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Выводы 
Устройство для испытания станка позволяет в 

производственных условиях путем имитации рабочих 
нагрузок определять точность позиционирования, бие-
ние шпинделя и податливость технологической систе-
мы. Полученные результаты могут быть использованы 
в математической модели для определения техниче-
ского состояния станка и прогнозирования надежности 
его работы. 
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Математическая модель вибрационного стола для снятия  

остаточных напряжений в сварных трубах 
 

Для снижения остаточных напряжений в сварных трубах предложена вибрационная обработка. Разработа-
на математическая и конструкционная модель вибрационного стола. Произведен рациональный выбор 
электровибратора и расположения электродвигателя, что позволяет получить в исследуемом образце рав-
номерные по всей длине рабочей зоны вибрационные колебания. При изготовлении вибрационного стола 
рассчитаны элементы его виброизоляции - пружинные и резиновые амортизаторы,  был выбран подходя-
щий вариант вибрационных опор, что дает возможность повысить экономию процесса, не производя лиш-
них расходов на дорогое и сложное изготовление фундамента. 
 
Vibration treatment is proposed to reduce residual stresses in welded pipes. A mathematical and constructional 
model of the vibration table has been developed. A rational choice is made of the electric vibrator and the location 
of the electric motor, which makes it possible to obtain in the test sample uniform vibrations along the entire 
length of the working zone. When manufacturing the vibration table, elements of its vibration isolation are calcu-
lated - spring and rubber shock absorbers, a suitable variant of vibration supports was chosen, which makes it 
possible to increase the economy of the process without producing unnecessary expenses for expensive and com-
plex foundation manufacture. 

 
Введение 
В связи с интенсивным развитием вычислитель-

ной техники стало возможным выполнение любых рас-
четов, в том числе и определение остаточных свароч-
ных напряжений. В настоящее время на передний план 
выходят более универсальные методики, характери-
зующиеся простотой задания исходной информации и 
принципиально новыми условиями для широкого ис-
пользования вибрационной обработки при производстве 
и эксплуатации сварных конструкций общего назначе-
ния. 

Технология вибрационной обработки сварных 
швов и околошовной зоны для снятия механических 
послесварочных напряжений достаточно подробно опи-
саны в научно-технической и патентной литературе 
[1—3]. Эффективность применения такой обработки 

для высокопрочных, мостовых и теплоустойчивых ма-
рок сталей (ВКС-12, 15Г2Ф, 12Х1МФ, 12Х18Н10Т, 
1Х18Н9Т, 20ХГНСНА) описана в трудах различных 
ведущих исследовательских центров Украины и СНГ 
(ИЭС им. Е.О. Патона НАНУ, г. Киев, Украина, ИФПМ 
СО РАН, г. Томск, Россия, РГУ нефти и газа имени 
И.М. Губкина, г. Москва, Россия). Вместе с тем недос-
таточно проведены исследования в области вибрацион-
ной обработки сварных соединений в процессе произ-
водства труб [4, 5]. 

Выделение нерешенного 
Каждый из известных методов снижения оста-

точных напряжений имеет более или менее ограничен-
ную область рационального применения, поэтому воз-
никает необходимость как усовершенствования сущест-
вующих, так и поиска принципиально новых способов 
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послесварочной обработки труб в целях снятия оста-
точных напряжений, а также упрочнения, стабилизации 
геометрии, изменения структурного состояния [6—8]. 

Анализ исследований 
При серийном выпуске изделий, обработка мо-

жет проводиться на вибростенде, и будет вестись авто-
матически по таймеру. Для стабилизации напряжений в 
производственных условиях обычно используют вибра-
ционные столы. Сначала, в зависимости от массы обра-
батываемой конструкции, на вибраторе задается необ-
ходимая величина дисбаланса, которая, в свою очередь, 
определяет величину возмущающей силы. Затем с по-
мощью пьезодатчика обратной связи, установленного 
на конструкции, определяются ее резонансные частоты, 
которые лежат в рабочем диапазоне частот вибратора.  

Принцип работы вибрационного стола заключа-
ется в создании резонансных колебаний на предвари-
тельно закрепленный образец. Заданные колебания соз-
даются электродвигателем, за счет размещения в нем 
эксцентриковых грузов. Регулировка частоты произво-
дится преобразователем частоты, а регулировка ампли-
туды — за счет смещением эксцентриковых грузов от-
носительно ротора двигателя. Одной из основных со-
ставляющих конструкции вибрационного стола являют-
ся вибрационные опоры. Они предназначены для ком-
пенсации и изоляции вибрации, обеспечивают сниже-
ние ударных нагрузок, компенсацию растяжных нагру-
зок и дефекта изготовления узла. Для изготовления 
вибрационного стола в первую очередь необходимо 
рассчитать его виброизоляцию. Возникает также задача 
определения допустимых параметров вибрации рабочих 
мест. Следует отметить, что при сборке вибрационного 
стола, немаловажным элементом является рациональное 
расположение электродвигателя, что позволяет полу-
чить в исследуемом образце равномерные по всей длине 
рабочей зоны и синусоидально изменяющиеся во вре-
мени вибрационные колебания. 

Будем рассматривать вибрационный стол, рабо-
чий орган которого является достаточно жестким телом, 
связанным с неподвижным основанием достаточно мяг-
кими упругими элементами. Будем считать, что оси 
вращения дебалансных возбудителей располагаются 
параллельно одной из главных центральных осей инер-
ции рабочего органа и что плоскости вращения центров 
тяжести неуравновешенных масс совпадают между 
собой, т.е. ограничимся решением плоской задачи [9]. 

Результаты исследований 
Динамическая схема рассматриваемого вибра-

ционного стола приведена на рис. 1. Конструктивная 
схема вибрационного стола представлена на рис. 2. 

Начало координат O  выбрано в общем статиче-

ском центре масс системы. Ось OX  направлена по 

прямой, соединяющей центры rO  вращения вибрато-

ров. Ось OY  направлена перпендикулярно оси OX . 

Центр тяжести 0O  корпуса вибрационного стола имеет 

координаты )b;a( 00 ; центры тяжести miO  подвижных 

элементов, соответственно, имеют координаты )b;a( ii . 

Линии относительного смещения ii KK   оказываются 

наклонными к оси OY  под углами i . 

Положение системы в любой момент времени 
однозначно определяется совокупностью обобщенных 
координат if,,Y,X  . Кинетическая и потенциальная 

энергия системы выражаются зависимостями: 
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Рис. 1. Динамическая система вибрационного стола 
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Рис. 2. Конструктивная схема вибрационного стола 
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что позволяет упростить исходную систему уравнений (2): 
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Частоты c  собственных колебаний корпуса 

вибрационного стола находятся из уравнения: 
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где 1c — частота поступательных колебаний корпуса 

вибрационного стола; 2c  — частота поворотных ко-

лебаний корпуса (галопирование). 
Экспериментальные исследования показали [10], 

что галопирование рабочего органа вибрационных ма-
шин, а также отсутствие самосинхронизации вибрато-
ров на корпусе могут привести к частым поломкам. Для  
 

того, чтобы конструкция совершала чисто поступатель-
ные колебания необходимо, чтобы ,0  соотношение: 

На практике путем правильного выбора значе-
ний параметров системы можно обеспечить такую ма-
лость величины ,  что искажения поступательных ко-

лебаний элементов системы из-за неравенства нулю   
будут пренебрежительно малыми. 

Для самосинхронизации двух вибраторов, вра-
щающихся в противоположных направлениях, необхо-
димо, согласно [10], свести к минимуму среднее значе-

ние за период 

2

функции Лангранжа  ,   что 

на практике обеспечивает устойчивость движения виб-
рационной машины. 

Учитывая соотношения (1), функция Лангранжа 
принимает следующий вид: 
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Первая производная от функции Лагранжа по 
переменной   имеет вид: 
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Разность фаз  , соответствующие возможным 
синхронным движениям, находятся из трансцендентно-
го уравнения: 

.cosSsinC 0   
Значение величины угла сдвига по фазе опреде-

ляется по формуле: 

.
C

S
tg                                       (6) 

Во время проведения исследования, эксперимен-
тальным образом были выбранные необходимые режи-
мы обработки для существующего образца. Исходной 
точкой при определении необходимых режимов, стала 

зависимость массы исследуемого образца от времени 
вибрации. 

Выбор режимов вибрационной обработки для 
заданного образца проводился из условий достижения 
необходимой стабильности остаточных напряжений. 
Для этого нужно решить задачу самопроизвольного 
деформирования образца, в которую в качестве неиз-
вестного входит коэффициент снижения остаточных 
напряжений в наплавленном слое, обеспечивающий 
самопроизвольную деформацию металла.  

Затем по известному коэффициенту снижения 
остаточных напряжений был найден целый ряд режи-
мов вибрационной обработки. Из полученных вариан-
тов был выбран оптимальный режим : частота – 60 Гц, 
амплитуда – 055 мм, время – 5 мин и оптимальные раз-
меры вибрационного стола. 

Вибрационный стол с вертикально направлен-
ными колебаниями содержит нагрузку 50 кг; общий вес 
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Q = 15400 Н, в том числе подвижных элементов 
�р.ч.= 12500 Н; частота колебаний — 60 Гц; максималь-

ный кинетический момент дебалансов — М=5000 Н/см; 
амплитуда колебаний виброплатформы — а=0,55 мм; 
размер виброплатформы — 0,75×0,8 м; фундамент — 
ДСП.  

Сравнивая варианты расчета пружинных и рези-
новых виброопор, можно прийти к выводу, что исполь-
зование той или иной опоры есть допустимым и лежит в 
рамках, не превыщающих допустимый показатель. Тем 
не менее, резиновые вибрационные опоры являются 
более эффективными, так как коэффициент передачи 
пружинных вибрационных опор составляет 1/49, рези-
новых — 1/262. 

Таким образом, можно повысить экономию про-
цесса, не производя лишних расходов на дорогое и 
сложное изготовление фундамента. 

Выводы 
1. Одним из наиболее перспективных методов 

снижения остаточных напряжений в сварных конструк-
циях является вибрационная обработка, позволяющая и 
существенно снизить их себестоимость за счет эконо-
мии электроэнергии, затрат на оборудование и произ-
водственных площадей.  

2. Для стабилизации напряжений в производст-
венных условиях используются вибрационные столы, 
на которых, в зависимости от массы обрабатываемой 
конструкции, в вибраторе задается необходимая вели-
чина дисбаланса, которая определяет величину возму-
щающей силы и резонансные частоты, лежащие в рабо-
чем диапазоне частот вибратора.  

3. Разработана математическая и конструкцион-
ная модель вибрационного стола, в основу которого 
положено рациональный выбор электровибратора и 
расположение электродвигателя, что позволило полу-
чить в исследуемом образце равномерные по всей длине 
рабочей зоны и синусоидально изменяющиеся во вре-
мени вибрационные колебания. 

4. При изготовлении вибрационного стола рас-
считаны элементы его виброизоляции — пружинные и 
резиновые амортизаторы, был выбран подходящий ва-
риант вибрационных опор, что дало возможность повы-
сить экономию процесса, не производя лишних расхо-
дов на дорогое и сложное изготовление фундамента. 
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