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Вібраційні технології знаходять широке застосування
в техніці, будівництві, машинобудуванні, медицині та
інших галузях людської діяльності. Важливими у вико-
ристанні є віброагрегати (віброударні машини) –
механізми, в яких відбувається контактна ударна взаємодія
між окремими частинами чи ланками. Важливість
дослідження роботи таких віброударних машин обу-
мовлюється тим, що у багатьох технологічних процесах
віброударні явища є більш ефективними, ніж суто віб-
раційні. Це, наприклад, віброагрегати (вибивні ґратки) для
ливарного виробництва, віброударні інструменти, транс-
портні засоби і грохоти, віброплощадки для ущільнення
бетонної суміші та ін.

Математичне моделювання динамічного режиму
роботи віброударних систем, а також числові розрахунки
такого режиму роботи відіграє фундаментальну роль при
проектуванні нових віброагрегаітв, а також для прогно-
зування безаварійної роботи таких механізмів.

У попередніх роботах була побудована узагальнена
математична модель віброударного агрегата з ланцюгово-
розгалуженим способом з’єднання твердих тіл [1 - 3].
Пропонована узагальнена математична модель вібро-
ударного агрегата, що розглядалася раніше, містила
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довільну кількість твердих тіл, що з’єднувалися лан-
цюгово-розгалуженим способом з допомогою пружних
зв’язків. Але чисельні розрахунки динамічного режиму
роботи для таких узагальнених моделей не проводилися
в зв’язку зі складністю таких розрахунків. Взагалі, матема-
тичному моделюванню вибивних інерційних агрегатів
присвячена значна кількість праць, що з’явилися останнім
часом. Активно працюють у цьому напрямку ряд авторів
з НТУ «ХПІ» (м. Харків). У праці Є. Барчана [4]  дослід-
жені існуючі методи і моделі, що використовуються при
математичному моделюванні динамічних процесів вибив-
них інерційних машин та пропонується свій алгоритм для
оптимального проектування інерційної вибивної ґратки.
В іншій праці [5] Є.Барчан, М.Ткачук та А.Грабовський
приводять результати експериментального дослідження
динамічних процесів вибивної машини з дебалансним
приводом, а також дають рекомендації на підставі прове-
деного аналізу. В праці А. Грабовського [6] пропонуються
методи і алгоритми верифікації сил ударної взаємодії в
вібросистемах..

У статті розглянута механіко-математична модель
багатосекційного віброагрегата послідовного з’єднання
твердих тіл, зв’язаних сталими пружними зв’язками,
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простіша динамічна схема якого зображена на рис. 1. Для
цієї моделі вперше виконані числові розрахунки динаміч-
ного режиму роботи віброагрегата при різних механічних
параметрах.
Постановка задачі. На нерухому фундаменті за

допомогою пружних зв’язків пружністю С13 встановлена
інерційна віброударна ґратка (і=3). Технологічне наван-
таження (ТН, і=2) в початковому стані (стані рівноваги)
має з віброударною ґраткою технологічний зазор δ. При
динамічному режимі роботи робочі органи віброґратки
через пружні зв’язки С32 контактно взаємодіють з ТН. При
цьому вважаємо, що ТН здійснює плоско-паралельний
рух. Таким чином, розглядається плоско-паралельний рух
системи: інерційної віброґратки та ТН. Віброґратка
здійснює механічні коливання під дією моментів сил, що
виникають при обертанні дебалансних мас (і=31, і=32).
Дебалансні маси приводяться в рух електродвигунами,
які розміщені на двох валах у корпусі ударної віброґратки.
У початковій стадії руху (стадії розгону) дебалансні маси
мають кутове пришвидшення, і їх кутова швидкість
зростає. В усталеному динамічному режимі роботи кутова
швидкість дебаланса є максимальна і стала.

Диференціальні рівняння руху одержуємо на підставі
рівнянь Лагранжа ІІ-го роду, так, як це показано в [1,2].
Система рівнянь Лагранжа ІІ роду має вигляд:
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де Т – кінетична енергія системи; sq  – s-та узагальнена
координата; sQ  – s-та узагальнена сила.

Таким чином, для заданої системи маємо вісім узагаль-
нених координат, що характеризують рух системи.

Враховуючи отримані в [1– 3, 7] загальні рівняння руху
системи з ланцюгово-розгалуженим способом з’єднання
твердих тіл, для заданої механічної системи (див. рис. 1)
маємо систему рівнянь:
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Тут ),i(,y,x iii 32=ϕ  – узагальнені координати ТН і
віброґратки, j3ψ  – узагальнені координати для
дебалансів.

У систему рівнянь (2) входять статичні моменти
ударно-вибивної ґратки y,x, S,S 33 , статичні моменти
дебалансів ударно-вибивної ґратки j
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працях [8, 9].

Розрахунок обертального моменту, який приводить у
рух дебаланси, зроблено згідно з методикою, описаною в
працях [8, 9]. Вираз моменту як функції частоти обертання
має вигляд
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де Mmax – максимальний обертальний момент ротора,
номкр S)(S 12 −λ−λ= – критичний коефіцієнт ковзання

ротора, S – коефіцієнт (змінний) ковзання ротора, номS –
номінальний коефіцієнт ковзання.

Для розрахунків вибрано електродвигун 4А160М8У3,
для якого за даними довідника [10] прийняли: Мmax=316,6
(Нм), ,,Sном 02670=  22,=λ . Коефіцієнт ковзання ротора
визначається за формулою
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Аналіз результатів. Аналіз розрахунків доцільно

проводити знаючи власні частоти коливань механічної
системи. Оскільки швидкість обертання приводу двигуна
в усталеному режимі практично не змінюється, то, нех-
туючи доданками вищих порядків [11], отримали характе-
ристичне рівняння для знаходження перших власних
частот:
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Рис. 1. Модель двосекційного агрегата послідовного
з’днання твердих тіл з пружними зв’яками
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Рис. 2. Залежності амплітуди коливань ТН від часу Рис. 3. Фазові криві коливань ТН
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Рис. 4. Залежності віброприскорення коливань ТН від часу
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Тут 2 3a m m= , 2 3 2 3 23b m C ( m m )C= + + , 3 234c C C= .
Числове моделювання динамічного режиму роботи

проводилося для таких заданих параметрів: M2=1000;
m31=20; m32=20 – маси твердих тіл в кг; С3=2000000,
С23=500000 жорсткість амортизаторів, де С3 – аморти-
затори, що знаходяться між фундаментом та вибивною
ґраткою (і=3), С23 – амортизатори, що стоять між вибив-
ною ґраткою (і=3) та технологічним навантаженням (і=2).
Початкові умови вибираємо положення рівноваги сис-
теми. Розглянуто такі варіанти маси ТН, для яких обчис-
лено перші власні частоти:

20002 =M : 786191 ,=λ ; 474712 ,=λ ;

40002 =M : 069141 ,=λ ; 078712 ,=λ ;

60002 =M : 508111 ,=λ ; 952702 ,=λ ;

80002 =M : 97591 ,=λ ; 891702 ,=λ ;
Побудовано графіки залежності амплітуд від часу (рис.

2), фазові криві коливань ТН (рис. 3), залежності вібро-
пришвидшення коливань ТН від часу (рис. 4). Власні час-
тоти коливань ТН можна змінювати, змінюючи механічні
параметри системи.
Висновки. Фазові криві руху ТН показують, що

система є механічно стійкою.
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A simulator of the dynamic conditions of a multisectional vibrating
unit is considered in the form of a system of simple nonlinear
differential equations obtained with the help of Lagrange equations
of a second order. There is considered the interplay of a technological
load of multisectional aggregates with working organs of inertknock
grates.
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