trami kombajnu chodnikowego, jak i warunkami eks- 
ploatacyjnymi: 

Parametry wejściowe związane z typem obudowy 
(rys. 6) to: 
− promienie krzywizny elementów odrzwi (R1, R2), 

− długości elementów odrzwi (L1, L2), 

− wysokość i szerokość profilu (W, S), 

− długości prostego odcinka elementu ociosowego 
(Z), 

− długość zakładki (C). 

 

Rys.6. Odrzwia obudowy łukowej podatnej ŁP 

Parametry wejściowe dotyczące kombajnu chodni- 
kowego (rys. 7) to:  

− parametry charakteryzujące głowicę urabiającą (l, h), 

− długości wysięgnika (Rh, Rv). 

Parametry eksploatacyjne to: 

− zabiór (z), 

− wysokość urabianej warstwy (hw). 
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Dla danych głowic, mocy ich układu napędowego, 
parametrów geometrycznych wyrobiska, określa się 
wartość wcięcia głowicy, zabiór oraz minimalną liczbę 

sekwencji ruchu wysięgnika niezbędnych do wykona- 
nia zarysu chodnika [6]. PowyŜsze parametry niezbęd- 
ne są do zdefiniowania obrysu zewnętrznego odrzwi 

 

Rys.7. Parametry wejściowe kombajnu chodnikowego 
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i stanowią podstawę do ustalenia sekwencji ruchu 
wysięgnika według zadanej trajektorii, w tym określenia 
odpowiednich kątów wychyleń wysięgnika i obrotnicy, 
w celu uzyskania parametrów wyłomu odpowiadają- 
cych wybranemu typowi obudowy. 

Drugi etap sprowadza się do zdefiniowania para- 
metrów obrotu wysięgnika w płaszczyźnie poziomej 
i pionowej, zapewniających uzyskanie zadanych se- 
kwencji ruchu. 

W celu weryfikacji wykonanych obliczeń przeprowa- 
dzono symulacje procesu drąŜenia wyrobiska. Opraco- 
wany program symulacji tego procesu, umoŜliwia ana- 
lizę pracy kombajnu chodnikowego, w tym ustalenie 
zasięgu pracy organu urabiającego oraz określenie 
granicznego połoŜenia wysięgnika dla zadanej obudo- 
wy chodnikowej (rys. 8). Symulacja komputerowa po- 
zwala równieŜ na wyznaczenie maksymalnego prze- 
kroju wyrobiska, jaki kombajn moŜe wykonać z jed- 
nego ustawienia. Przeprowadzona analiza procesu 
drąŜenia wykazała, Ŝe geometria głowic urabiających 
w konstrukcji kombajnu mogą ograniczać moŜliwość 
uzyskania zadanego przekroju wyrobiska chodniko- 
wego. Po przeprowadzonej analizie moŜna stwierdzić, 
iŜ w celu zagwarantowania poprawnego wykonania 
obrysu wyrobiska konieczna jest modyfikacja algo- 

rytmu sterowania wysięgnikiem o etap wyrównywania 
obrysu. Istotna jest takŜe rozbudowa algorytmu ruchu 
wysięgnika kombajnu chodnikowego o moduł sterowa- 
nia prędkością urabiania w sposób ograniczający prze- 
ciąŜenie i zuŜycie noŜy urabiających. 

4. Metoda poszukiwania najkrótszej drogi  
     głowicy urabiaj ącej 

W celu wyznaczenia najkrótszej drogi końca wy- 
sięgnika wyrobisko podzielono na sektory i załoŜono, 
Ŝe ruch głowicy urabiającej powinien odbywać się w 
taki sposób, aby w jednym cyklu kaŜdy z sektorów był 
urabiany jedynie raz. Zadanie poszukiwania najkrótszej 
drogi sprowadza się do rozwiązania zadania znanego 
w algorytmice jako „problem komiwojaŜera” (rys. 9).  

„Problem komiwojaŜera” definiuje się następująco: 
głowice urabiające powinny znaleźć się w n punktach, 
w taki sposób, by po powrocie do miejsca zawrębienia 
pokonały jak najmniejszą drogę. NaleŜy wyznaczyć 
więc sekwencje ruchów między punktami, aby wartość 
kryterialna (np. energochłonność, droga, czas itp.) była 
najmniejsza. Problem ten moŜna przedstawić za 
pomocą grafu pełnego, tzn. grafu o stuprocentowym 
nasyceniu krawędziowym, co oznacza, Ŝe kaŜda para 

 
Rys.8. Okno programu symulacyjnego 
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wierzchołków jest połączona krawędzią. Punkty, w któ- 
rych muszą znaleźć się głowice urabiające są wierz- 
chołkami, a drogi łączące te punkty to krawędzie 
z przypisanymi wagami związanymi z parametrem 
kryterialnym. NaleŜy wyznaczyć więc cykl Hamiltona  
o najmniejszej sumie wag krawędzi naleŜących do 
tego cyklu. 

 
Rys.9. Przykład grafu i znalezionej ścieŜki (rozwiązanie 

problemu komiwojaŜera) 

Poszukiwanie najkrótszej drogi jest algorytmem 
NP-trudnym (czas potrzeby na obliczenia rośnie wy- 
kładniczo). Nie są znane algorytmy dające dokładne 
rozwiązanie problemu w czasie wielomianowym, istnie- 
ją jednak metody dające w większości jedynie rozwią- 
zania bliskie optymalnemu. Jednym z najefektyw- 
niejszych sposobów jego rozwiązania jest zastoso- 
wanie algorytmów genetycznych, często wykorzysta- 
wanych w połączeniu z heurystycznymi.  

W przypadku poszukiwania optymalnej sekwencji 
ruchu wysięgnika, przewidywane są dalsze prace zwią- 
zane z zastosowaniem „problemu komiwojaŜera”. Pla- 
nowana jest takŜe modyfikacja programu symulacyj- 
nego o algorytmy rozwiązujące „problem komiwoja- 
Ŝera” i automatycznego doboru rodzaju trajektorii 
w zaleŜności od parametrów wejściowych. 

5. Podsumowanie  

Modernizacja układów sterowania kombajnów 
chodnikowych jest nieunikniona. W celu minimalizacji 
ryzyka w aspektach bezpieczeństwa konieczne będą 
dodatkowe działania zmierzające do wprowadzenia 
sterowania zdalnego lub automatycznego procesu 
drąŜenia wyrobiska chodnikowego. Dzięki zastoso- 
waniu w systemach sterowania algorytmów dostoso- 
wania  sekwencji  ruchu  wysięgnika  moŜna  poprawić  
 

efektywność wykorzystania potencjału technicznego 
kombajnu chodnikowego i zwiększyć bezpieczeństwo 
pracy. Zastosowanie metod sztucznej inteligencji 
otwiera drogę do dalszego rozwoju stosowanych 
układów sterowania.  
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Analiza obci ąŜeń dynamicznych przeno śników zgrzebłowych 
na podstawie bada ń w warunkach eksploatacyjnych 

S t r e s z c z e n i e 

W artykule zawarto analizę wpływu współpracy bębna 
łańcuchowego z łańcuchem na obciąŜenia dyna- 
miczne w przenośniku zgrzebłowym, opracowaną na 
podstawie badań przenośników w warunkach eks- 
ploatacyjnych. Dokonano rozróŜnienia obciąŜeń dyna- 
micznych wynikających z drgań samowzbudnych 
i drgań wymuszonych. Przed częścią analityczną 
omówiono zagadnienia związane z róŜnymi uwa- 
runkowaniami współpracy bębna i łańcucha. 
 

S u m m a r y 

Analysis of impact of interaction between chain drum 
and chain on dynamic loads in flight-bar conveyor 
made of the basis of tests of conveyors in operational 
conditions were given in the paper. Distinction of 
dynamic loads resulting from self-activated and from 
forced vibrations was made. Problems associated 
with different conditions for cooperation between the 
drum and chain were discussed before the analytical 
part. 

 

 
1. Wstęp 

Wzrost mocy przenośników zgrzebłowych, spowo- 
dował zwiększenie skali zjawisk dynamicznych zacho- 
dzących w czasie pracy. Zjawiska dynamiczne wpły- 
wają niekorzystnie na trwałość poszczególnych pod- 
zespołów przenośnika, zwłaszcza na łańcuch zgrzebło- 
wy i napędy. Stosowanie przenośników duŜej mocy 
rzędu 2÷3 MW zwiększyło skalę problemów nie tylko 
po stronie mechanicznej, ale takŜe po stronie elek- 
trycznej. W czasie rozruchu dochodzi do znacznych 
spadków napięcia sieci zasilającej. Skutkiem tego jest 
ograniczenie momentu rozruchowego silników elektry- 
cznych i utrudnienie rozruchu przenośnika.  

Rozwój napędów przenośnikowych dokonuje się 
nie tylko przez wzrost zainstalowanej mocy, ale i przez 
sposób jej przekazywania na łańcuch. Dla wysoko 
wydajnych przenośników wiodące firmy, produkujące 
maszyny dla górnictwa, proponują rozwiązania z jed- 
nostkami napędowymi, przystosowanymi do przeno- 
szenia duŜych mocy z określonym stopniem minima- 
lizacji niekorzystnego wpływu zjawisk dynamicznych, 
przede wszystkim napędy wyposaŜa się w urządzenia 
łagodnego rozruchu i wyrównywania obciąŜeń. Za naj- 
bardziej zaawansowany technicznie napęd uwaŜa się 
system CST, który ma zabudowane w przekładni 
sprzęgło wielopłytkowe pracujące przy kinematycznym 
współczynniku sprzęŜenia ciernego, a więc przy per- 
manentnym poślizgu. 

Specyfika eksploatacji węgla systemem ścianowym 
powoduje, Ŝe strumień urobku na przenośniku jest 
zmienny w czasie, zarówno pod względem ilości, jak 

i miejsca jego ładowania na przenośnik, poniewaŜ ma- 
szyna urabiająca caliznę węglową stale przemieszcza 
się wzdłuŜ trasy przenośnika. W powiązaniu ze spręŜy- 
stymi właściwościami łańcucha zgrzebłowego przesu- 
wającego urobek po trasie przenośnika za pośrednic- 
twem bębna łańcuchowego napędzanego jednostką na- 
pędową (lub dwoma jednostkami napędowymi), złoŜo- 
nym charakterem tarcia łańcucha i urobku o rynny prze- 
nośnika, przekłada się to na generowanie drgań samo- 
wzbudnych w łańcuchu, a więc i na obciąŜenia dyna- 
miczne przenośnika. Obok drgań samowzbudnych 
w przenośniku łańcuchowym mamy do czynienia takŜe 
z drganiami wymuszonymi wynikającymi z zazębiania 
się kolejnych ogniw z zębami bębna łańcuchowego.  

Celem niniejszej publikacji jest zaprezentowanie na 
podstawie dostępnych wyników badań, jakie są przebie- 
gi drgań samowzbudnych i drgań wymuszonych w wid- 
mach obciąŜeń dynamicznych trzech przenośników, 
dla których wcześniej rejestracje parametrów pracy 
wykorzystano do analizy stanów rozruchowych [3]. 

2. Zagadnienia współpracy koła ła ńcucho- 
     wego z ła ńcuchem  

Ogniwa wchodząc we współpracę z zębami koła 
łańcuchowego niekoniecznie układają się prawidłowo 
w gniazdach. Czasami utrudnia to sprasowany urobek, 
który wnika do gniazd, uniemoŜliwiając prawidłowe 
osiadanie w nich ogniw. Podczas eksploatacji przenoś- 
nika ogniwa łańcucha systematycznie i trwale wydłu- 
Ŝają się, a koła łańcuchowe podlegają procesowi zu- 
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Ŝycia, co jest przyczyną nieprawidłowej współpracy 
pary łańcuch–koło łańcuchowe. W trakcie zazębiania 
i wyzębiania, ogniwa wzajemnie się przemieszczają, 
a siła tarcia powoduje, Ŝe proces ten jest energo- 
chłonny i wpływa na sprawność pracy napędów. 
Współpraca łańcucha z kołem łańcuchowym moŜe 
wykazywać niekiedy permanentną tendencję do za- 
zębiania w pobliŜu głowy zęba i stopniowe osiadanie 
ogniw w gniazdach w trakcie obrotu. NapręŜenia 
w ogniwie, które weszło w zazębienie, w trakcie obra- 
cania koła łańcuchowego stopniowo maleją do warto- 
ści napręŜeń, jakie łańcuch ma na zbiegu z koła. Ko- 
lejne zazębiające się ogniwo przejmuje funkcję prze- 
kazywania siły pociągowej na następne ogniwa, a ob- 
ciąŜenie poprzedniego zazębionego ogniwa w związku 
z tym maleje. W zaleŜności od dokładności dopaso- 
wania ogniw do koła łańcuchowego proces redukcji siły 
w zazębionym ogniwie przebiega róŜnie. Zasadniczo 
moŜna stwierdzić, Ŝe im dłuŜsze ogniwa tym bardziej 
gwałtownie następuje redukcja siły w zazębionym 
ogniwie po wejściu we współpracę kolejnego ogniwa.  

W literaturze [1] rozróŜnia się trzy rodzaje współ- 
pracy koła łańcuchowego (gwiazdy) z łańcuchem: 
− zazębienie nominalne, 
− zazębienie normalne, 
− zazębienie specjalne. 

Zazębienie nominalne jest zazębieniem najbardziej 
poŜądanym, gdyŜ wtedy średnica podziałowa koła jest 
idealnie dopasowana do podziałki ogniwa i w czasie 
nabiegania łańcucha na koło, ogniwa poziome (torus 
ciągnący) wchodząc w zazębienie, jednocześnie styka 
się z flanką zęba ciągnącego i powierzchnią gniazda 
tego zęba. Przy tego typu zazębieniu nie występuje 
przesuwanie ogniw łańcucha w gniazdach koła. 
Sprawność współpracy koła z łańcuchem jest wtedy 
największa i zaleŜy tylko od strat energii w przegubach 
ogniw przy nabieganiu i zbieganiu ogniw z koła. 

Zazębienie normalne występuje, gdy podziałka łań- 
cucha jest większa od tej, jaką powinien mieć łańcuch 
przy aktualnej średnicy podziałowej koła. W tym przy- 
padku torus ciągnący ogniwa poziomego wchodzącego 
w zazębienie styka się z flanką zęba w punkcie wyŜej 
połoŜonym niŜ przy zazębieniu nominalnym. W trakcie 
obrotu koła następuje, więc poślizg torusa ciągnącego 
ogniwa poziomego po flance zęba aŜ do momentu, gdy 
ogniwo osiądzie w gnieździe. Występują straty energe- 
tyczne wynikające nie tylko z tarcia w przegubach ogniw, 
ale dodatkowo z tarcia torusa ciągnącego po flankach 
zębów wchodzących w zazębienie i z tarcia łańcucha 
przesuwającego się w gniazdach koła w kierunku ruchu 
łańcucha. Ruch ten jest konsekwencją poślizgu ogniwa 
ciągnącego po flance zębów w trakcie zazębiania.  

Trzeci rodzaj współpracy koła napędowego z łań- 
cuchem, czyli zazębienie specjalne dotyczy przypadku 

odwrotnego niŜ zazębienie normalne, czyli występuje, 
gdy podziałka łańcucha jest mniejsza od tej, jaką 
powinien mieć łańcuch przy aktualnej średnicy podzia- 
łowej koła. W tym przypadku stopień niedopasowania 
podziałki łańcucha do koła przypadający na liczbę 
ogniw opasujących koło nie powinien być większy niŜ 
luz ogniwa poziomego w gnieździe koła. Przy zazę- 
bieniu specjalnym torus ciągnący ogniwa poziomego 
współpracuje z zębem wychodzącym z zazębienia. 
Pozostałe zęby nie mają na flankach ciągnących 
kontaktu z ogniwami poziomymi, dopóki będące przed 
nim ogniwo poziome nie wyjdzie z zazębienia. 

Spadek sprawności zazębienia jest tym większy, im 
większe są wielkości sił w łańcuchu w punkcie zbiega- 
nia z koła i im większy jest stopień niedopasowania po- 
działki łańcucha ze średnicą podziałową koła. Napięcie 
wstępne łańcucha równieŜ odgrywa rolę w procesie 
zazębiania i ma wpływ na sprawność pracy napędów 
przenośnika, co zilustrowano na rysunku 1 [2]. 
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Rys.1. Wpływ napięcia wstępnego łańcucha na sprawność 

napędu 

Napięcie wstępne powinno jedynie zapewniać nie 
luzowanie się lub tylko nieznaczne luzowanie scho- 
dzących z koła łańcuchowego ogniw. Nadmierne na- 
pięcie wstępne jest przyczyną zmniejszenia sprawno- 
ści napędów z powodu wzrostu sił tarcia, a takŜe 
utrudnia wyzębianie się ogniw schodzących z kół 
łańcuchowych. 

Stopień niedopasowania ogniw łańcucha do gniazd 
koła napędowego rośnie z czasem, poniewaŜ w trakcie 
współpracy, na skutek zuŜycia ściernego, rośnie podział- 
ka łańcucha zaś średnica podziałowa koła maleje. Inten- 
syfikuje to proces obniŜania się sprawności współpracy 
tych elementów. Jeśli duŜemu niedopasowaniu geo- 
metrii koła i podziałki łańcucha towarzyszy jednocześ- 
nie nadmierne napięcie wstępne to sprawność współ- 
pracy koła z łańcuchem moŜe spaść poniŜej 0,7. Współ- 
praca koła z łańcuchem staje się niemoŜliwa (łańcuch 
przeskakuje), gdy stopień ich niedopasowania osiąga 
poziom, przy którym ogniwo poziome styka się z zębem 
koła wchodzącego w zazębienie na jego wierzchołku. 
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ZuŜycie kół napędowych i łańcuchów powoduje, iŜ 
oba te elementy nawet idealnie wykonane juŜ po 
stosunkowo krótkim okresie pracy zaczynają pracować 
w opisany powyŜej sposób. 

Interesujące jest zatem, jak współpraca koła łań- 
cuchowego z łańcuchem przekłada się na przebieg siły 
w łańcuchu przebiegającym w trasie przenośnika 
w pewnej odległości od napędu i jaki to ma wpływ na 
obciąŜenia jednostek napędowych. Aby te zagadnienia 
rozpoznać, wykorzystano zarejestrowane w 2002 roku 
wyniki badań trzech przenośników zgrzebłowych eks- 
ploatowanych w warunkach dołowych. 

3. Analiza charakterystyk pracy przeno śnika 

Współautor niniejszego artykułu przeprowadzał w wa-
runkach dołowych kopalni badania trzech przenośników 
zgrzebłowych, rejestrując najwaŜniejsze parametry ich 
pracy, to jest siły w łańcuchu, prędkości łańcucha, 
prędkości obrotowe silników, napięcia i moce na napę- 
dach. Siłę w łańcuchu mierzono dla kaŜdej nitki, prze- 
waŜnie na dystansie około 50 m do 15 m od napędu 
wysypowego, w stanie pracy bez urobku i z urobkiem.  

Do analizy wybrano rejestracje pracy przenośników 
z urobkiem i dokonano je pod kątem identyfikacji dy- 
namiki obciąŜeń jako dynamiki dwuźródłowej – gene- 
rowanej jako sumę obciąŜeń samowzbudnych i wy- 
muszonych. W analizowanych dalej wykresach, poszu- 
kiwano zmienności parametrów, występujących z czę- 
stotliwością odpowiadającą częstotliwości zazębienia 
i takich, którym nie moŜna przypisać wpływu zazębie- 
nia na ich powstawanie. Analizie poddano trzy prze- 
nośniki, których istotne dla omawianych zagadnień da- 
ne podano poniŜej: 

− 4HB-260; wyposaŜony w dwa napędy z prze- 
kładniami typu CST 30 z silnikami 315 kW, gwia- 
zda 6-zębna, łańcuch dwupodziałkowy kompakto- 
wy φ 46x123 + φ 42x151 pojedynczy, nominalna 
prędkość łańcucha 1,23 m/s, 

− RYBNIK-255/750; wyposaŜony w napędy dwubie- 
gowe 2x65/200 kW ze sprzęgłami elastycznymi, 
gwiazda 6-zębna, łańcuch 2x φ 30x108, nominalna 
prędkość łańcucha na I i II biegu odpowiednio 
0,322/0,978 m/s, 

− LONGWALL-800; wyposaŜony w dwa napędy po 
400 kW ze sprzęgłami Voit-Turbo o regulowanym 
napełnieniu, gwiazda 6-zębna, łańcuch 2x 
φ 34x126 , nominalna prędkość łańcucha 1,12 m/s, 

podziałki zazębienia wynosiły zatem odpowiednio: 

m274,0pZHB = , m216,0pZR = , m252,0pZL =  

Przenośnik 4HB-260, był wyposaŜony w napędy 
z przekładniami typu CST uwaŜane za najbardziej 
zaawansowane w aspekcie realizacji rozruchów, wy- 
równywania mocy i zabezpieczania przed przecią- 

Ŝeniem.. Na rysunku 2 zaprezentowano wykres prze- 
biegów siły w łańcuchu, prędkości obrotowej silnika na 
napędzie wysypowym i prędkości łańcucha w pełnym 
zakresie jednego z wykonanych pomiarów. 

Celowo nie pokazano na tym rysunku przebiegów 
wartości mocy, z uwagi na to, Ŝe nakładały się one na 
przebieg siły czyniąc rysunek nieczytelnym, a z uwagi 
na wspomniane przekładnie CST średnie wartości mo- 
cy były wyrównane i przebiegały na jednej wysokości – 
przy wartości średniej około 250 kW, co ilustruje ry- 
sunek 3.  

Natomiast wykres siły w łańcuchu daje dobry po- 
gląd na zjawiska dynamiczne w fazie rozruchowej 
i porozruchowej. TuŜ przed ruszeniem łańcucha, do 9. 
sekundy w łańcuchu występowało napięcie statyczne 
o wartości 67 kN, wynikające z napięcia wstępnego. 
W tym czasie silniki napędów przenośnika pracowały 
juŜ na prędkościach nominalnych – na wykresie poka- 
zano przebieg prędkości silnika napędu wysypowego. 
W 9. sekundzie włączone zostały sprzęgła w prze- 
kładniach CST. Siła w łańcuchu w czasie około 2 s 
wzrosła do 310 kN, by następnie w ciągu 1,5 s zmaleć 
do 200 kN. Dalej obserwujemy zjawisko „falowania” 
siły w łańcuchu o okresie około 1,5 s, przy czym na ten 
przebieg nałoŜone są równieŜ pulsacje siły o znacznie 
krótszym okresie. Zjawisko falowania o okresie 1,5 s 
ma do około 22 s charakter gasnący, a po 22 s 
amplituda wartości sił (róŜnica pomiędzy sąsiednimi 
maksymalnymi i minimalnymi wartościami sił) stabili- 
zuje się w zakresie około 20 kN.  

Na przebieg zmienności siły w łańcuchu o często- 
tliwości około 1,5 s z pewnością nie ma wpływu 
współpraca łańcucha z bębnem łańcuchowym. Mamy 
tu do czynienia z generowaniem drgań samowzbud- 
nych w wyniku przekazywania siły pociągowej na 
łańcuch o określonych cechach spręŜystości, przy jed- 
nocześnie występującej złoŜonej sile tarcia elementów 
tego łańcucha i transportowanego urobku o rynny trasy 
przenośnika. Jak wspomniano, na analizowanym wy- 
kresie siły, moŜna dostrzec równieŜ pulsacje wartości 
siły o mniejszej amplitudzie ale o znacznie większej 
częstotliwości. Pulsacje te zostaną przeanalizowane 
na rysunku 3, który zawiera przykładowy wycinek 
wykresu z rysunku 2 w przykładowym przedziale czasu 
od 24 do 26 sekundy. Na wykresie tym dodatkowo 
zilustrowano przebieg mocy na napędzie wysypowym, 
a rezygnowano z ilustracji prędkości obrotowej silnika, 
dobrze widocznej na poprzednim wykresie. 

Według tego wykresu średnia prędkość łańcucha 
na napędzie wysypowym wynosiła v = 1,23 m/s, skąd 
moŜna obliczyć częstotliwość zazębienia: 

s
1

48,4
274,0
23,1

p
v

f
ZHB

HB ===  
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Rys.2. Wykres parametrów pracy przenośnika 4HB-260 

Siła w łańcuchu Moc nap. wysypowego 

Prędkość łańcucha [*100] 

 
Rys.3. Fragment zarejestrowanych parametrów według rysunku 2 dla przenośnika 

4HB-260 

 

Siła w łańcuchu 

Prędkość łańcucha [*100] 
Moc nap. zwrotnego 

Moc nap. wysypowego 

 
Rys.4. Wykres parametrów pracy przenośnika RYBNIK 255/750 
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Siła w łańcuchu 

Moc nap. wysypowego Prędkość łańcucha [*100] Moc nap. zwrotnego 

 

 
Rys.5. Fragment wykresu według rysunku 4 dla przenośnika RYBNIK 255/750 

 

Rys.6. Wykres parametrów pracy przenośnika LONGWALL-800 
 

Moc nap. wysypowego 
Moc nap. zwrotnego 

Siła w łańcuchu 

Prędkość łańcucha [*100] 

 

 
Rys.7. Fragment wykresu według rysunku 6 dla przenośnika LONGWALL-800 
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Analizując przebieg zmienności siły w łańcuchu 
i mocy na napędzie wysypowym moŜemy dostrzec, Ŝe 
w kaŜdej sekundzie następuje około 4,5 cykla zmien- 
ności tych parametrów. A zatem zmienności te wy- 
woływane są współpracą bębna łańcuchowego z łań- 
cuchem, poniewaŜ ilość cykli jest zgodna z obliczoną 
częstotliwością zazębienia. W analizowanej rejestracji 
parametrów pracy przenośnika 4HB-260, amplituda 
wahań siły w łańcuchu o częstotliwości zgodnej z czę- 
stością zazębienia wynosiła około 15 kN, natomiast 
amplituda wahań mocy na napędzie wysypowym, rów- 
nieŜ zgodnych z częstotliwością zazębienia, wynosiła 
140 kW. Średnia zarejestrowana moc na napędzie 
wysypowym wynosiła 250 kW.  

W przypadku dwu kolejnych analizowanych prze- 
nośników, korzystając ze znajomości prędkości łańcu- 
cha, które są zarejestrowane na wykresach i znajo- 
mości podziałek zazębienia, moŜliwe jest określenie 
częstotliwości zazębienia. RównieŜ i w tych przykła- 
dach stwierdzić moŜna zgodność częstotliwościową 
przebiegu siły w łańcuchu i mocy na napędach z czę- 
stotliwością zazębienia. Częstotliwości zazębienia 
zgodnie z odczytanymi wartościami prędkości na 
rysunkach 5 i 7 wynoszą:  

− dla przenośnika RYBNIK: 

s
1

35,4
216,0
94,0

p
v

f
ZR

ZR ===  

− dla przenośnika LONGWALL: 

s
1

36,4
252,0
10,1

p
v

f
ZL

L ===  

Jak moŜna zauwaŜyć na podstawie wykresów na 
rysunkach 5 i 7, obliczone częstotliwości są zgodne 
z częstotliwościami przebiegów wartości sił w łańcu- 
chach i mocy na poszczególnych napędach. W przy- 
padku tych przenośników zjawiska falowe wynikające 
z drgań samowzbudnych są mniej widoczne (rys. 4 
i 6), aczkolwiek w dalszym ciągu moŜna je rozpoznać, 
natomiast drgania krótkookresowe wynikające ze 
współpracy koła łańcuchowego z łańcuchem są do- 
minujące. ZauwaŜmy, Ŝe amplituda wartości siły w łań- 
cuchu dla tych drgań jest w obu przykładach znacznie 
większa niŜ amplituda w przypadku przenośnika HB-
260, która wynosi około 15 kN (rys. 3). Dla przenośnika 
RYBNIK wynosi średnio 40 kN, a dla przenośnika 
LONGWALL 90 kN. ZróŜnicowanie to ma przyczyny 
w róŜnych wartościach napięć statycznych wynikają- 
cych z napięć wstępnych łańcuchów oraz w róŜnych 
mocach napędów poszczególnych przenośników. Na 
rysunkach 4 i 6 moŜna odczytać napięcia wstępne na 
poziomie 290 kN dla przenośnika RYBNIK oraz 180 kN 
dla przenośnika LONGWALL. A zatem moŜna wyciąg- 
nąć wniosek, Ŝe nadmierne napięcie statyczne łańcu- 
cha wzmaga niekorzystne oddziaływania dynamiczne 
w przenośniku zgrzebłowym. 

4. Wnioski 

Rejestracje parametrów pracy przenośników, jakie 
wykorzystano w niniejszym artykule pierwotnie doty- 
czyły głównie zjawisk zachodzących podczas rozruchu 
i pracy ustalonej przenośników wyposaŜonych w róŜne 
systemy napędowe, jednak pozwoliły one równieŜ na 
ocenę wpływu współpracy gwiazda-łańcuch na prze- 
bieg obciąŜeń dynamicznych wynikających z zazębia- 
nia łańcucha z kołem łańcuchowym i obserwację prze- 
biegu drgań samowzbudnych w analizowanych prze- 
nośnikach. 

Współpraca bębna łańcuchowego z łańcuchem 
wpływa na generowanie wymuszonych obciąŜeń dyna- 
micznych w podzespołach przenośnika o częstotli- 
wości zgodnej z częstotliwością zazębienia łańcucha 
z kołem łańcuchowym, co zostało potwierdzone dla 
wszystkich trzech analizowanych przenośników. Ob- 
ciąŜenia te stanowią charakterystyczną część składo- 
wą widma obciąŜeń dynamicznych przenośnika obok 
obciąŜeń wynikających z drgań samowzbudnych. Wa- 
hania wartości siły w łańcuchu oraz wartości mocy 
rejestrowanej na napędzie wysypowym mające swe 
uwarunkowania we współpracy łańcucha z kołem 
gwiazdowym, wielkości napięcia statycznego łańcucha 
i wielkości mocy napędu są znaczne. W zaprezen- 
towanych przykładach amplituda wartości mocy na na- 
pędach wysypowych osiągała nawet około 50% war- 
tości średniej generowanej mocy przez dany napęd.  

Na zaprezentowanych wykresach moŜna zauwa- 
Ŝyć, Ŝe nadmierne napięcie statyczne łańcucha wyni- 
kające z napięcia wstępnego, wzmaga niekorzystne 
oddziaływania dynamiczne w przenośniku zgrzebło- 
wym. Warto to mieć na uwadze uŜytkując przenośnik. 
Często bowiem preferowany jest pogląd, Ŝe większe 
napięcie wstępne niŜ jest określone przez producenta 
nie powinno negatywnie wpływać na pracę przenoś- 
nika i Ŝe zapewnia dłuŜsze okresy eksploatacyjne 
pomiędzy kolejnymi regulacjami napięcia łańcucha. 
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Rozwój konstrukcji zgrzebeł przeno śników 
i perspektywy dalszych prac rozwojowych 

S t r e s z c z e n i e 

W artykule opisano rozwój konstrukcji zgrzebeł. 
Przedstawiono pokrótce zmiany, jakie nastąpiły 
w ciągu kilkudziesięciu lat. Efektem rozwaŜań są 
przewidywane dalsze kierunki prac nad udoskonale- 
niem ich konstrukcji. 
 

S u m m a r y 

Development of design of flight bars was described in 
the paper. Changes that happened within last ten or 
so years were shortly presented. Predicted further 
directions of work on improvement of design are the 
result of discussion. 
 

 
1. Wprowadzenie 

Narastająca koncentracja wydobycia węgla kamien- 
nego, skutkująca zmniejszaniem liczby czynnych 
przodków ścianowych oraz zwiększeniem ich czynnej 
długości sprawia, Ŝe bardzo istotnym problemem staje 
się dobór odpowiednich maszyn w procesie mechani- 
zacji wyrobiska ścianowego. Przenośniki zgrzebłowe, 
ścianowy jak i podścianowy odgrywają istotną rolę 
w tym procesie, jako element zapewniający ciągłe od- 
stawienie urobku ze ściany, i okolic skrzyŜowania 
ściany z chodnikiem podścianowym. Spełnienie wymo- 
gów bezpiecznego uŜytkowania przenośnika zgrzebło- 
wego wiąŜe się ściśle z kontrolą jego stanu technicz- 
nego i oceną stopnia zuŜycia poszczególnych jego 
elementów.  

W czasie transportu urobku za pomocą przenoś- 
nika zgrzebłowego, kluczową rolę odgrywają zgrzebła, 
które są elementami wprawiającymi w ruch urobek 
znajdujący się w rynnie przenośnikowej, a równocześ- 
nie są waŜnym elementem przenośnika, od którego 
w duŜym stopniu zaleŜy bezawaryjne i ekonomiczne 
wydobycie. 

2. Rozwój konstrukcji zgrzebeł  

Konstrukcja zgrzebła przez kolejne lata od momen- 
tu wprowadzenia do kopalń przenośników zgrzebło- 
wych ulegała diametralnej zmianie, choć istota ich 
pracy jest niezmienna do dziś. 

Jedno z pierwszych zgrzebeł stosowane w prze- 
nośnikach zgrzebłowych z jedną nitką łańcucha typu 
łubkowego przedstawiono na rysunku 1. Między od- 
gięte końce płytek (a) łańcucha wstawia się zgrzebło 
(b) wykonane z płaskownika i przytwierdza się za po- 
mocą śrub lub nitów (c). 

Inne rozwiązanie przedstawia rysunek 2. Zgrzebła 
(s) w postaci staliwnych skrzydeł są nałoŜone na wy- 
dłuŜone i nagwintowane wałki (w) przegubów łańcucha.  

Tego rodzaju system był stosowany ponad pół 
wieku temu na zlikwidowanej w 1993 roku KWK 
„Prezydent” w Chorzowie. 

 
Rys.1. Zgrzebło mocowane do łańcucha łubkowego [2].  

 
Rys.2. Zgrzebło w kształcie dwóch skrzydeł 

Model ten ukierunkował dalsze prace w dziedzinie 
transportu urobku ze ściany, i szybko został wyparty 
przez system z dwiema nitkami łańcucha ogniwowego 
(rys. 3). Pierwsze zgrzebła w tego typu przenośnikach 
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wykonywane były z grubych kątowników lub z dwu- 
teowników (rys. 4a, i b). Do łańcucha zgrzebło takie 
było mocowane za pomocą pary łubków (rys. 3b) o ra- 
mionach wygiętych względem siebie pod kątem 90o. 
Łubki nakłada się z obu stron zgrzebła (a) i skręca się 
śrubą (c). Drugie końce łubków zakłada się na pozio- 
me ogniwo łańcucha i skręca się śrubą (d). W taki spo- 
sób powstaje proste połączenie zgrzebła z łańcuchem. 
Wadą tego typu zgrzebeł są łubki, które często ulegają 
urwaniu. Zaowocowało to zgrzebłami odlewanymi z ele- 
mentami pozwalającymi zamocować je do łańcucha.  

 
Rys.3. Zgrzebło firmy Eickhoff mocowane do łańcucha 

ogniwowego 

 
Rys.4. Rodzaje zgrzebeł z kształtowników 

Ściany, w których były stosowane takie rozwiązania 
nie były zbyt długie, a wydajności rzędu 40 do 100 t/g. 
Szerokości rynien między 300 mm a 500 mm, nato- 
miast moce silników instalowanych w tego typu maszy- 
nach nie przekraczały 40 kW.  

Wzrost wydajności ze ściany wymusił na produ- 
centach maszyn górniczych zwiększenie mocy zainsta- 
lowanej w tych maszynach, oraz zwiększanie gabary- 
tów. Związane jest z tym coraz większe obciąŜenie, 
które zgrzebło musi przenosić. 

Nowe konstrukcje zgrzebeł to masywne korpusy 
z profilowanymi gniazdami pod ogniwa łańcucha, oraz 
końcówki dopasowane do wewnętrznych powierzchni 
bocznych profilowanych ścianek rynny przenośnika. 
Pierwsze tego typu zgrzebła były odkuwane jako jed- 
nokierunkowe, co sprawiało konieczność odpowied- 
niego zamontowania w stosunku do kierunku odstawy 
(rys. 5).  

Dopiero kolejne lata przyniosły zmiany w ich kon- 
strukcji, co zaowocowało obecnie stosowanymi zgrze- 
błami, umoŜliwiającymi odstawę w obu kierunkach. 
Prosta konstrukcja zgrzebła przez dziesiątki lat prze- 
chodziła zmiany, które z prostego kształtownika zrobiły 

z niej element o skomplikowanym kształcie. Występu- 
jące w zgrzeble pochylenia, czopy ustalające, wypusty 
i gniazda pod ogniwa łańcucha sprawiły, Ŝe jest to do- 
syć drogi element przenośnika. Wzrost długości ścian 
spowodował zwiększenie zapotrzebowania na zgrze- 
bła, a ich produkcją w Polsce zajmuje się kilka kuźni. 
Odlewane zgrzebła wyparły całkowicie zgrzebła wyko- 
nywane z profilów, i ciągle przechodziły kolejne zmiany 
konstrukcyjne. 

Rys.5. Szkic zgrzebła jednokierunkowego 

Nowoczesne zgrzebło jest zbudowane z dwóch 
części, górnej (obejmy) i dolnej ( korpusu), które po 
zmontowaniu obejmują umieszczone w specjalnie wy- 
profilowanych gniazdach poziome ogniwa łańcucha. 
Obydwie części są łączone za pomocą śrub (rys. 6). 

 
Rys.6. Szkic zgrzebła uniwersalnego 

3. Kierunki przyszło ściowe prac  

NaleŜałoby sobie zadać pytanie czy obecna kon- 
strukcja zgrzebła moŜe ulec dalszym zmianom. Na 
chwilę obecną wydaje się być optymalnym rozwiąza- 
niem dla zadania, które realizuje. Postęp techniczny 
wymusza jednak dalsze prowadzenie prac i udosko- 
nalanie tych elementów. 

Masywne korpusy nowoczesnych zgrzebeł radzą 
sobie z wymaganiami, jakie są im stawiane, niestety 
zgrzebła są elementami, w których występuje inten- 
sywne zuŜycie cierne, wynikające z charakteru pracy, 
jaką wykonują. Generuje to związane z tym procesem 
potrzeby ciągłej kontroli stanu technicznego zgrzebeł. 
W przypadku stwierdzenia znacznego zmniejszenia 
długości, do chwili osiągnięcia tak zwanego kryterium 
zuŜycia ciernego, naleŜy bezwzględnie wymienić 
zgrzebło na nowe. ZlekcewaŜenie tego faktu moŜe 
doprowadzić do wypadania zgrzebeł z rynny przenoś- 
nika podczas jego pracy. W takim przypadku moŜe 
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dojść do uszkodzenia elementów konstrukcji prze- 
nośnika, lub moŜe dojść do zagroŜenia bezpieczeń- 
stwa pracujących w ścianie ludzi. 

Postęp techniczny, a w szczególności rozwój elek- 
troniki i metod pomiarowych oraz techniki cyfrowego 
przetwarzania danych, daje moŜliwość prowadzenia 
klasyfikacji czasu i warunków pracy zgrzebeł przenoś- 
nikowych. Zgromadzenie podstawowych danych o wy- 
robisku oraz wprowadzenie, danych z odczytów po- 
miarowych przeprowadzanych w trakcie eksploatacji 
ułatwiłoby wstępne oszacowanie czasu pracy zgrzebła 
podczas jego doboru do przenośnika, w danych wa- 
runkach górniczo-geologicznych. Sklasyfikowanie i od- 
powiednie przedstawienie takich danych powinno 
w znacznym stopniu usprawnić pracę oddziałów ener- 
gomaszynowego i gospodarki materiałowej w zakresie 
dotyczącym przenośników zgrzebłowych. W najbliŜ- 
szym czasie przewiduje się stworzenie odpowiedniej 
bazy danych w tym zakresie. 

Przez szereg lat stosowania zgrzebeł ich kształt się 
stopniowo zmieniał do obecnego. Zapewne nowsze 
rozwiązania przyniesie dalsza praca nad tymi ele- 
mentami przenośników. TakŜe rozwój inŜynierii mate- 
riałowej (nowe materiały) równieŜ wpłynie na dalsze 
prace nad postacią konstrukcyjną i parametrami 
zgrzebeł. Z pomocą przychodzi równieŜ komputerowe 
wspomaganie projektowania. 

Odpowiednie zamodelowanie zgrzebła i poddanie 
go symulacjom w programach analitycznych moŜe 
podpowiedzieć, czy i jak trzeba zmienić jego konstruk- 
cję i w których miejscach naleŜy tego dokonać. 
Przykładowy model zgrzebła wykonanego techniką 3D 
przedstawiono na rysunku 7.  

 
Rys.7. Trójwymiarowy model zgrzebła 

Tak stworzony model moŜna wykorzystać do 
zbudowania na nim siatki, która po odpowiednio za- 
modelowanym obciąŜeniu, z uwzględnieniem zjawisk 
dynamicznych i tribologicznych, pozwoli zobrazować 
napręŜenia występujące w zgrzeble, deformacje, prze- 
biegi momentów zginających, sił normalnych i tnących.  
 

Przedstawienie wyników w dowolnym przekroju, po- 
zwoli na zweryfikowanie gabarytów w poszczególnych 
przekrojach i pozwoli je zoptymalizować. Następstwo 
tego typu analiz pozwoli na zmniejszenie masy goto- 
wego wyrobu, a co za tym idzie zredukowanie kosztów 
poniesionych podczas produkcji. Wykonanie tego typu 
badań firma TAGOR S.A. ma zamiar przeprowadzić 
w najbliŜszym czasie. 

Rysunek 8 obrazuje poziom skomplikowania kon- 
strukcji przykładowego zgrzebła obecnie stosowanego. 
Widoczna jest dość duŜa liczba płaszczyzn pochylo- 
nych, zmiany grubości przekroju elementu, złoŜony 
kształt gniazd, czopów i powierzchni dystansowych. 

 
Rys.8. Zestawienie elementów przykładowego kompletnego 
zgrzebła  obrazujące  skomplikowaną  jego postać konstruk- 

cyjną 
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Identyfikacja parametrów techniczno-ruchowych przen ośników ta śmowych 
z wykorzystaniem mobilnego systemu pomiarowego 

S t r e s z c z e n i e 

W artykule przedstawiono moŜliwości mobilnego, 
bezinwazyjnego układu pomiarowego, stanowiącego 
wraz ze specjalistycznym oprogramowaniem element 
systemu identyfikacji parametrów pracy przenośników 
taśmowych. Zadaniem tego systemu, opracowywa- 
nego w Katedrze Maszyn Górniczych, Przeróbczych 
i Transportowych AGH oraz przetestowanego w wa- 
runkach przemysłowych w O/ZG Rudna, jest ocena 
parametrów pracy układów napędowo-napinających 
przenośników taśmowych, identyfikacja parametrów 
techniczno-ruchowych stosowanych podzespołów oraz 
weryfikacja algorytmów obliczeniowych stosowanych 
podczas procesu projektowania. 
 

S u m m a r y 

Possibilities of mobile, non-invasive measuring 
system, which together with specialistic software 
makes the system for identification of operational 
parameters of belt conveyors, were presented in the 
paper. Assessment of operational parameters of 
driving-and-tensioning systems of belt conveyors, 
identification of technical-and-operational parameters 
of subassemblies as well as verification of calculation 
algorithms are the tasks of that mobile system 
developed in the Department of Mining, Dressing and 
Transport Machines at AGH University of Technology 
and tested in industrial conditions in “Rudna” Mining 
Plant. 
 

 
1. Wstęp 

Optymalizacja konstrukcji i parametrów pracy prze- 
nośników taśmowych wymaga ciągłego doskonalenia 
algorytmów obliczeniowych, a zwłaszcza stosowania 
wiarygodnych wartości danych dotyczących parame- 
trów techniczno-ruchowych elementów i podzespołów 
projektowanego przenośnika. KaŜdy model obliczenio- 
wy powinien zostać poddany weryfikacji, przeprowadzo- 
nej w ograniczonym zakresie w warunkach laboratoryj- 
nych lub teŜ bardziej dokładnej, dokonanej w trakcie 
badań przemysłowych łącznie z identyfikacją parame- 
trów pracy urządzenia podczas jego normalnej pracy. 

Celem niniejszego artykułu jest przedstawienie mo- 
Ŝliwości mobilnego, bezinwazyjnego układu pomiaro- 
wego, stanowiącego wraz ze specjalistycznym opro- 
gramowaniem element systemu identyfikacji parame- 
trów pracy przenośników taśmowych. Zadaniem tego 
systemu, opracowywanego w Katedrze Maszyn Górni- 
czych, Przeróbczych i Transportowych AGH oraz prze- 
testowanego w warunkach przemysłowych w O/ZG 
Rudna, jest ocena parametrów pracy układów napędo- 
wo-napinających przenośników taśmowych, identyfika- 
cja parametrów techniczno-ruchowych stosowanych 
podzespołów oraz weryfikacja algorytmów obliczenio- 
wych stosowanych podczas procesu projektowania [9]. 

2. Mobilny układ pomiarowy 
2.1. Stosowane metody pomiarów podstawowych  
        parametrów ruchowych przeno śników ta śmo- 
        wych  

Do podstawowych parametrów pracy przenośników 
taśmowych, identyfikowanych na podstawie badań 
przemysłowych zalicza się [10]:  

− moc czynną i prądy pobierane przez silniki ukła- 
dów napędowych przenośnika oraz spadki napięć 
w elektroenergetycznej sieci zasilającej, 

− prędkości taśmy w wybranych punktach trasy 
przenośnika, 

− prędkości liniowe płaszczy bębnów i krąŜników, 

− siły występujące w taśmie przenośnika, 

− siły występujące w układzie zlinowania systemu 
napinającego taśmę, 

− momenty napędowe silników, 

− prędkości obrotowe wałów silników i przekładni, 

− przemieszczenia wózków napinających, 

− wydajność chwilową przenośnika, 

− przyspieszenia drgań elementów konstrukcyjnych, 

− poziom emitowanego hałasu. 

Do pomiaru wielkości elektrycznych stosuje się zin- 
tegrowane przetworniki analogowo-cyfrowe lub prze- 
tworniki prądowe i napięciowe wraz z odpowiednimi 
przekładnikami. 

Pomiar prędkości taśmy odbywać się moŜe za po- 
mocą prądniczek tachometrycznych, enkoderów reje- 
strujących przemieszczenie taśmy lub czujników foto- 
elektrycznych rejestrujących odbite impulsy świetlne 
pochodzące od elementów wirujących, kontaktujących 
się bezpośrednio z taśmą przenośnika. Czujniki foto- 
elektryczne są wykorzystywane takŜe do pomiaru 
prędkości obrotowych wałów silników i przekładni. 

Ze względu na brak moŜliwości bezpośredniego po- 
miaru sił występujących w taśmie przenośnika, pomia- 
ru dokonuje się pośrednio, mierząc siły występujące 
w zespołach lub elementach, które bezpośrednio 
współpracują z taśmą. Najczęściej mierzy się siłę reak- 
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cji na podporze osi bębna zrzutowego (pomiar siły w 
taśmie nabiegającej) oraz siłę w linie układu napinania 
taśmy (pomiar siły w taśmie zbiegającej). 

Identyfikacja masy urobku znajdującego się na taś- 
mie odbywa się za pomocą tensometrycznych wag 
taśmociągowych albo z wykorzystaniem optycznych, 
ultradźwiękowych oraz izotopowych czujników do po- 
miaru strugi urobku na przenośniku. 

Na podstawie zmierzonych wielkości podstawo- 
wych moŜliwe jest wyznaczenie pozostałych parame- 
trów pracy przenośnika, takich jak: 

− główne opory ruchu przenośnika, 

− współczynnik oporów ruchu, 

− prędkość przemieszczania się fali spręŜystej 
w taśmie, 

− udarowy i dynamiczny moduł spręŜystości taśmy, 

− siły obwodowe na bębnach napędu przenośnika, 

− wartości poślizgów niespręŜystych na bębnach 
napędowych, 

− współczynnik tarcia między taśmą a powierzchnią 
bębnów napędowych, 

− sprawność napędu, 

− rzeczywisty współczynnik bezpieczeństwa taśmy. 

2.2. Koncepcja mobilnego stanowiska pomiarowego 

Podczas projektowania układu pomiarowego prze- 
znaczonego do badań przemysłowych przenośników taś-  

mowych przyjęto załoŜenie mobilności i bezinwazyj- 
ności stanowisk pomiarowych. Mobilność stanowisk 
umoŜliwia ich instalację na przenośniku w dniu pomia- 
rów i przygotowanie do rejestracji danych w czasie 2-3 
godzin (instalacja aparatury pomiarowej, czujników, re- 
jestratorów, sprawdzenie poprawności działania torów 
pomiarowych). Natomiast bezinwazyjność układu po- 
miarowego zapewnia, Ŝe Ŝaden z elementów wyposa- 
Ŝenia przenośnika nie zostanie zmodyfikowany lub za- 
mieniony oraz Ŝe badany przenośnik taśmowy w dowol-
nej chwili moŜe podjąć swoje standardowe zadanie 
transportowe. Ponadto przyjęto załoŜenie do projektu, 
Ŝe wszystkie mierzone wielkości fizyczne będą rejestro-
wane jednocześnie oraz, Ŝe kaŜdy z punktów akwizycji 
danych układu pomiarowego będzie zasilany autono- 
micznie. 

2.3. Opis stanowisk pomiarowych 

Przedstawiona powyŜej koncepcja mobilnego ukła- 
du pomiarowego przenośników taśmowych została 
zrealizowana i wraz z odpowiednimi procedurami rea- 
lizacji pomiarów i analizy wyników wykazała pełną 
przydatność w czasie pomiarów wykonywanych w wa- 
runkach kopalń podziemnych [5]. 

Przedstawiony na rysunku 1 układ pomiarowy obej- 
muje trzy stanowiska rejestrujące sygnały pomiarowe 
(R1, R2, R3) podczas rozruchu, pracy ustalonej przy 
zmiennym obciąŜeniu oraz w czasie hamowania prze- 
nośnika. 

 

 

R1

 
R2

 

R3

 

 

 

 

 
Rys.1. Elementy wyposaŜenia mobilnego układu pomiarowego 
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2.3.1. Stanowisko pomiarowe R1 

Stanowisko pomiarowe R1, którego schemat poka- 
zano na rysunku 2 jest lokalizowane na trasie prze- 
nośnika taśmowego, oddalone od bębna wysypowego 
na odległość około 2/3 całkowitej długości przenośnika. 
Odległość ta umoŜliwi rejestrację prędkości rozchodze- 
nia się fali spręŜystej w taśmie górnej i dolnej. 

W skład wyposaŜenia stanowiska wchodzi: skrzynia 
z autonomicznym układem zasilania i rejestratorem do 
akwizycji danych oraz bramka do montaŜu czujników 
przemieszczenia taśmy (rys. 3) i grubości strugi nada- 
wy na taśmie przenośnika (rys. 4). 

Podczas pomiarów rejestrowano: 

− xg - przemieszczenie taśmy górnej [m], 

− vg - prędkość taśmy górnej [m/s], 

− xd - przemieszczenie taśmy dolnej [m], 

− vd - prędkość taśmy dolnej [m/s], 

− gw - grubość warstwy materiału transportowanego 
[m]. 

Na podstawie parametrów zmierzonych na stano- 
wisku R1 i R2 wyznacza się: 

− vsg, vsd - prędkość rozchodzenia się fali spręŜy- 
stej w taśmie górnej (obciąŜonej) i dolnej przenoś- 
nika [m/s], 

− E - udarowy moduł spręŜystości taśmy [kN/m], 

− F - przekrój strugi transportowanego materiału 
[m2], po zmierzeniu kąta usypu materiału na taśmie, 

− Qv - wydajność objętościową przenośnika [m3/h], 

− Qm - wydajność masową przenośnika [t/h], po 
wyznaczeniu gęstości nasypowej nosiwa, 

− qu - jednostkowe obciąŜenie przenośnika urob- 
kiem [kg/m]. 

2.3.2. Stanowisko pomiarowe R2 

Stanowisko pomiarowe R2, zaprezentowane na 
rysunku 5 znajduje się w rejonie stacji napędowej i na- 
pinającej. WyposaŜenie stanowiska stanowi skrzynia 
z układem zasilania, komputer pomiarowy, czujniki do 
pomiaru siły w taśmie i linie, zestaw czujników prędko- 
ści taśmy oraz optyczne czujniki prędkości obrotowych.  

Podczas pomiarów istnieje moŜliwość obserwacji 
i rejestracji zmian następujących parametrów: 

− xA,xB - przemieszczenie taśmy na stanowisku A i 
B [m], 

− vA,vB - prędkość taśmy na stanowisku A i B [m], 

− xl - przemieszczenie liny w układzie napinania 
taśmy [m], 

− vl - prędkość liny w układzie napinania [m/s], 

− SL - siła w nieruchomej linie układu napinania 
taśmy [kN], 

− RA,RB - siły reakcji na bębnach odchylających 
układu pomiarowego A, B [kN], 

− n - prędkości obrotowe wałów silników napędo- 
wych, wałów szybkobieŜnych przekładni lub bębna 
[obr./min]. 

Na podstawie zmierzonych parametrów wyznacza 
się: 

− STA,STB - siły w taśmie na stanowisku A i B, czyli 
w rejonie nabiegania i zbiegania taśmy z bębnów 
napędowych [kN], 

− KA,KB - napręŜenia w taśmie przenośnikowej 
[kN/m], 

− P - siłę napędową (obwodową) na bębnach napę- 
dowych, równowaŜącą opory ruchu przenośnika W 
[kN], 

− M - moment napędowy w zespołach napędowych 
wyposaŜonych w sprzęgła hydrodynamiczne firmy 
VOITH [Nm], 

− N - moc napędu [kW], 

− xw - skok wózka napinającego taśmę [m], 

− vw - prędkość wózka napinającego taśmę [m/s], 

− η - sprawność układu napinającego. 

2.3.3. Stanowisko pomiarowe R3 

Stanowisko pomiarowe R3, przedstawione na ry- 
sunku 10, jest zlokalizowane w rozdzielni elektrycznej, 
gdzie są rejestrowane następujące parametry elek- 
tryczne: 

− U - napięcie fazowe dla silnika głównego [V], 

− I - natęŜenie fazowe prądu dla wybranych silników 
[A]. 

Na podstawie pomiarów tych parametrów wyzna- 
cza się: 

− U – napięcia skuteczne [V], 

− I – prądy skuteczne [A], 

− N - moc elektryczną układu zasilania silników [kW], 

oraz, po uwzględnieniu wybranych parametrów zmie- 
rzonych z wykorzystaniem rejestratora R2: 

− Me - moment elektryczny silników [Nm], 

− η - sprawność układu napędowego. 

2.4. Synchronizacja w ęzłów akwizycji danych 

Z kaŜdym stanowiskiem pomiarowym (R1, R2, R3), 
związany jest rejestrator sygnałów pomiarowych. Ze 
względu na duŜe odległości pomiędzy poszczególnymi 
węzłami pomiarowymi, sięgające kilku tysięcy metrów, 
powstał istotny problem synchronizacji rejestrowanych 
sygnałów. Rozwiązano go przy uŜyciu specjalnie skon- 
struowanego, urządzenia synchronizującego, zwanego 
synchronizatorem.  

Synchronizator słuŜy do synchronizacji czasowej 
wielu cyfrowych urządzeń rejestrujących dowolnego ty- 
pu poprzez zapis wygenerowanego znacznika czaso- 
wego. Dzięki temu moŜliwe jest włączanie rejestrator- 
rów w dowolnej kolejności. Pomiary dokonywane przez 
urządzenia rejestrujące są synchronizowane w trakcie 
obróbki danych pomiarowych.  
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vg(t) [m/s] 
prędkość taśmy górnej w odl. 
2/3 Lp od czoła przenośnika 

Qm(t) [kg/s] 
obciąŜenie przenośnika 
(sygnał z wagi taśmowej 
lub z czujnika wypełnienia 
przekroju taśmy urobkiem) 

vd(t) [m/s] 
prędkość taśmy dolnej w 
odl. 2/3 Lp od czoła 
przenośnika 

gw 

2/3 L 

gw(t) [m/s] 
grubość warstwy materiału 
transportowanego w odl. 2/3 
L od czoła przenośnika 

 
Rys.2. Schemat stanowiska pomiarowego R1 

 
�Rys.3. Czujniki do pomiaru prędkości i przemieszczenia 

taśmy górnej i dolnej [5] 

�Rys.4. Bramka z czujnikiem do pomiaru grubości strugi 
urobku [5]  

 

xl(t) [m] 
przemieszczenie 
liny napinającej 

vA(t) [m/s] 
prędkość taśmy w 
rejonie stanowiska A 

nA1(t) [1/s] 
obroty silnika 
nA2(t) [1/s] 
obroty przekładni 

SL(t) [kN] 
siła w linie  

nB1(t) [1/s] 
obroty silnika 
nB2(t) [1/s] 
obroty przekładni 

RB(t) [kN] 
siła reakcji na 
stanowisku B 

RA(t) [kN] 
siła reakcji na 
stanowisku A 

vB(t) [m/s] 
prędkość taśmy w 
rejonie stanowiska 
B 

 
Rys.5. Schemat stanowiska pomiarowego R2 
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Obecnie, podczas prowadzenia standardowego 
eksperymentu badawczego istnieje moŜliwość rejestra- 
cji ponad 30 sygnałów, które przy zadanym czasie 
próbkowania i pomiarze trwającym 1 godzinę dają po- 
nad 122 miliony próbek. Ilość uzyskanych danych sta- 
nowi istotne wyzwanie dla mocy obliczeniowej i pamię- 
ci operacyjnej komputerów oraz programów wykorzy- 
stawanych do obróbki danych [5]. 

3. Badania przemysłowe 

Badania testowe mobilnego układu pomiarowego 
wykonano na stanowisku badawczym firmy LINTER, 
natomiast badania przemysłowe przeprowadzono na 
kilku obiektach w KGHM Polska Miedź O/ZG Rudna 
[5]. Przykładowe rozmieszczenie punktów pomiaro- 
wych jednym z badanych przenośników przedstawiono 
na rysunku 11. 

  
Rys.6. Stanowisko do pomiaru prędkości obrotowej silnika i 

wału szybkobieŜnego przekładni [5] 
Rys.7. Czujnik siły w nieruchomej linie układu napinania [5] 

  
Rys.8. Czujnik do pomiaru przemieszczenia liny napinającej 

wózek [5] 
Rys.9. Stanowisko do pomiaru siły w taśmie [5] 

 
Rys.10. Stanowisko R3 do pomiaru parametrów elektrycznych [5] 
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Rys.11. Schemat badanego przenośnika i lokalizacja punktów pomiarowych 

 
Rys.12. Przebieg zmian siły napędowej podczas wykonywania pomiarów 
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Rys.13. Przebieg zmian prędkości taśmy przed (vtA), za (vtB) oraz między bębnami (vtC) 
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PoniŜej przedstawiono wybrane wyniki badań prze- 
mysłowych przenośnika taśmowego z grawitacyjnym 
układem napinania taśmy, wyposaŜonego w hydrody- 
namiczne sprzęgła rozruchowe firmy VOITH.  

Parametry techniczno-ruchowe badanego przenoś- 
nika: 

− Długość przenośnika                               L = 640 m 

− Szerokość taśmy jednoprzekładkowej 
o wytrzymałości 1000 kN/m                     B = 1,2 m 

− Prędkość taśmy                                   v = 2,73 m/s 

− Średni kąt nachylenia trasy przenośnika   δ = 2,87° 

− Rodzaj urządzenia napinającego           cięŜarowe. 

Podczas pomiarów przeprowadzono 11 rozruchów 
przenośnika przy zmiennym załadowaniu nosiwem oraz 
dla róŜnych sekwencji włączania silników A, B, D. Za- 
rejestrowano: grubość warstwy materiału transporto- 
wanego na taśmie (g), przemieszczenie taśmy na tra- 
sie (xtd) i w rejonie napędu (xtA, xtB, xtC), przemiesz- 
czenie liny napinającej (xw), siły w taśmie (STA) oraz 
w linie układu napinania (SL), prędkość obrotową wa- 
łów silników (nA1, nB1, nD1) i przekładni (nB2, nD2) 

oraz napięcia i prądy fazowe w układzie zasilania sil- 
ników. 

Rezultaty pomiarów wykorzystano do wyznaczenia 
współczynnika oporów ruchu, modułu spręŜystości taś- 
my oraz współczynnika tarcia między taśmą a okładzi- 
ną bębna napędowego. 

3.1. Opory ruchu przeno śnika 

Do wyznaczenia współczynnika oporów ruchu f, 
stosowanego w podstawowej metodzie obliczania 
przenośników taśmowych [1, 2, 3, 11], wykorzystano 
wyniki pomiarów sił w taśmie, mocy napędu i prędkości 
taśmy oraz wyznaczone średnie jednostkowe obcią- 
Ŝenie przenośnika urobkiem qu [kg/m]. Korzystając 
z programu komputerowego QNK [6], dla określonej 
konfiguracji przenośnika i przy zadanym średnim jed- 
nostkowym obciąŜeniu przenośnika urobkiem, porów- 
nano wartości wymaganej siły napędowej z wartoś- 
ciami wyznaczonej siły obwodowej. Siłę tę wyznaczono 
na podstawie róŜnicy zmierzonych sił w taśmie nabie- 
gającej i zbiegającej z układu napędowego, występują- 
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STA 

PD 

 PAB 
vtC 

STC 

 
Rys.14. Schemat dwubębnowego układu napędowego: STA - zmierzona siła w taśmie nabiegającej na bęben napędowy AB 
[kN],  STC - obliczona siła w taśmie między bębnami [kN], STC=STB+PD, STB - zmierzona siła w taśmie zbiegającej z bębna 

napędowego D [kN] 

 
Rys.15. Rzeczywiste przemieszczenie wózka napinającego xw 
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cych podczas okresów pracy ustalonej przenośnika 
(rys. 12). 

Dla badanego przenośnika średnia wartość współ- 
czynnika oporów wyniosła f = 0,023. Wartość tę wy- 
korzystano do wyznaczenia modułu spręŜystości taś- 
my stosowanego w obliczeniach drogi napinania taśmy 
(3.2.2). 

3.2. Moduł spr ęŜysto ści ta śmy 

3.2.1. Obliczenia modułu dynamicznego ta śmy dla  
warunków obci ąŜeń panuj ących na b ębnie 
napędowym [12] 

Przy zachowaniu warunku sprzęŜenia ciernego taś- 
ma w miejscu nabiegania na bęben napędowy ma 

prędkość równą prędkości obwodowej bębna vtA. 
W wyniku przekazywania siły obwodowej P na łuku 
opasania bębnów napędowych występuje spadek siły 
w taśmie od wielkości STA do STB, co powoduje, Ŝe 
prędkość taśmy w punkcie zbiegania vtB jest mniejsza 
od prędkości w punkcie nabiegania [4] – rysunek 14.  

Znając stosunek prędkości vtB/vtA oraz obwodową 
siłę napędową wyznaczono dynamiczny moduł spręŜy- 
stości taśmy Edb [4]: 

B
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E DAB

db

⋅






 −

+=  

gdzie: 

vtA – prędkość taśmy w punkcie nabiegania na bęben  
          napędowy, m/s, 

a)  Start A   Start B               Start D

b) c)

d) e)
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Rys.16. Przebieg zmiany prędkości taśmy, prędkości obwodowej bębnów (a) i prędkości poślizgu (b, c), siły w taśmie i siły 
obwodowej  na bębnach AB i D  (d) oraz charakterystyka  pracy układu  napędowo-napinającego dla obu bębnów napędo- 

wych (e) 
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vtB – prędkość taśmy w punkcie zbiegania z bębna  
           napędowego, m/s, 

P   – siła obwodowa przekazywana na bębnie napę-  
           dowym, kN,  

B     – szerokość taśmy, m, 

Edb  – moduł dynamiczny taśmy, kN/m. 

Wartość średniego modułu spręŜystości taśmy wy- 
znaczonego powyŜszą metodą wyniosła Edb = 2120 kN/m.  

3.2.2. Wyznaczenie modułu spr ęŜysto ści ta śmy dla  
standardowych oblicze ń drogi napinania 
taśmy [12] 

Podczas pomiarów rejestrowano zmianę połoŜenia 
wózka napinającego podczas róŜnych stanów pracy 
badanego przenośnika, co przedstawia rysunek 15. 
Skok wózka porównano z wynikami uzyskanymi na 
podstawie obliczeń przeprowadzonych z wykorzysta- 
niem programu QNK [1, 3]. Do programu wprowadzo- 
no parametry konstrukcyjne przenośnika i jego konfigu- 
rację oraz uzyskane z pomiarów: współczynnik oporów 
ruchu, czas rozruchu i uśrednione dla całej długości 
przenośnika chwilowe obciąŜenie urobkiem.  

Średnia wartość modułu spręŜystości taśmy, wy- 
znaczona na podstawie przemieszczenia wózka napi- 
nającego podczas nieustalonych stanów pracy prze- 
nośnika wyniosła E = 3110 kN/m . Zakres zmian tej 
wielkości jest porównywalny ze zmianami modułu dy- 
namicznego taśmy dla warunków obciąŜeń panujących 
na bębnach napędowych. 

3.3. Współczynnik tarcia mi ędzy ta śmą a powierz-  
        chni ą bębnów nap ędowych 

MoŜliwość zmiany sekwencji włączania silników 
A,B,D pozwoliła na przeprowadzenie eksperymentu 
prowadzącego do wyznaczenia współczynnika tarcia 
między taśmą a okładziną bębna napędowego AB. 
Kilkusekundowa zwłoka czasowa włączenia silnika D 
doprowadziła do makropoślizgu na bębnie napędowym 
AB. Określając warunki pracy napędu w chwili rozpo- 
częcia poślizgu (pkt. 1) i wykorzystując charakterystykę 
pracy układu napędowo-napinającego [8] wyznaczono 
wartość współczynnika tarcia na bębnie napędowym 
A-B (rys. 16). Wartość współczynnika tarcia między za- 
nieczyszczoną okładką taśmy a okładziną bębna napę- 
dowego AB wyniosła w chwili poślizgu µ = 0,18. 

4. Podsumowanie 

Opracowana koncepcja mobilnego układu pomiaro- 
wego przenośników taśmowych, zastosowana aparatu- 
ra pomiarowa wraz z odpowiednimi procedurami wyka- 
zały pełną przydatność w czasie pomiarów wykonywa- 
nych w warunkach kopalń podziemnych. Rezultaty po- 
miarów mogą wykazać poprawność pracy przenośni- 
ków, ale takŜe wskazywać na błędy popełnione w za- 
łoŜeniach projektowych, obliczeniach i doborze podze- 

społów przenośnika, skutkujące zmniejszeniem trwało- 
ści elementów i niezawodności przenośnika [5].  

Poza diagnostyką pracy przenośników taśmowych 
istotnym zadaniem stawianym mobilnemu systemowi 
pomiarowemu jest weryfikacja stosowanych modeli 
obliczeniowych. Prowadzone badania przemysłowe 
pozwalają na poszerzenie zakresu obliczeń progra- 
mów wspomagających proces projektowania – QNK [6] 
oraz na dalszą weryfikację i doskonalenie wielo- 
masowego modelu przenośnika taśmowego [7].  
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Małogabarytowy wóz wiertniczy MWW-1  

S t r e s z c z e n i e 

W artykule przedstawiono rozwiązanie małogabarytowe-
go wozu wiertniczego MWW-1 opracowanego w CMG 
KOMAG w ramach projektu celowego dofinansowa- 
nego ze środków Ministerstwa Nauki i Szkolnictwa 
WyŜszego. Zaprezentowano jego budowę oraz pod- 
stawowe parametry techniczne maszyny. Wóz wiert- 
niczy przeznaczony jest do mechanizacji procesu wier- 
cenia otworów strzałowych wykonywanych podczas 
drąŜenia wyrobisk korytarzowych techniką strzelniczą. 
Przewidywanym producentem będzie Zakład Produk- 
cji Specjalnej Bumar Łabędy sp. z o.o. w Gliwicach. 
 

S u m m a r y 

Solution of MWW-1 small-size drilling jumbo deve- 
loped in the KOMAG Centre within the targeted 
project co-financed by the Ministry of Science and 
Higher Education were presented in the paper. Its 
design and basic technical parameters of the machine 
were given. The drilling jumbo is designed for 
mechanization of process of drilling blasting holes 
needed during roadway drivage by blasting techno- 
logy. Special Production Plant of “Bumar-Łabędy” 
JSC in Gliwice, Poland is planned to be the machine 
manufacturer. 
 

 
1. Wstęp 

DrąŜenie wyrobisk korytarzowych, szczególnie pod- 
czas robót udostępniających, często prowadzone jest 
w skałach zwięzłych, których wytrzymałość na ściska- 
nie przekracza 100 MPa. W takich przypadkach uzasad- 
nione jest, w aspekcie ekonomicznym, stosowanie 
technologii wykonywania wyrobisk z uŜyciem materia- 
łów wybuchowych. Jedną z podstawowych operacji 
wykonywanych podczas drąŜenia wyrobisk korytarzo- 
wych za pomocą tej metody jest wiercenie otworów 
strzałowych. 

W polskich kopalniach węgla kamiennego wierce- 
nie otworów strzałowych odbywa się głównie wiertarka- 
mi ręcznymi. Jest to czynność czasochłonna, niebez- 
pieczna i nieergonomiczna. Dodatkowo, niska efektyw- 
ność wiercenia w duŜej mierze spowalnia postęp 
drąŜenia przodka. W celu zwiększenia efektywności 
wiercenia do przodków drąŜonych wyrobisk stopniowo 

wprowadzane są wozy wiertnicze, w większości pro- 
dukcji zagranicznej. 

Wychodząc naprzeciw oczekiwaniom uŜytkowni- 
ków, w ostatnich kilkunastu latach, CMG KOMAG 
opracowało kilka rozwiązań wozów wiertniczych [1, 2]. 
Ostatnio, wspólnie z Zakładem Produkcji Specjalnej 
Bumar Łabędy Sp. z o.o., podjęto się opracowania 
i wdroŜenia do produkcji konkurencyjnego, opartego 
głównie o polskie komponenty, wozu wiertniczego. 
Przedsięwzięcie to zostało dofinansowane przez Mini- 
sterstwo Nauki i Szkolnictwa WyŜszego w formie 
projektu celowego nr 6 ZR8 2006C/06772. 

2. Budowa wozu wiertniczego  

Opracowany w CMG KOMAG małogabarytowy wóz 
wiertniczy MWW-1 (rys. 1) spełnia wymagania zasad- 
nicze ujęte w Dyrektywie Maszynowej (98/37/EC) 
i Dyrektywie ATEX (94/9/WE). 

 
 

Rys.1. Model przestrzenny małogabarytowego wozu wiertniczego MWW-1 
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Prezentowany wóz wiertniczy przeznaczony jest do 
mechanizacji procesu wiercenia otworów strzałowych 
w podziemnych wyrobiskach górniczych o stopniu 
niebezpieczeństwa „a”, „b” i „c” wybuchu metanu oraz 
klasy „A” i „B” zagroŜenia wybuchem pyłu węglowego. 

Wóz MWW-1 (rys. 2) złoŜony jest z następujących 
głównych zespołów: 

− podwozia gąsienicowego, 

− wysięgnika wiertniczego, 

− agregatu hydraulicznego z wyposaŜeniem hydrau- 
licznym. 

Podstawowe parametry techniczne wozu MWW-1 
przedstawiono w tabeli 1, a jego wymiary na rysunku 3.  

Podstawowe parametry techniczne wozu MWW-1 
Tabela 1 

Lp.  Parametr Wymiar 

1 Masa 9500 kg 

2 Długość 10000 mm 

3 Wysokość 1400 mm 

4 Szerokość 1000 mm 

5 Moc silnika 55 kW 

6 
Maksymalne nachylenie 
podłuŜne/ poprzeczne 20/8º 

7 Prędkość jazdy 1 m/s 

8 Maksymalna wysokość wiercenia ~5400 mm 

9 
Maksymalny zasięg poziomy 
wiercenia ±3100 mm 

10 Kąt wychylenia poziomego wys. ±45º 

11 Kąt wychylenia pionowego wys. +60o, -25º 

Przy uŜyciu małogabarytowego wozu wiertniczego 
MWW-1, z jednego ustawienia, moŜna wykonać otwory 
strzałowe w przodku o szerokości do 6220 mm i wyso- 

kości do 5500 mm. Pola pracy maszyny przedstawiono 
na rysunku 4. 

Wóz MWW-1 przewidziany jest do wiercenia otwo- 
rów strzałowych o standardowej średnicy 42 mm 
i długości do 2250 mm. 

Hydrauliczny napęd podwozia (rys. 5), którego 
głównymi elementami jest pompa napędzana silnikiem 
elektrycznym oraz silnik jazdy wraz z przekładnią 
hamulcami samoczynnie włączanymi hamulcami za- 
pewnia moŜliwość pracy wozu przy nachyleniu po- 
dłuŜnym ±20o oraz poprzecznym ±8o. 

Głównymi elementami stanowiska operatora (rys. 6) 
są: siedzenie, pulpit sterowniczy oraz przycisk noŜny, 
na który podczas pracy maszyny musi być wywierany 
stały nacisk. Zwolnienie nacisku powoduje zadziałanie 
wyłącznika awaryjnego i odcięcie zasilania maszyny. 

Na pulpicie sterowniczym zabudowano blok roz- 
dzielaczy hydraulicznych (rys. 7), za pomocą którego 
realizowane są poszczególne sekwencje pracy ma- 
szyny, przełącznik obiegu medium roboczego pomię- 
dzy jazdą, a ruchami manipulatora wiertniczego i wier- 
tarki, zespół manometrów, przycisk „ZAŁ-WYŁ”, za po- 
mocą którego uruchamiany i wyłączany jest silnik elek- 
tryczny oraz wyłącznik awaryjny. TuŜ za siedzeniem 
operatora znajduje się automatycznie działające urzą- 
dzenie gaśnicze AUG-6, oraz dźwignia zaworu central- 
nego smarowania wysięgnika teleskopowego. Pod 
siedzeniem umiejscowiony został wyłącznik noŜny. 

Zabudowany na wozie teleskopowy wysięgnik wiert-
niczy jest sprawdzoną konstrukcją, stosowaną pow- 
szechnie w kopalniach rud miedzi. Główne jego ze- 
społy to (rys. 8): 

1. wysięgnik teleskopowy, 

2. rama wiertnicza, 

 
Rys.2. Główne zespoły małogabarytowego wozu wiertniczego 

1 - podwozie gąsienicowe, 2 – wysięgnik wiertniczy, 3 – agregat hydrauliczny z wyposaŜeniem hydraulicznym 
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3. zespół wychylenia ramy wiertniczej (góra-dół, lewo-
prawo), 

4. zespół obrotu ramy wiertniczej (lewo-prawo), 

5. zawiesie ramy wiertniczej, 

6. zespół obrotu zawiesia (lewo-prawo), 

7. chwytak Ŝerdzi wiertniczej. 

Opracowane rozwiązanie pozwala zabudować na 
ramie wiertniczej trzy róŜne wiertarki: WOU-42S 
(rys. 9a) konstrukcji CMG KOMAG, WH-19-UO 
(rys. 9b) produkcji HYDROWIERT oraz BLHD65 
(rys. 9c) produkcji BOART LONGYEAR. 

Ze względu na duŜe moŜliwości ruchowe manipu- 
latora wiertniczego, moŜliwe jest wiercenie otworów tuŜ 

nad spągiem, jak równieŜ złoŜenie go w obrys ma- 
szyny (rys. 10). 

W wozie MWW-1 zastosowano układ automatycz- 

nego stabilizowania podwozia, który powoduje jego 

samoczynne wysunięcie i rozparcie podpór, w momen- 

cie przełączenia wozu w tryb wiercenia (rys.11).  

W przypadku przełączenia wozu w tryb jazdy, 

zespół podpór ulega samoczynnemu złoŜeniu. Taki 

sposób podłączenia podpór uniemoŜliwia manewro- 

wanie wysięgnikiem wiertniczym, bez wcześniejszego 

podparcia wozu oraz zapewnia zachowanie statecz- 

ności wozu podczas czynności wiercenia. 

 
 

Rys.3. Wymiary wozu MWW-1 
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Rys.4. Pola pracy małogabarytowego wozu wiertniczego MWW-1 
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Rys.5. Hydrauliczny napęd podwozia 

 

 

 
Rys.6. Stanowisko operatora 

 
 

Rys.7. Funkcje rozdzielacza hydraulicznego 
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Nowością wozu, nie stosowaną dotąd w innych te- 
go typu rozwiązaniach, jest układ napełniania i opróŜ- 
niania zbiornika oleju. Rozwiązanie to opracowano 
w celu uniemoŜliwienia przypadkowego zanieczysz- 
czenia zbiornika przy zalewaniu oraz dokładnego i wy- 
godnego spuszczenia oleju do wyznaczonego pojem- 
nika. Taki sposób napełniania i opróŜniania zbiorników 
zapewniono poprzez odpowiednią zabudowę dwóch 
zaworów kulowych, uruchamianych wspólną dźwignią. 
Zbiornik oleju opróŜniany jest i napełniany tą samą 
pompą ręczną, która kieruje olej do lub ze zbiornika 
poprzez przesterowanie dźwigni zaworów. 

Zaletą wozu jest takŜe wykonywanie czynności 

wiercenia wyłącznie z płuczką wodną. Zapewniono to 

poprzez zadziałanie mechanizmu obrotu otwierającego 

dopływ wody do płuczki wiertarki. 

Wóz charakteryzuje się niewielką szerokością. 

Jego szerokość transportowa wynosi 1000 mm i umo- 

Ŝliwia sprawne przemieszczanie się w przodku i wymi- 

janie innych maszyn, nawet w niewielkich przekrojach 

poprzecznych wyrobiska. 

 
 

Rys.8. Wysięgnik wiertniczy 

 
a) b) 

 

 

 

 
c)  

 

 

Rys.9. Wiertarki: a) WOU-42S, b) BLHD65, c) WH-19-UO 
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Rys.10. MoŜliwości ruchowe wysięgnika wiertniczego 

 

 

Rys.11. Schemat hydrauliczny układu podparcia 
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3. Podsumowanie 

Małogabarytowy wóz wiertniczy MWW-1 jest prze- 
znaczony do wspomagania technologii drąŜenia wyro- 
bisk korytarzowych z uŜyciem materiałów wybucho- 
wych. Jest przystosowany do wiercenia otworów strza- 
łowych i kotwowych o średnicy 42 mm. Z jednego usta- 
wienia wozu moŜna wywiercić otwory w czole przodka 
o przekroju poprzecznym do 42 m2. Niewielka szero- 
kość podwozia gąsienicowego (1000 mm) umoŜliwia 
wprowadzenie do przodka nawet dwóch wozów 
równocześnie, umoŜliwiając tym samym zwiększenie 
postępu robót wiertniczych. Wóz wiertniczy posiada 
moŜliwość zabudowy trzech róŜnych wiertarek obro- 
towo-udarowych, gwarantujących duŜy postęp wierce- 
nia. Konstrukcja wozu umoŜliwia pracę maszyny na 
maksymalnych nachyleniach podłuŜnych (±200) i po- 
przecznych (±80). 

Rozwiązania techniczne zastosowane w mało- 
gabarytowym wozie wiertniczym pozwalają na bez- 
pieczne i ekonomiczne stosowanie maszyny do prac 
wiertniczych. 

Zwartą i kompaktową budowę maszyny charak- 
teryzuje mała szerokość podwozia oraz niewielka 
masa (około 10 t). Wóz wiertniczy MWW-1 stanowić 
będzie atrakcyjną ofertę, w odniesieniu do wozów 
oferowanych przez firmy zagraniczne, dla kopalń 
węgla oraz przedsiębiorstw robót górniczych. 
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Górnicze urz ądzenie chłodnicze GMC–1000 dla klimatyzacji grupowe j 
w kopalniach gł ębinowych 

S t r e s z c z e n i e 

W artykule przedstawiono załoŜenia, obliczenia oraz 
rozwiązania konstrukcyjne urządzenia o mocy chłod- 
niczej 1 MW skonstruowanego i zbudowanego przez 
firmę EUROTECH Sp. z o.o. w Bytomiu przy współ- 
pracy z AGH w Krakowie w ramach Projektu Celo- 
wego wspieranego przez Ministerstwo Nauki. Urzą- 
dzenie pozwala na grupową klimatyzację w zaleŜno- 
ści od warunków lokalnych nawet całego podziem- 
nego oddziału wydobywczego. Przedstawiono takŜe 
wybrane wyniki badań symulacyjnych agregatu chłod- 
niczego. 
 

S u m m a r y 

Assumptions, calculations and design solutions of the 
device of cooling power 1MW, developed and 
manufactured by EUROTECH Ltd. in Bytom, Poland 
with collaboration of AGH University in Krakow, 
Poland, was presented in the paper. The machine 
was developed within the Targeted Project supported 
by the Ministry of Science. The device enables to 
secure air conditioning, depending on local con- 
ditions, of even entire mining plant. Also selected 
results of simulation tests of cooling pack were 
presented. 
 

 
1. Wprowadzenie 

Wraz ze wzrostem głębokości eksploatacji pogar- 
szają się warunki pracy w wyrobiskach podziemnych, 
a w szczególności warunki klimatyczne związane ze 
wzrostem temperatury. Przy temperaturach pierwot- 
nych górotworu przekraczających 40oC utrzymanie 
temperatury w wyrobiskach eksploatacyjnych poniŜej 
wartości 28o, uznawanej za wartość dopuszczalną ze 
względu na warunki pracy załogi, wymaga, oprócz 
zwiększonej wydajności wentylacji wyrobisk, takŜe ich 
klimatyzacji. 

W krajowym górnictwie dotyczy to zarówno kopalń 
węgla kamiennego, jak teŜ rud miedzi. Istnieje szereg 
koncepcji rozwiązania problemu klimatyzacji od indywi- 
dualnej klimatyzacji stanowisk pracy najczęściej kabin 
operatorów po klimatyzacje centralne z zastosowaniem 
dostarczania medium chłodzącego z urządzenia chłod- 
niczego duŜej mocy zlokalizowanego na powierzchni. 

KaŜdy z systemów ma swoje zalety i wady, jeśli 
ocenia się je ze względu na takie kryteria, jak 
wydajność chłodnicza, efektywny zasięg działania, 
koszt inwestycji, koszt eksploatacji związany z takimi 
czynnikami jak niezawodność, trwałość i obsługowość. 
Wybór rodzaju systemu, a co za tym idzie urządzeń 
i instalacji zaleŜy od lokalnych warunków kopalni. 

W większości przypadków konieczność utrzymania 
wymaganych warunków klimatycznych w rejonie, przy 
jednoczesnym nacisku na ekonomiczną stronę pro- 
cesu pozyskiwania kopalin, powodują konieczność sto- 
sowania klimatyzacji grupowej przy zastosowaniu 
urządzeń o duŜej wydajności zlokalizowanych na dole 
kopalni. Z uwagi na miejsce pracy urządzenie musi 
spełniać szereg sprzecznych ze sobą wymagań, jak 
przykładowo posiadać rozmiary umoŜliwiające tran- 
sport do miejsca zabudowy, oraz zabudowę w spe- 
cjalnie do tego celu przygotowanej komorze o standar- 
dowych wymiarach, a jednocześnie posiadać duŜą wy- 
dajność chłodniczą niezbędną do uzyskania wymaga- 
nych warunków klimatycznych. Ponadto musi za- 
pewnić wysoki komfort i bezpieczeństwo pracy załogi, 
co z kolei wymaga zapewnienia moŜliwie wysokiej jego 
sprawności. Zapylenie, wilgotność i wysoka tempera- 
tura, a w wielu przypadkach agresywna atmosfera 
kopalniana, stawiają teŜ wysokie wymagania, co do 
doboru materiałów i takich parametrów, jak grubości 
przewodów i ścian zbiorników, które decydują o trwa- 
łości elementów. Ponadto konieczność zapewnienia 
korzystnych warunków wymiany ciepła i minimalizacja 
strat w rurociągach stoją w sprzeczności z kryterium 
kosztu urządzeń i ich instalacji decydujących o ko- 
sztach inwestycji dla uŜytkownika. 
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W niniejszym artykule omówiono wybrane zagad- 
nienia doboru urządzeń klimatyzacji grupowej na przy- 
kładzie urządzenia chłodniczego GMC-1000. Konstruk- 
cję urządzenia opracowano w firmie EUROTECH Sp. 
z o.o., przy współpracy z pracownikami Katedr Maszyn 
Górniczych Przeróbczych i Transportowych, oraz Ma- 
szyn i Urządzeń Energetycznych Wydziału InŜynierii 
Mechanicznej i Robotyki Akademii Górniczo-Hutniczej 
w Krakowie w ramach projektu dofinansowanego przez 
Ministerstwo Nauki i Szkolnictwa WyŜszego.  

Urządzenie to jako przeznaczone do stosowania 
w róŜnych warunkach panujących w kopalniach głębi- 
nowych spełnia wszelkie najostrzejsze normy bezpie- 
czeństwa budowy przeciwwybuchowej – Dyrektywę 
ATEX i wymogi innych Dyrektyw, jak Dyrektywa 
maszynowa i urządzeń ciśnieniowych. 

2. Przeznaczenie i budowa górniczego urz ą- 
    dzenia chłodniczego GMC-1000 

Górnicze urządzenie chłodnicze jest przeznaczone 
do chłodzenia powietrza wentylacyjnego w chodnikach 
wydobywczych kopalń podziemnych. Przewiduje się, 
Ŝe znajdzie zastosowanie wszędzie tam, gdzie panują 
trudne warunki wydobywcze powodowane między in- 
nymi duŜymi obciąŜeniami cieplnymi. Wysokie tempe- 

ratury utrudniają prace górnicze. Powodują koniecz- 
ność skrócenia czasu przebywania pracowników w re- 
jonach o najwyŜszych temperaturach. W połączeniu 
z zapyleniem i wilgotnością stanowią istotny problem 
przy eksploatacji maszyn i urządzeń ścianowych. Agre- 
sywna atmosfera powoduje znacznie szybsze zuŜycie 
sprzętu. Problemy te uzasadniają konieczność stoso- 
wania systemów chłodzenia powietrza bezpośrednio 
w rejonach, w których prowadzone jest wydobycie.  

Górnicze urządzenie chłodnicze stanowi kompletny 
system chłodzenia powietrza wentylacyjnego w chodni- 
kach wydobywczych. Realizowane zadania powodują, 
Ŝe system ten musi być rozbudowany pod względem 
technicznym, jak równieŜ przestrzennym. Część zadań 
stawianych przed urządzeniem chłodniczym jest reali- 
zowana w znacznej odległości od chodników wydobyw-
czych. Dotyczy to przygotowania wody chłodzącej, 
która słuŜy do schładzania powietrza w chłodnicach 
ścianowych. Woda z rejonu jej schładzania przepływa 
rurociągami do rejonów wydobywczych, gdzie jest wy- 
korzystywana do chłodzenia powietrza. Urządzenie 
pracuje w układzie zamkniętym. NaleŜy zwrócić uwa- 
gę, Ŝe system chłodzenia musi spełniać wszystkie wy- 
magania określone przez odpowiednie przepisy gór- 
nicze dotyczące zasad eksploatacji i bezpieczeństwa.  

 
Rys.1. Schemat górniczego urządzenia chłodniczego 
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Podstawowymi elementami górniczego urządzenia 
chłodniczego są następujące aparaty: agregat chłod- 
niczy, chłodnica wyparna wody, chłodnica chodnikowa 
powietrza. Wymienione aparaty są urządzeniami, 
w których następują przepływy ciepła. Mają one róŜny 
charakter w zaleŜności od przeznaczenia danego ele- 
mentu. Urządzenie chłodnicze jest uzupełnione dodat- 
kowymi elementami, które są niezbędne do jego prawi- 
dłowego funkcjonowania. Do grupy tej naleŜą maszyny 
z układami napędowymi wymuszające przepływy czyn- 
ników w poszczególnych wymiennikach ciepła, a więc 
wentylatory i spręŜarki czynników gazowych oraz pom- 
py do wody, jak równieŜ cieczy technologicznych. 
Urządzenie chłodnicze musi być wyposaŜone w do- 
datkowy sprzęt i aparaturę kontrolno-pomiarową. Ko- 
nieczne są filtry do gazu i cieczy. Czujniki przepływu, 
temperatury i ciśnienia. Schemat górniczego urządze- 
nia chłodniczego z opisem poszczególnych elementów 
jest pokazany na rysunku 1.  

Agregat chłodniczy  to zespół urządzeń przezna- 
czonych do wytwarzania wody chłodzącej dla chłodnic 

chodnikowych. Agregat chłodniczy stanowią następu- 
jące urządzenia: parownik, skraplacz, chłodnica oleju, 
odolejacz, zbiornik na czynnik chłodniczy, odwadniacz, 

pompy wody i oleju, spręŜarka oraz osprzęt i aparatura 
kontrolno-pomiarowa.  

Podstawowym elementem agregatu chłodniczego 
jest parownik o mocy cieplnej 1100 kW (rys. 2).  

 
Czynnikiem chłodniczym jest R134a. Proces odpa- 

rowania jest podzielony na dwa etapy. Pierwsza część 
procesu odparowania przebiega w parowniku wstęp- 
nym, którego moc cieplna wynosi 367 kW. W parow- 
niku wstępnym stopień suchości czynnika roboczego 

zmienia się od 0,3 do 0,55. Temperatura parowania 
+0,5°C. Temperatura wody w tym procesie zmienia si ę 
od 7,5°C do 3°C. Parownik wst ępny jest tą sekcją wy- 

Rys.3. Agregat chłodniczy GMC-1000 w trakcie prób stanowiskowych 

 

Rys.2. Dwusekcyjny parowacz 

– widok modelu 
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miennika ciepła, w której następuje ostateczne schło- 
dzenie wody. 

Ostateczne odparowanie następuje w parowniku 
końcowym, w którym czynnik chłodniczy R134a zmie- 
nia stopień suchości od 0,55 do 1 i ulega niewielkiemu 
przegrzaniu do temperatury +3°C. Temperatura wody 
zmienia się od 16,5°C do 7,7°C. Jest to pierwszy etap 
schładzania wody przeznaczonej do chłodzenia powie- 
trza w chłodnicy chodnikowej. Moc cieplna parownika 
końcowego wynosi 733 kW.  

Średnice zewnętrzne poszczególnych części paro- 
wnika są róŜne. Parownik wstępny cechuje się mniej- 
szą średnicą w porównaniu z końcową częścią pa- 
rownika.  

Drugim istotnym elementem agregatu chłodniczego 
jest skraplacz. W aparacie tym następuje skroplenie 
par czynnika roboczego R134a. Ciepło związane z pro- 
cesem skraplania jest przekazane do wody. Skraplacz 
jest typowym wymiennikiem płaszczowo-rurowym 
stosowanym do tego celu. Woda chłodząca skraplacz 
jest uzyskiwana w wyparnej chłodnicy wody. Pary 
czynnika chłodniczego są spręŜane przed skraplaczem 
za pomocą spręŜarki.  

Parowacz i skraplacz są podstawowymi wymien- 
nikami ciepła w agregacie chłodniczym.  

Budowę agregatu GMC-1000 w rozwiązaniu prze- 
mysłowym przedstawiono na rys. 3. 

Agregat GMC-1000 przeszedł pomyślnie próby sta- 
nowiskowe i otrzymał wymagane certyfikaty. Na ry- 
sunku 3 pokazano agregat właśnie w trakcie tych prób. 
Aktualnie zostały podjęte badania dołowe, które osta- 
tecznie zweryfikują prawidłowość doboru parametrów 
eksploatacyjnych i jego przydatność. 

Agregat chłodniczy stanowi podstawowy zespół za- 
silający wodą lodową układ chłodnic chodnikowych lub 
ścianowych. Agregat GMC 1000 moŜe współpracować 
z róŜnymi typami chłodnic oddziałowych, jak chłodnice 
chodnikowe lub ścianowe i wyparnych pod warunkiem 
prawidłowego zbilansowania energetycznego układu i 
doboru parametrów sieci. 

Chłodnica wyparna  wody o mocy cieplnej 1350 kW 
jest przeznaczona do przygotowania wody wykorzy- 
stywanej w procesie skraplania par R134a w skrap- 
laczu agregatu chłodniczego oraz do chłodzenia oleju. 
Pracuje ona w obiegu zamkniętym. Ciepło odebrane 
z procesu skraplania par czynnika chłodniczego w skra-
placzu jest odprowadzane do powietrza przedmuchi- 
wanego przez wyparną chłodnicę wody. Intensywność 
przejmowania ciepła jest zwiększana za pomocą od- 
parowywania wody zraszającej pakiety rurowe.  

Chłodnica wyparna wody składa się z szeregu 

pakietów profilowanych rurek. Rurki tworzące pakiet są 
ułoŜone w taki sposób, Ŝe tworzą płaszczyznę, która 
jest z zewnątrz omywana powietrzem. Wewnątrz 
pakietów rurowych przepływa woda, a jej temperatura 
obniŜana jest za pomocą odparowującego strumienia 
zraszającego. W celu zwiększenia intensywności 

odprowadzanego ciepła pomiędzy pakietami rurowymi 
przedmuchiwane jest powietrze. 

Pakiety profilowanych rurek są połączone z kolek- 
torami zbiorczymi. W proponowanej chłodnicy wypar- 
nej przewiduje się zastosowanie rurek miedzianych 
o średnicy 18 mm i grubości ścianki 1 mm. Rurki po- 
winny być spłaszczone do wymiaru 15 mm. 

Chłodnica chodnikowa lub ścianowa jest prze- 
znaczona do schładzania powietrza wentylacyjnego 
doprowadzanego do chodników wydobywczych. Jest 
ona umieszczana w pobliŜu miejsc, gdzie prowadzone 
są prace górnicze. Oznacza to, Ŝe moŜe być ona zna- 

cznie oddalona od agregatu chłodniczego, w którym 
jest przygotowywana woda chłodząca.  

Chłodnica chodnikowa do schładzania powietrza 
wykorzystuje wodę, która jest schładzana w parowniku 
agregatu chłodniczego. Moc cieplna chłodnicy chodni- 
kowej wynosi 350 kW.  

Konstrukcja chłodnicy chodnikowej jest związana 
z konstrukcją chłodnicy wyparnej wody. W konstrukcji 
tej wykorzystywane byłyby równieŜ pakiety rurek. Śred- 
nica wyjściowa rurek miedzianych dla wodnej chłod- 
nicy powietrza chodnikowego wynosi 12 mm przy gru- 
bości ścianek 1 mm. Rurki powinny być spłaszczane 
do wymiaru 10,2 mm.  

Chłodnica powietrza ma pracować w bezpośrednim 

rejonie wydobycia, będzie więc naraŜona na bardzo 
silne oddziaływanie zanieczyszczeń znajdujących się 
w atmosferze. Układ zraszania w konstrukcji chłodnicy 
chodnikowej ma za zadanie okresowe spłukiwanie pyłu 
z powierzchni pakietów rurkowych.  

Firma EUROTECH proponuje opisane wyŜej roz- 

wiązania chłodnic, jak równieŜ nowe oryginalne kon- 

strukcje, które zostaną przedstawione w kolejnych 

publikacjach. 

Celem dokonania prawidłowego doboru para- 

metrów w trakcie projektowania układu przeprowa- 

dzono szereg obliczeń i analiz, a w szczególności 

wyznaczano straty ciśnienia przy przepływie wody 

i określono prognozowane zmiany temperatury wody. 
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3. Wyznaczenie strat ci śnienia przy prze-  
     pływie wody w ruroci ągach transporto- 
     wych 

Prawidłowe funkcjonowanie górniczego urządzenia 
chłodniczego w znacznym stopniu zaleŜy od odległości 
między agregatem chłodniczym a ścianową chłodnicą 
powietrza. Woda lodowa będzie transportowana 
z agregatu chłodniczego do ścianowej chłodnicy po- 
wietrza rurociągami. Przy przepływie wody w ruro- 
ciągach występują straty ciśnienia, których wielkość 
zaleŜy od średnicy i długości rurociągu.  

Strata ciśnienia w prostoliniowym odcinku rurociągu 
jest określona wzorem Darcy-Weisbacha: 

2
w

d
l

p
2ρλ=∆                             (1) 

gdzie:  

λ [-]   – współczynnik oporów liniowych,  

ρ [kg/m3]  – gęstość wody  

d [m]   – średnica rury,  

l [m]   – długość rury, 

w [m/s]  – prędkość przepływu wody w rurze 

Prędkość przepływu moŜna uzaleŜnić od średnicy 
rurociągu oraz strumienia objętości:   
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w

π
=                              (2) 

Równanie (10) przyjmuje postać: 
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52
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d
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p

π
ρλ=∆                               (3) 

gdzie: 

Q [m3/s] – strumień objętości wody  

Korzystając z relacji określonych wyŜej wyznaczo- 
no straty ciśnienia wody w rurociągu przesyłowym. 
Obliczenia przeprowadzono dla czterech róŜnych śred- 
nic rur. ZałoŜone średnice wewnętrzne rur wynoszą: 
75, 100, 150 i 200 mm. Rozpiętość średnic oznacza 
równieŜ znaczną zmianę prędkości przepływu wody od 
4,4 m/s do 0,62 m/s. Przyjęto do obliczeń strumień 
wody przepływający przez parownik agregatu chłodni- 
czego, który wynosi Mw = 19,5 kg/s. Pozostałe parame- 
try określające właściwości wody przyjęto dla wszyst- 
kich przypadków jednakowe. ZałoŜono, Ŝe gęstość 
wody wynosi ρ = 1000 kg/m3; lepkość dynamiczna 
wody ηw = 0,001618 Pa s, średnia chropowatość ruro- 
ciągu k = 0,1 mm. Dla załoŜonych wielkości określony 
został współczynnik oporów liniowych λ = 0,0225.  

Największe straty ciśnienia występują dla średnicy 
75 mm, na odcinku 1000 metrów strata ta wynosi blis- 
ko 3 MPa (2,92 MPa). Jest to naturalna konsekwencja 
duŜej prędkości strumienia wody wynoszącej 4,41 m/s. 
Najmniejsze straty ciśnienia występują dla największej 
z analizowanych średnic. ZaleŜność straty ciśnienia w 

funkcji długości prostoliniowego rurociągu dla wybra- 
nych średnic pokazano na rysunku 3. 

 
Rys.4. Strata ciśnienia w prostoliniowych odcinkach rurociągu 
dla róŜnych średnic wewnętrznych rur i dla strumienia wody 

5,19Mw =&  kg/s 

Zdecydowanie najmniejsze straty ciśnienia wystę- 
pują przy największych średnicach wewnętrznych ruro- 
ciągów. Dla średnicy 150 i 200 mm nawet na długości 
1000 metrów są praktycznie pomijalne. Strata ciśnienia 
ma decydujące znaczenie dla wartości mocy potrzeb- 
nej do napędu pomp wymuszających przepływ w ruro- 
ciągu. Dla maksymalnej długości i średnicy 75 mm 
moc potrzebna do wymuszenia przepływu wody wyno- 
si 57 kW ( )VpP &⋅∆= , dla średnicy 200 mm przy tej 
samej długości zapotrzebowanie mocy moc wynosi 
zaledwie 0,42 kW. Określone straty ciśnienia dotyczą 
tylko straty wynikającej z oporów przepływu. Rzeczy- 
wiste zapotrzebowanie na energię do transportu wody 
od agregatu chłodniczego do chłodnicy ścianowej musi 
uwzględniać dodatkowo geometrię rurociągów tran- 
sportowych (wysokości geodezyjne), prędkość strugi, 
jak równieŜ wartości ciśnienia wody za agregatem 
chłodniczym i na zasilaniu chłodnicy ścianowej.  

W przeprowadzonych obliczeniach nie uwzględnio- 
no miejscowych strat ciśnienia wynikających ze zmiany 
kierunku przepływu, zainstalowania w rurociągach 
armatury kontrolno-pomiarowej i dodatkowego osprzę- 
tu. Dla rurociągów długich straty miejscowe w porów- 
naniu do strat liniowych są zdecydowanie mniejsze tak, 
Ŝe moŜna je pominąć lub uwzględnić w analizach zwię- 
kszając liniową stratę ciśnienia o kilka procent.  

4. Zmiana temperatury wody w ruroci ągu  
      transportowym   

Przy przepływie wody w rurociągu między agre- 
gatem chłodniczym, a ścianową chłodnicą powietrza 
występuje przyrost temperatury wody lodowej. Jest wy- 
nikiem przenikania ciepła od otaczającego powietrza 
do wody w rurociągu transportowym. Wielkość zmiany 
temperatury zaleŜy od temperatury otaczającego po- 
wietrza oraz warunków przepływu wody w rurociągu, 
które determinują współczynnik przejmowania ciepła 
po stronie wody.  
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Strumień ciepła przejęty przez wodę określa relacja: 

)tt(cMQ 12www −= &&                            (4) 
gdzie: 

Mw – strumień wody,  

cw   – ciepło właściwe wody,  

t1   – temperatura za agregatem chłodniczym,  

t2   – temperatura wody przed chłodnicą ścianową.  

Strumień ciepła doprowadzony do wody odpowiada 
strumieniowi ciepła przepływającego między otocze- 
niem a wodą: 

wow QQ −= &&                                (5) 

Strumień Qo-w  opisuje relacja:  

mlmwo TLkTkAQ ∆⋅⋅=∆⋅⋅=−
&                     (6) 

gdzie: 

A   – powierzchnia wymiany ciepła,  

L   – długość rury,  

k   – współczynnik przenikania ciepła,  

kl   – liniowy współczynnik przenikania ciepła,  

∆Tm  – średnia logarytmiczna róŜnica temperatur.  

Średnia logarytmiczna róŜnica temperatur jest okre- 
ślana ze wzoru:  
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∆−∆=∆                              (7) 

gdzie: 

1o1 ttT −=∆  – róŜnica temperatur między otoczeniem  
                         a wodą za agregatem chłodniczym,  

2o2 ttT −=∆  – róŜnica temperatur między otoczeniem  
                         a wodą przed chłodnicą ścianową.  

Przyjęto załoŜenie, Ŝe temperatura otaczającego 
rurociąg powietrza jest stała i wynosi to. Wykorzystując 
relacje 4–6 wyznaczano temperaturę wody przed 
chłodnicą ścianową:  
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Liniowy współczynnik przenikania ciepła wyznacza- 
my z relacji:  
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gdzie:  

d1, d2  – wewnętrzna i zewnętrzna średnica rurociągu,  

αw   – współczynnik przejmowania ciepła po stronie  
               wody,  

αo   – współczynnik przejmowania ciepła po stronie  
               powietrza,  

λ   – współczynnik przewodzenia ciepła materiału  
               rurociągu.  

Współczynnik przejmowania ciepła po stronie wody 
jest określany na podstawie równania kryterialnego na 
liczbę Nusselta:  

4,08,0 PrRe023,0Nu =   
1

w
w d

Nu⋅λ=α              (10) 

gdzie: 

λw  – współczynnik przewodzenia ciepła wody,  

Re – liczba Reynoldsa,  

Pr  – liczba Prandtla.  

Temperatura wody chłodzącej przed chłodnicą ścia-
nową została wyznaczona dla następujących załoŜeń:  

− temperatura otoczenia jest na całej długości ruro- 
ciągu stała; przyjęto cztery wartości temperatury 
otoczenia to = 35, 30, 25, i 20°C;  

− współczynnik przejmowania ciepła po stronie 
powietrza jest stały αo = 20 W/m2K;  

− temperatura wody za agregatem chłodniczym t1 = 
3°C; 

− strumień wody jest stały Mw = 19,5 kg/s;  

− średnica wewnętrzna rurociągu d1 = 50, (75), 100, 
150 i 200 mm,  

− gęstość wody ρ = 1000 kg/m3;  

− ciepło właściwe wody cw = 4180 J/kgK.  

Wyniki symulacyjnych obliczeń temperatury wody 
przed chłodnicą ścianową przedstawiono w postaci wy- 
kresów w zaleŜności od długości rurociągu. Dodatko- 
wym parametrem była średnica wewnętrzna rurociągu 
lub temperatura otoczenia.  

Na rysunkach 4–7 jest pokazany wpływ tempera- 
tury otoczenia na temperaturę wody przed chłodnicą 
ścianową w zaleŜności od długości rurociągu dla okre- 
ślonej średnicy wewnętrznej. Większe przyrosty tem- 
peratury występują, co jest oczywiste, dla wyŜszej 
temperatury otoczenia. Istotne są wartości przyrostów 
temperatury wody chłodzącej. Przy temperaturze oto- 
czenia 35°C i średnicy wewnętrznej rurociągu 200 mm 
przyrost temperatury na długości 1000 m wynosi 4,7 K. 
Temperatura wody wzrasta od 3°C do warto ści 7,7°C 
oznacza to, Ŝe jej zdolność do ochładzania powietrza 
znacznie się zmniejsza. Dla średnicy 50 mm przyrost 
temperatury wynosi tylko 1,4 K. 

 
Rys.5. ZaleŜność temperatury wody przed chłodnicą ściano- 
wą w funkcji długości rurociągu przy średnicy wewnętrznej 

d1 = 0,050 m 
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Rys.6. ZaleŜność temperatury wody przed chłodnicą ściano- 
wą w funkcji długości rurociągu przy średnicy wewnętrznej 

d1 = 0,100 m 

 

Rys.7. ZaleŜność temperatury wody przed chłodnicą ściano- 
wą w funkcji długości rurociągu przy średnicy wewnętrznej 

d1 = 0,150 m 

Rysunki 8-11 przedstawiają zaleŜność końcowej 
temperatury wody dla róŜnych średnic rurociągu przy 
określonych temperaturach otoczenia. Kolejne rysunki 
pozwalają na określenie przyrostów temperatury przy 
róŜnych średnicach wewnętrznych rurociągu i załoŜo- 
nej temperaturze otoczenia. Najmniejsze przyrosty 
temperatury występują dla mniejszych średnic ruro- 
ciągów. Oznacza to, Ŝe z punktu widzenia prze- 
znaczenia urządzenia chłodniczego do transportu wo- 
dy chłodzącej powietrze między agregatem chłod- 
niczym a chłodnicą ścianową powinny być stosowane 
rurociągi o mniejszych średnicach wewnętrznych. 

 
Rys.8. ZaleŜność temperatury wody przed chłodnicą ściano- 
wą w funkcji długości rurociągu przy średnicy wewnętrznej 

d1 = 0,200 m 

 
Rys.9. ZaleŜność temperatury wody przed chłodnicą ściano- 

wą w funkcji długości rurociągu dla temperatury otoczenia 
to = 35°C 

 
Rys.10. ZaleŜność  temperatury wody  przed chłodnicą ścia- 
nową w funkcji długości rurociągu dla temperatury otoczenia 

to = 30°C 

 
Rys.11. ZaleŜność temperatury wody przed chłodnicą ściano- 

wą w funkcji długości rurociągu dla temperatury otoczenia 
to = 25°C 

 
Rys.12. ZaleŜność  temperatury wody przed chłodnicą ścia- 
nową w funkcji długości rurociągu dla temperatury otoczenia 

to = 20°C 
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5. Podsumowanie i wnioski  

Prawidłowe funkcjonowanie górniczego urządzenia 
chłodniczego zaleŜy nie tylko od funkcjonowania 
poszczególnych wymienników ciepła, ale równieŜ od 
efektywności transportu mediów chłodzących między 
poszczególnymi elementami. W warunkach kopalni 
podziemnych media chłodnicze mogą być transporto- 
wane na znaczne odległości. W analizowanym górni- 
czym urządzeniu chłodniczym dotyczy to wody chło- 
dzącej powietrze w chłodnicy ścianowej. Woda jest 
schładzana od temperatury 16,5°C do temperatury 3°C 
w agregacie chłodniczym, a następnie rurociągiem 
przepływa do chłodnicy ścianowej, która jest zainstalo- 
wana w chodniku wydobywczym. Odległość między 
miejscem zainstalowania agregatu chłodniczego 
a chłodnicą ścianową moŜe być znaczna. Efekt schła- 
dzania powietrza będzie tym większy im niŜsza będzie 
temperatura wody chłodzącej powietrze w chłodnicy 
ścianowej. Oznacza to, Ŝe przyrost temperatury 
między agregatem a chłodnicą ścianową powinien być 
jak najmniejszy.  

Przeprowadzone obliczenia symulacyjne pokazują, 
Ŝe najmniejsze przyrosty temperatury występują dla 
mniejszych średnic rurociągu. Dla średnicy wewnętrz- 
nej 50 mm na długości 1000 m przyrost temperatury 
wynosi od 0,8 K przy temperaturze otoczenia 20°C do 
1,4 K przy temperaturze 35°C. Dla tych samych 
warunków, ale przy średnicy wewnętrznej rurociągu 
200 mm przyrosty temperatury wynoszą odpowiednio 
od 2,5 do 4,7 K.  

Przy większych średnicach rurociągów transport- 
tujących wodę chłodzącą na znaczne odległości naleŜy 
zastosować rury izolowane, które pozwolą na utrzyma- 
nie niskiej temperatury wody chłodzącej powietrze 
w chłodnicy ścianowej.  

Ze względu na zmiany temperatury wody w ruro- 
ciągu powinny być stosowane rury o małych średni- 
cach. Takie rozwiązanie jest niekorzystne ze względu 
na straty ciśnienia przy przepływie wody między agre- 
gatem chłodniczym a chłodnicą ścianową (rys. 5). Przy 
średnicy wewnętrznej rurociągu 75 mm na długości 
1000 metrów strata ciśnienia wynosi blisko 3 MPa, a 
dla średnicy 200 mm strata ta zmniejsza się do 21 kPa.  

Straty ciśnienia określają zapotrzebowanie na ener- 
gię konieczną do transportu medium chłodniczego. Po- 
trzebna moc do przesyłu 19,5 kg/s wody na odległość 
1000 m zmienia się od 57 kW przy średnicy rurociągu 
75 mm do zaledwie 0,42 kW przy średnicy rurociągu 
200 mm.  

Ze względu na przyrost temperatury wody w ruro- 
ciągu transportowym najkorzystniejsze warunki wystę- 
pują przy małych średnicach wewnętrznych rurociągu, 
takie rozwiązanie oznacza najmniej korzystne warunki 
ze względu straty ciśnienia przy przepływie. Kryterium 
minimalnego wzrostu temperatury jest kryterium prze- 
ciwnym do kryterium minimalnego spadku ciśnienia 
w rurociągu. Rozwiązanie optymalne znajduje się po- 
między tymi dwoma stanami i o jego wartości decy- 
dować powinno kryterium minimalnych kosztów.  

Przy bardzo długich rurociągach naleŜy zastosować 
rurociągi izolowane o duŜych średnicach. Izolacja za- 
pewni minimalny wzrost temperatury wody między 
agregatem chłodniczym a chłodnicą ścianową, nato- 
miast duŜa średnica zminimalizuje straty ciśnienia, co 
pozwoli na oszczędność energii potrzebnej do tran- 
sportu wody. 
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Przegląd dost ępnych technik pomiaru oraz 
kontroli parametrów technologicznych procesu rozdzi ału zawiesin 

w przeróbce surowców mineralnych 

S t r e s z c z e n i e 

W pracy zamieszczono przegląd stosowanych metod 
pomiaru parametrów technologicznych procesu roz- 
działu wykorzystywanych do automatyzacji działania 
klasyfikatorów opadania swobodnego i pracujących 
przy wznoszącym się strumieniu wody oraz rodzaje 
stosowanych w nich czujników pomiarowych. 
 

S u m m a r y 

Review of used methods for taking measurements of 
technological parameters of separation process which 
were applied in automation of operation of free-
sedimentation classifiers, which operate at levering 
water stream as well as types of sensors were 
presented.  

 

 
1. Wprowadzenie 

W klasyfikatorach hydraulicznych podczas prowa- 
dzenia procesu rozdziału ziaren w sposób ciągły faza 
stała jest stale doprowadzana i odprowadzana z urzą- 
dzenia. Dla uzyskania wysokiej skuteczności rozdziału 
ziaren według wymiaru lub gęstości wymagane jest 
zapewnienie odpowiednich powtarzalnych warunków 
przez utrzymywanie na zadanej wartości określonych 
parametrów procesu. Podczas procesu technologicz- 
nego polegającego na oddziaływaniu strumienia wody 
na drobnoziarnisty materiał istotne znaczenie ma 
prędkość przepływu cieczy oraz pozorna gęstość 
warstw w klasyfikatorze. Dobierając odpowiednie wy- 
miary ziaren i właściwą prędkość cieczy moŜna otrzy- 
mywać róŜne stęŜenia ciała stałego w układzie.  

W artykule zamieszczono przegląd stosowanych 
metod pomiaru parametrów technologicznych procesu 
rozdziału wykorzystywanych do automatyzacji działa- 
nia klasyfikatorów opadania swobodnego i pracujących 
przy wznoszącym się strumieniu wody oraz rodzaje 
stosowanych w nich czujników pomiarowych. 

2. Metody klasyfikacji hydraulicznej  

Klasyfikacja hydrauliczna w strumieniu wody umo- 
Ŝliwia przeprowadzenie rozdziału ziaren według róŜnic 
wymiarowych i gęstościowych (masowych). Klasyfika- 
cja hydrauliczna wymiarowa jest odpowiednikiem prze- 
siewania mechanicznego, natomiast klasyfikacja hydrau-
liczna gęstościowa odpowiada procesowi wzbogacania. 

Hydrauliczna klasyfikacja ziaren jest jedną z pod- 
stawowych operacji technologicznych w procesie prze- 

róbki surowców mineralnych. Stanowi ona przedłuŜe- 
nie klasyfikacji ziarnowej na sitach i obejmuje zakres 
od kilku mikrometrów do około 2 mm. W tym przedziale 
ziarnowym przesiewanie na sitach jest nieefektywne 
lub wręcz niemoŜliwe ze względu na zalepianie się 
oczek sit, mimo stosowania natrysków wodnych i in- 
nych rozwiązań czyszczących sita. Dlatego teŜ w wy- 
mienionym przedziale uziarnienia znajduje zastosowa- 
nie klasyfikacja hydrauliczna. W przypadku konieczno- 
ści oddzielenia od piasku zanieczyszczeń o gęstości 
mniejszej od 1,8 g/cm3 (maksymalna gęstość wodnej 
zawiesiny piaskowej) klasyfikacja hydrauliczna jest 
ekonomicznie korzystniejsza od wzbogacania mecha- 
nicznego w osadzarkach pulsacyjnych lub w cieczach  
cięŜkich. Wykorzystuje się w niej siłę cięŜkości (grawi- 
tację) cząstki ciała i opór ośrodka – najczęściej wody. 

W procesie klasyfikacji wymiarowej (przesiewanie, 
klasyfikacja hydrauliczna) skalę klasyfikacji określa sto- 
sunek wymiaru ziaren największych do najmniejszych 
w danej klasie ziarnowej. W przypadku klasyfikacji 
hydraulicznej gęstościowej skalę klasyfikacji określa 
stosunek równoczesności opadania ziaren róŜniących 
się pomiędzy sobą wymiarami i gęstością – miernikiem 
jest współczynnik równopadania. Ziarna róŜniące się 
pomiędzy sobą gęstością, będą opadać z jednakową 
prędkością wówczas, gdy będzie zachowany odpo- 
wiedni stosunek pomiędzy ich średnicami. 

3. Pomiar parametrów regulacyjnych  

Klasyfikatory hydrauliczne dzieli się na dwie za- 
sadnicze grupy: 

− klasyfikatory opadania swobodnego, które z kolei 
dzielą się na: korytowe, stoŜkowe, mechaniczne, 
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− klasyfikatory pracujące przy wznoszącym się stru- 
mieniu wody. 

3.1. Klasyfikatory opadania swobodnego  

W klasyfikatorach hydraulicznych opadania swo- 
bodnego, w których rozdział ziaren następuje w po- 
ziomym strumieniu wody dla zapewnienia ciągłości 
procesu separacji stosowane są automatyczne regula- 
tory sterujące układami odprowadzania produktów. 

W zaleŜności od rozwiązań konstrukcyjnych urzą- 
dzenia klasyfikującego do sterowania procesem wyko- 
rzystywany jest pomiar gęstości osadu w dolnej części 
koryta roboczego lub pomiar ciśnienia w przewodzie 
zasilającym doprowadzającym hydraulicznie nadawę 
do klasyfikatora. 

W klasyfikatorach opadowych nadaw piaskowych 
proces klasyfikacji wymiarowej piasku realizowany jest 
w korycie roboczym o jednakowej szerokości. ZróŜni- 
cowanie wymiaru ziaren osadzonych na jego długości, 
które stopniowo maleją w kierunku przelewu umoŜliwia 
poprzez odpowiedni układ wylewowych zaworów od- 
biorczych, zabudowanych w dnie koryta, uzyskiwanie 
w najbardziej rozbudowanych urządzeniach czterech 
produktów piaskowych. Działanie zaworów wylewo- 
wych odbywa się w sposób automatyczny przy wyko- 
rzystaniu programowalnego sterownika oraz sygnałów 
przesyłanych z sygnalizatorów poziomu osadu. Są one 
umiejscowione na długości koryta w pobliŜu zaworów 
wylewowych. Ich ilość jest zaleŜna od liczby szeregów 
zaworów wylewowych w korycie roboczym oraz od 
jego szerokości. Klasyfikatory czteroproduktowe posia- 
dają zdwojoną liczbę sygnalizatorów. Do pomiaru po- 
ziomu osadu w korycie roboczym wykorzystywane są 
łopatkowe sygnalizatory poziomu (czujnik rotacyjny) 
wykorzystywane przewaŜnie do sygnalizacji poziomu 
materiałów sypkich w zbiornikach i silosach. 

Napędzane przez silnik elektryczny łopatki sygnali- 
zatora są wyhamowywane przez narastający poziom 
osadu, co powoduje przełączenie wbudowanych prze- 
kaźników. W momencie całkowitego zatrzymania łopa- 
tek układ elektroniczny odcina zasilanie silnika uniemo- 
Ŝliwiając jego uszkodzenie. W przypadku, gdy poziom 
osadu się obniŜy i łopatki zostaną odsłonięte, silnik 
powraca do normalnego stanu i łopatki zaczynają się 
obracać. Zmiana wymiarów łopatek pozwala na do- 
stosowanie sygnalizatora do gęstości mierzonego ma- 
teriału. Sygnalizatory łopatkowe poziomu montowane 
są od góry koryta roboczego, a końcówki łopatek 
połączone są poprzez pierścień. Sposób mocowania 
łopatek do wałka łączącego je z głowicą umoŜliwia 
zmiany poziomu ich połoŜenia, a tym samym poziomu 
osadu w korycie klasyfikatora. 

Przykładem automatycznego sterowania pracą kla- 
syfikatora hydraulicznego w oparciu o mechaniczne 

sprzęŜenie czujnika pływakowego z zaworem wylewo- 
wym jest rozwiązanie zastosowane w dwuprodukto- 
wym klasyfikatorze stoŜkowym. 

Nadawę do klasyfikatora podaje się z góry przez 
centralnie umieszczoną rurę zasilającą. Rura zasilają- 
ca osłonięta jest walcowo-stoŜkowym płaszczem sta- 
nowiącym z pływakiem pierścieniowym urządzenie 
regulujące samoczynny odbiór osadzonego w stoŜku 
materiału (piasku) gruboziarnistego. Woda wraz z ma- 
teriałem nadawy wprowadzona do rury zasilającej 
przepływa poniŜej dolnej krawędzi wyŜej wymienione- 
go płaszcza, podnosi się ku górze do krawędzi prze- 
lewowej i odpływa przelewem z klasyfikatora. W czasie 
przepływu wytrącają się ziarna, które opadają na dno 
stoŜka. Osadzony materiał stopniowo wypełnia stoŜek, 
podnosząc swój poziom w pobliŜe płaszcza otaczają- 
cego pływak. W momencie zmniejszenia przekroju 
przepływu wody doprowadzanej do stoŜka, na skutek 
podniesienia poziomu osadu następuje spiętrzenie wo- 
dy pomiędzy rurą zasilającą a płaszczem, a tym sa- 
mym zmiana połoŜenia pływaka. Dzięki mechanicz- 
nemu sprzęŜeniu, poprzez układ dźwigni pływaka 
z wylewowym zaworem kulowym podniesienie pozio- 
mu wody w urządzeniu regulującym umoŜliwia odpro- 
wadzenie osadzonego w stoŜku materiału. Po opad- 
nięciu pływaka następuje zamknięcie zaworu wylewo- 
wego. Wielkość ziarna podziałowego regulowana jest 
przez zmianę obciąŜnika pływakowego lub ustawienie 
pierścieni przelotowych o róŜnej średnicy. 

3.2. Klasyfikatory pracuj ące przy wznosz ącym si ę  
        strumieniu wody 

W urządzeniach klasyfikujących pracujących przy 
wznoszącym się strumieniu wody do sterowania pro- 
cesem rozdziału wykorzystywany jest pomiar gęstości 
łoŜa zawieszonego, zagęszczenia sedymentującej za- 
wiesiny w dolnej części komory roboczej oraz poziomu 
górnej warstwy łoŜa. UmoŜliwia on automatyczną regu- 
lację odbioru produktów poprzez zawory wylewowe. 

W klasyfikatorach z podawaniem nadawy od góry 
(przeciwprądowych) proces rozdziału ziaren według 
rozmiaru lub gęstości następuje we wznoszącym się 
pionowo strumieniu wody dostarczanej do dolnej 
części urządzenia. Układy zasilania wodą wyposaŜone 
w przepływomierze i zawory regulacyjne zapewniają 
wyrównanie prędkości wznoszenia strumienia w całym 
przekroju klasyfikatora dla uzyskania odpowiedniej do- 
kładności rozdziału. Istnieje wiele rozwiązań konstruk- 
cyjnych, których celem jest maksymalne wyrównanie 
prędkości unoszenia we wszystkich punktach przekroju 
komory klasyfikacyjnej. Dla równomiernej dystrybucji 
wody dolnej stosuje się (równoległe lub współosiowe) 
układy rurowe z dyszami wypływowymi skierowanymi 
w dół lub poziome płyty z otworami wypływowymi 
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skierowanymi ku górze, w których równieŜ umiejsco- 
wione są otwory odprowadzające materiał do dolnych 
zaworów wylewowych produktu gruboziarnistego. Nie- 
zaleŜnie od sposobu wprowadzenia wody dolnej ste- 
rowanie przebiegiem rozdziału przebiega w oparciu 
o pomiar gęstości łoŜa zawieszonego w warstwie roz- 
dzielczej połoŜonej powyŜej układu zasilania komory 
roboczej wodą dolną. Do pomiaru gęstości łoŜa wyko- 
rzystywane są elektroniczne mierniki ciśnienia zabudo- 
wywane w bocznej ścianie klasyfikatora lub we wnę- 
trzu jego komory roboczej. Przy znanej (regulowanej) 
prędkości przepływu strumienia wznoszącego wody 
i stałej wysokości słupa wody pomiędzy poziomem 
umieszczenia czujnika ciśnienia,  a poziomem lustra 
wody w klasyfikatorze zmiany zagęszczenia ziaren 
w łoŜu zawiesinowym wpływają na wartość ciśnienia 
w komorze roboczej. Wraz ze wzrostem zagęszczenia 
zawiesiny zwiększa się ciśnienie w łoŜu. PowyŜsza 
zaleŜność umoŜliwia zastosowanie pomiaru ciśnienia 
do sterowania pracą klasyfikatora w oparciu o stabi- 
lizację wyŜej wymienionego parametru na zadanej 
wartości. W trakcie procesu rozdziału wymiarowego 
lub gęstościowego ziaren, utrzymywanie stabilnych 
warunków technologicznych jest realizowane przez 
automatyczną regulację ilości materiału odprowadza- 
nego przez dolne wylewy, którą zapewnia układ skła- 
dający się z przetwornika ciśnienia, programowalnego 
sterownika, zaworu wylewowego z napędem oraz 
regulatora dopływu wody dolnej z przepływomierzem. 
Jeden z producentów klasyfikatorów opracował układ 
regulacyjny, w którym do pomiaru gęstości łoŜa 
zawieszonego wykorzystano dwa czujniki ciśnienia 
zabudowane na róŜnych poziomach komory roboczej 
klasyfikatora. W tym rozwiązaniu stabilizowanym para- 
metrem procesu rozdziału jest róŜnica ciśnień pomię- 
dzy dolnym, a górnym poziomem warstwy rozdzielczej 
łoŜa zawiesinowego odczytywana przez elektroniczny 
przetwornik róŜnicy ciśnień. Zwiększenie wysokości 
warstwy rozdzielczej kontrolowanego przez układ 
sterowania ma korzystny wpływ na sprawność procesu 
klasyfikacji hydraulicznej, zwłaszcza w przypadku wy- 
stępowania zmian w składzie granulometrycznym na- 
dawy, które mają wpływ na gęstość łoŜa zawiesino- 
wego w komorze roboczej. Przedstawiona metoda 
umoŜliwia dokładniejszą kontrolę procesu rozdziału niŜ 
oparta o pomiar gęstości warstwy na jednym poziomie. 

Podczas procesu oczyszczania drobnego kruszywa 
z zanieczyszczeń o gęstości < 1,8 g/cm3 w klasy- 
fikatorach hydraulicznych istotny jest pomiar wysokości 
łoŜa zawiesinowego. Jego poziom znajduje się poniŜej 
krawędzi przelewu słuŜącego do odprowadzania zanie- 
czyszczeń wraz z większością wody procesowej, co 
ogranicza ilość strat substancji mineralnej. 

Klasyfikatory do oczyszczania nadaw piaskowych 
o uziarnieniu 1(2)–0 mm posiadają budowę jedno- 

komorową natomiast dla zakresu 2(4)–0 mm stosowa- 
ne są urządzenia dwukomorowe, w których pierwsza 
komora słuŜy do oczyszczania i odprowadzania ziaren 
większych od 0,5(1) mm. Konstrukcja klasyfikatorów 
jednokomorowych dla separacji zanieczyszczeń nie 
odbiega od rozwiązań stosowanych podczas klasy- 
fikacji wymiarowej ziaren. W niektórych zastosowa- 
niach dla stabilizacji wysokości łoŜa zawiesinowego 
w komorze roboczej wykorzystywany jest dodatkowo, 
oprócz pomiaru w niej ciśnienia, pomiar granicy faz 
przy uŜyciu sygnalizatorów lub wskaźników pojemno- 
ściowych reagujących na zmiany względnej stałej die- 
lektrycznej εr materiału. W klasyfikatorach dwukomo- 
rowych proces hydraulicznego rozdziału materiału 
przebiega dwustopniowo, w dwóch posobnych komo- 
rach roboczych. W komorze pierwszej, gdzie zarówno 
niezagęszczona nadawa jak i woda wznosząca po- 
dawana jest od dołu, klasyfikacja hydrauliczna prze- 
biega współprądowo, natomiast w drugiej, gdzie po- 
przez przelew materiał wprowadzany jest od góry, a 
woda wznosząca od dołu, klasyfikacja odbywa się 
przeciwprądowo.  

Proces rozdziału w obydwu komorach jest automa- 
tycznie regulowany w oparciu o pomiar w nich gęstości 
na wyznaczonym poziomie, który jest moŜliwy zarówno 
przy wykorzystaniu przetworników ciśnienia, jak i prze- 
tworników pojemnościowych.  

Stosowane w tego typu urządzeniach stosunkowo 
niskiej wysokości łoŜa zawiesinowego w drugiej komo- 
rze (w klasyfikatorach jednokomorowych jest ona pra- 
wie dwa razy wyŜsza) przybliŜa przebieg procesu do 
tego, który zachodzi w klasyfikatorach opadania swo- 
bodnego, gdzie w dolnej części komory gęstość osadu 
osiąga największą moŜliwą wartość. W związku z po- 
wyŜszym często wykorzystywanym dla kontroli pro- 
cesu rozwiązaniem jest uŜycie łopatkowego sygnali- 
zatora poziomu. 

W urządzeniach starszego typu (jednokomorowy 
klasyfikator przeciwprądowy) do automatycznego ste- 
rowania procesem rozdziału wykorzystywano pływak. 
Pływak (dzwon) umieszczony we wnętrzu komory ro- 
boczej reaguje na zmiany gęstości zawiesiny podno- 
sząc się wraz z jej wzrostem i opadając równocześnie 
ze zmniejszeniem się gęstości. Wraz z osiągnięciem 
jednego z dwóch zadanych poziomów (sygnalizujących 
maksymalną i minimalną dopuszczalną gęstość zawie- 
siny) następuje odprowadzenie przez dolny wylew pro- 
duktu gruboziarnistego. Impulsy elektryczne z dwóch 
czujników połoŜenia pływaka przekazywane są naprze- 
miennie do sterownika uruchamiającego urządzenie 
rozładunkowe. Pływak oprócz sygnalizowania zmian 
gęstości w łoŜu słuŜy do regulacji przekroju komory 
roboczej i tym samym granicy podziałowej klasy- 
fikatora. 
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4. Podsumowanie 

Przeprowadzony przegląd metod pomiaru gęstości 
zawiesin wykorzystywanych do automatycznej kontroli 
procesu rozdziału nadaw drobnoziarnistych według 
rozmiaru i gęstości ziaren w klasyfikatorach hydrau- 
licznych wykazał zaleŜność pomiędzy rodzajem stoso- 
wanego czujnika, a gęstością pozorną mierzonej 
warstwy. 

− JeŜeli proces technologiczny rozdziału wymaga 
utworzenia w dolnej części komory roboczej war- 
stwy osadu lub zawiesiny o duŜej gęstości po- 
zornej, to do kontroli zagęszczonej mieszaniny 
ziaren i wody na zadanym poziomie komory kla- 
syfikatora wykorzystywane są obrotowe łopatkowe 
sygnalizatory poziomu. W urządzeniach pomiaro- 
wych tego rodzaju punkt sygnalizacji jest zaleŜny 
od ustawienia pozycji łopatki na wałku oraz od 
poziomu warstwy o zadanej gęstości. Czułość sy- 
gnalizatora jest ustawiona przez dobór ilości łopa- 
tek i ich powierzchni. Sygnalizatory łopatkowe po- 
ziomu stosowane są w klasyfikatorach opadowych 
oraz w komorze zawiesinowej (fluidalnej) dwustop- 
niowego wzbogacalnika do oczyszczania nieza- 
gęszczonych nadaw piaskowych. 

− Automatyczna kontrola procesu technologicznego 
przeprowadzanego w warunkach upłynnienia fazy 
stałej pod wpływem przepływającego od dołu stru- 
mienia wody i dającego na określonym poziomie 
komory roboczej klasyfikatora zawiesinowe łoŜe 
ziaren o załoŜonym wymiarze lub gęstości, oparta 
jest o pomiar ciśnienia. Do stabilizacji gęstości 
pozornej łoŜa zawieszonego przez wykorzystanie 
pomiaru ciśnienia do regulacji procesu rozdziału 
stosowane są przetworniki ciśnienia przeznaczone 
do pomiaru ciśnienia cieczy lub róŜnicy ciśnień 
cieczy. UmoŜliwiają one w sposób ciągły kon- 
trolowanie ciśnienia, jakie wywiera wznoszący 
strumień wody na zawarte w łoŜu ziarna. Sto- 
sowany jest zarówno pomiar ciśnienia na jednym 
poziomie komory roboczej, jak i na dwóch. 
Wówczas parametrem kontrolowanym – stabilizo- 
wanym – jest róŜnica ciśnienia pomiędzy dwoma 
granicznymi poziomami łoŜa. Element pomiarowy 
(czujnik) przetwornika oddzielany jest od medium 
przez membranę separacyjną i ciecz manome- 
tryczną. Nastawy ciśnienia umoŜliwia konsola ope- 
ratorska programowalnego sterownika słuŜącego 
do automatycznej regulacji procesu rozdziału. 

Przetworniki ciśnienia do kontroli wyŜej wymienio- 
nego procesu stosowane są w większości kla- 
syfikatorów z łoŜem zawiesinowym. 

− Podczas klasyfikacji hydraulicznej przeprowadza- 
nej w celu oczyszczania nadaw drobnoziarnistych, 
przy wykorzystaniu łoŜa zawiesinowego (fluidal- 
nego) automatyczna kontrola procesu rozdziału 
polega na sterowaniu układami regulacji wyso- 
kości łoŜa w komorze roboczej klasyfikatora. Do 
pomiaru wysokości łoŜa zawiesinowego wykorzy- 
stywane są czujniki, których sondy umoŜliwiają 
wykazywanie granicy pomiędzy wodą, a miesza- 
niną ziaren i wody w górnej warstwie łoŜa. Do 
pomiaru granicy faz stosowane są pojemnościowe 
sygnalizatory lub wskaźniki poziomu potrafiące 
wykryć róŜnicę w pojemności elektrycznej obu faz 
(względnej stałej dielektrycznej εr). Wskaźnik po- 
ziomu w odróŜnieniu od sygnalizatorów poziomu, 
rozpoznających przekroczenie tylko jednego po- 
ziomu, umoŜliwia dokładny pomiar poziomu na 
całej długości elektrody i przetwarzanie na sygnał 
np. 4–20 mA. 

− W obecnie produkowanych klasyfikatorach hydrau- 
licznych nadaw drobnoziarnistych nie jest wykorzy- 
stywana pływakowa metoda pomiaru gęstości za- 
wiesiny, którą stosowano do regulacji działania 
urządzeń starszego typu 
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