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СИСТЕМНЕ МОДЕЛЮВАННЯ ПРОЕКТНОГО РОЗРАХУНКУ ГЛИБИННИХ 
ЦИЛІНДРИЧНИХ ВІБРОМАШИН 

 
АНОТАЦІЯ. Розроблена нова методика проектного розрахунку глибинних вібромашин, яка відрі-

зняється від існуючих тим, що охоплює певний ряд глибинних вібраторів. Дана методика дозво-
лить проектувати глибинні вібратори  в межах певного діапазону. Системне представлення роз-
робленої методики дозволяє застосовувати інформаційні технології для процесу проектування. 

Ключові слова: глибинний вібратор, проектний розрахунок, системне моделювання. 
 

АННОТАЦИЯ. Разработана новая методика проектного расчета глубинных вибромашин, ко-
торая отличается от существующих тем, что охватывает определенный ряд глубинных вибра-
торов. Данная методика позволяет проектировать глубинные вибраторы в пределах определен-
ного диапазона. Системное представление разработанной методики дает возможность приме-
нять информационные технологии для процесса проектирования. 

Ключевые слова: глубинный вибратор, проектный расчет, системное моделирование. 
 

The SUMMARY. The new technique of design calculation of deep vibrators which differs from existing 
themes that covers the certain number of deep vibrators is created. The given technique allows to design 
deep vibrators within the limits of the certain range. System representation of the developed technique en-
ables to apply information technologies to process of designing. 

Key words: the deep vibrator, design calculation, system modeling 
 
 
Вступ 
В теперішній час ефективність створен-

ня машин багато вчому залежить від швид-
кості і якості проектування. Реалізувати це 
можливо тільки завдяки розробці нових ме-
тодик проектного розрахунку, які мали б за 
мету охоплювати певний ряд машин.  Іс-
нуючі методи проектування основних видів 
механічного обладнання не мають цих осо-
бливостей. Тому постала проблема в розро-
бці таких методик, створення яких можли-
во тільки за допомогою використання ме-
тодів системного моделювання. Ці методи 
дозволяють систематизувати матеріали до-
сліджень, виявити та сформувати задачі. 
Крім того застосування системного підходу 
дозволяє використовувати інформаційні 
технології для процесу створення основних 
видів механічного обладнання.  

Одним з видів такого обладнання є ци-
ліндричні глибинні вібромашини. Вони яв-
ляють собою малогабаритні вібраційні ме-
ханізми які використовуються для ущіль-
нення бетонних або яких-небудь інших су-
мішей як у вигляді ручного інструменту так 
і шляхом закріплення їх на різних пристро-
ях, які необхідно приводити в коливальний 
рух. Глибинні вібромашини складаються з 

робочого органа, віброзбуджувача та при-
вода. Робочим органом, що занурюється в 
суміш, може бути: циліндричний корпус 
(який інколи має оребріння), жорстка пли-
та, просторова конструкція. Віброзбуджу-
вачі бувають дебалансні і планетарні, а 
приводи – електромеханічні та пневматич-
ні. За способом керування віброущільню-
вачі поділяються на ручні та підвісні. В 
цьому випадку буде розглянуто циліндрич-
ну глибинну вібромашину з дебалансним 
віброзбуджувачем. У цей час в світі най-
більш розповсюдженими є ручні глибинні 
вібратори з вбудованим електродвигуном 
та  дебалансним валом, з частотою вібру-
вання  100…200 Гц. Лідерами виробництва 
глибинних вібраторів є такі фірми: 
«Tremix» (Швеція), «Wacker» (Німеччина), 
«Weber» (Німеччина), «Mikasa» (Японія), 
«Красный Маяк» (Росія).  

Мета та постановка задачі 
Методи розрахунку циліндричних віб-

ромашин достатньо повно розроблені тео-
ретично, експериментально та підтверджу-
ються практично, але разом з тим вони роз-
роблені тільки для якоїсь конкретної ма-
шини, а частіше представлені в загальному 
вигляді.  Тому представляється доцільним 
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Рис. 1. Циліндричні глибинні вібромашини з вбудованим електродвигуном 

 

виконати аналіз існуючих методів розраху-
нку і результатів експериментальних дослі-
джень глибинних вібромашин з метою 
встановлення всіх вхідних (включаючи 
експерементальні дані) та вихідних параме-
трів. Визначити можливість застосування 
цих даних для створення методики проект-
ного розрахунку.  

Актуальність дослідження  полягає в 
тому, що спираючись на існуючі методи 
розрахунку, розробити нову методику про-
ектного розрахунку, яка відрізняється від 
існуючих тим, що охоплює множину гли-
бинних вібраторів. Дана методика дозво-
лить проектувати глибинні вібратори  в 
межах певного діапазону  з деякою похиб-
кою, величину якої можна оцінити за до-
помогою порівняння з характеристиками, 
що відповідають реальній машині з пред-
ставленої множини.  

Застосовуючи методи системного моде-
лювання дану методику можна представити 
як систему, що дає змогу впровадити інфо-
рмаційні технології в процес проектування 
вібраторів. 

На підставі вище вказаного  детально 
розглянемо методику розрахунку глибин-
ного вібратора. Зобразимо її у вигляді сис-
теми. 

Виклад основного матеріалу 
В загальному вигляді методика розра-

хунку глибинної циліндричної вібромаши-
ни включає вибір типу машини (ручна, під-
вісна) та визначення основних розмірів (ді-
аметр, висота робочого органа); встанов-
лення динамічних характеристик (ампліту-
да і частота коливань); побудова конструк-
тивної схеми та визначення її маси; встано-
влення координати нульової точки, де від-
сутні коливання ( забезпечення умов вібро-
ізоляції: привода, підйомного пристрою або 
оператора); знаходження змушуючої сили 
та амплітуди коливань у бетонній суміші; 
визначення потужності [1].  

Розробка методики проектного розра-
хунку циліндричної глибинної вібромашини 

В результаті проведеного аналізу робіт 
[1,2,3,4,5] , було встановлено всі вхідні, до-
відкові дані та визначена мета розрахунку 
(табл. 1). Принципова схема множини віб-
раторів представлена на рис.1.  

Проектний розрахунок основних пара-
метрів 

• Основні проектні розміри: 
Висота робочого органа h  визначаєть-

ся в залежності від товщини шару суміші 
H , що укладається, м [1]:  

Hh )9,0...8,0(≈ . 
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Таблиця 1 
Вхідні, довідкові дані та  цілі розрахунку 

Вхідні дані Довідкові дані Ціль розрахунків 
Q –продуктивність, годм /3 ;  
ω – кутова частота вібрування,  
рад/с; 

h  – висота робочого органа, м; 
m΄ – маса вібромашини,  кг. 
 

−υ лінійна швидкість пе-
реміщення вібратора, 

см /5,0≈υ ; 

−0σ напруження в контак-

тній зоні вібромашини, 
МПа4

0 10540 −⋅≈σ ; 

удв  – питомий дисипатив-

ний опір бетонной суміші 
( )( )4107...3=удв , 3мсН ⋅ ; 

прm  – приведена маса бе-

тонної суміші 
( )4,03,0 K=прm , кг;  

µ – коефіцієнт тертя в під-
шипнику (µ=0,003…0,008);  

kd  – внутрішній діаметр 

підшипника віброзбудника, 
м; 

 

Основні проектні розміри:  
d – діаметр робочого органа, 
м.  
Інерційні характеристики ві-
бромашини:  
 m  - маса вібромашини, при-
ведена до площини змушую-
чої сили, кг.                                                 
Зусилля, що діють в констру-
кції, і динамічні параметри:  
F  – змушуюча сила віброз-
будника, кН;  

бх  - амплітуда переміщень в 

бетонній суміші, м.                       
Потужність привода:  
Р – потужність двигуна кВт; 
 

   

Аналіз існуючих глибинних віброма-
шин показав наступне значення висоти ро-
бочого органа в залежності від діаметра. 
Результати дослідження зведені до табл. 2.   

 
Таблиця 2 

Рекомендації по вибору висоти робочого 
органа 

Технічна 
продуктив-
ність вібра-

тора 
годмQ /, 3  

Діаметр ро-
бочого органа 

d ,м 

Висота робо-
чого органа 

h ,м 

0,03…0,045 0,32…0,39 
< 20 

0,045…0,075 0,39…0,45 

0,08…0,12 0,48…0,55 
> 20 

0,13…0,2 1…1,5 
 

Діаметр робочого органа визначається 
з умови продуктивності. Технічна продук-
тивність вібратора дорівнює [2]: 

)(

3600
2

10

2

tt
HRkQ

+
⋅⋅⋅=  , 

де  −k  коефіцієнт, який залежить від схеми 
укладки бетону та враховуючий часткове  

перекриття зон ущільнення, для глибинно-
го вібратора він складає 85,0=k ; 

−0t оптимальний час вібрування в кожному 

місці заглиблення вібратора )30...15(0 =t ,с;   

−1t час перестановки вібратора з однієї по-

зиції на другу )10...5(0 =t , с ( в розрахун-

ках  приймаємо сtt 25)( 10 =+ ). 

H – товщина оброблюваного слою бетоної 
суміші ),15,0...05,0(−= hH м. Де −h  висо-
та робочого органа, м [3].   Приймаємо 

)1,0( −= hH , м. 
−R радіус дії вібромашини  визначається 

ступінню затухання коливань у хвилях, що  
випромінюються в бетонну суміш та  пере-
падом амплітудε [4]. Аналіз різних дослі-
джень показав, що радіус дії залежить від 
діаметра і складає декілька його значень  

dR )6...4(= [5]. 
Підставляючи значення всіх складових 

в рівняння продуктивності отримаємо на-
ступну формулу: 

.
)(

3600
)1,0()6(2

10

2

tt
hdkQ

+
−⋅⋅⋅⋅=  



Моделювання робочих процесів машин 

 12

Після зроблених перетворень діаметр 
робочого органа  вібратора ,d  буде дорів-
нювати, м: 

)1,0(2

)(

360

1 10

−⋅⋅
+

=
hk

ttQ
d . 

При виборі діаметра враховують стан-
дарти за сортаментом холодних безшовних 
труб по ГОСТ 8734-75. Значення d для ру-
чних машин визначають із ряду 25, 30, 40, 
45, 50, 55, 65, 75, 80, 100, 125 мм, а для під-
вісних – із ряду 120, 150, 175, 200 мм [1].  

• Інерційні характеристики віброма-
шини:  

Для забезпечення трикутної епюри ко-
ливань площина дії змушуючої сили роз-
ташована нижче центру мас, тоді віброма-
шина одночасно здійснює поступальні і по-
воротні коливання відносно центра мас [4]. 
Амплітуда переміщень в площині змушую-
чої сили більше амплітуди переміщень в 
центрі мас і зворотньо пропорційна масі 
вібромашини, тобто.  

'
1

1
m

a

n
m

+
= , 

де −n відстань від центра мас до площини 
дії змушуючої сили.  

Приведена маса менше дійсної маси ві-
бромашини m , орієнтовно  має значення: 

.)8,0...4,0( 'mm=  
Для розрахунків приймаємо, що:  

.6,0 'mm=  

• Зусилля, що діють в конструкції і 
динамічні параметри. 

Змушуюча сила віброзбудника виникає 
в результаті обертання з кутовою швидкіс-
тю ω  дебалансу масою 0m , центр маси 

якого знаходиться на відстані  0r  від осі 

обертання. В цьому випадку змушуюча си-
ла буде дорівнювати 

2
00 ωrmF = . 

де  00rm –  статичний м омент маси деба-

лансу вібратора, згідно [4] його можно 
представити у вигляді 

,
2

0
000 ω

σ S
mxrm +=  

де −0σ напруження в контактній зоні віб-

ромашини,  [6]. Значення  0σ  для частоти 

коливання 200Гц  визначається інтерполя-
цією. В розрахунках приймаємо значення 

4
0 10540 −⋅≈σ МПа; 

−S площа повздовжнього перерізу робочо-
го органа hdS ⋅= , 2м ; 

−ox амплітуда вібромереміщень, м. Дана 

величина пов’язана з лінійною швидкістю 
переміщення вібратора υ , м/с, яка визнача-
ється за формулою ωυ ⋅= ox .  

Звідки .
ω
υ=ox  

Значення швидкості переміщення вібра-
тора для множини машин, що розглядаєть-
ся, лежить в межах см /),6,0...4,0(=υ . 
Приймаємо, що см /5,0≈υ .  Таким чином 

амплітуда вібропереміщень мxo ,  буде до-

рівнювати 

.0
2

2
0 dhm
S

mF συωω
ω
σ

ω
υ +=







 +=  

Амплітуда вібропереміщень робочого орга-
на в бетонній суміші [4]: 

( )( ) ( )222 ωω hdвmm

F
x

удnp

б

++
= . 

Емпіричні параметри, які входять в 
представлену розрахункову модель: 

−npm приєднана маса бетонної суміші (реа-

ктивна компонента опору); 
−удв питомий на одиницю площі поздовж-

нього перерізу робочого органа S  опір (ак-
тивна компонента опору). 

Розглянемо кожен з цих параметрів 
більш детально з метою їх уточнення для 
множини вібраторів, що розглядаються. 
При розрахунках глибинних вібромашин 
приєднана маса бетонної суміші npm , за-

звичай відноситься до маси робочого орга-
на, і розраховується як частина цієї маси за 
допомогою коефіцієнта приєднаної маси.  

Дані ряду досліджень за коефіцієнтом 
приєднаної маси при повному зануренні 
глибинного вібратора в бетон зведені в 
табл. 3. 

В зв’язку з тим, що множина вібраторів  
має частоту вібрування в межах  
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100…200 Гц, приймаємо, що приєднана ма-
са бетонної суміші  дорівнює 

( )mmnp 4,03,0 K= . 

Таблиця 3  
Значення коефіцієнта приєднаної маси за 

даними досліджень різних вчених 

Автор 

Залежність 
коефіцієнта 
приєднаної 
маси від час-
тоти 

Коефіцієнт 
приєднаної 
маси 

Десов О.Є 

з ростом час-
тоти зростає в 
діапазоні 25-

75 Гц 

0,15…0,38 

Гольдштейн Б.Г 
Петрунькин Л.П. 
Биховський І.І. 
Маклашевський 
Є.П. 

– 0,3…0,4 

 
Фізичний зміст питомого дисипативно-

го опору бетонної суміші удв  міститься в 

тому, що під час руху робочого органа в 
бетонній суміші частина енергії витрача-
ється на збудження в зоні контакту хвиль 
зсуву, пов’язаних з в’язким опором роз-
чинної складової бетонної суміші. При 
цьому частина енергії, яка генерується віб-
ромашиною, перетворюється в тепло. При 
розрахунках розглядається дискретна мо-
дель. В зв’язку з цим коефіцієнт питомого 
дисипативного опору не враховує погли-
нання енергії при розповсюджені хвиль, 
тобто фактично визначається тільки для 
пограничного слою.   

В роботі [4] приводяться середні зна-
чення для коефіцієнта питомого дисипати-
вного опору  

3
410)7...3(
м

сН
bуд

⋅⋅= . 

Для низьких частот рекомендується при-
ймати менше значення удb . 

Аналізуючи дані по прm  та удb  можна 

зробити висновок, що вони мають загаль-
ний характер, і використовуючи їх не мож-
ливо розрахувати параметри глибинної віб-
ромашини, враховуючи вплив конкретно 
заданого середовища. Значення удb  можна 

розрахувати використовуючи імпеданс для 
осцилюючого циліндра радіусом R [5]. Для 
випадку глибинних вібромашин, у яких  
довжина випромінюваної хвилі більша 
розмірів випромінювача (діаметр вібрато-
ра), активний опір буде дорівнювати 

,)(
4

1 3kRcSb πρ=  

де S– площа поверхні корпусу вібратора, 
( dhS π= ); ρ –густина бетоної суміші, 

( );/)6,2...2,2( 3мкг=ρ  −k хвильове число, 

(
c

k
ω= ); −c швидкість розповсюдження 

хвиль,  ( смc /50= ), [5]; −R радіус корпуса 

вібромашини, .
2

d
R=   

Питомий на одиницю площі поздовж-
нього перерізу робочого органа Sопір  
складає 

.
24

1
3








 ⋅=
c

d
cbуд

ωπρ  

Приєднана маса (реактивний опір) дорі-
внює масі середовища в об’ємі, яка витис-

нена циліндром висотою h [5]: 

,
4

2

h
d

mпр

πρ=  

де ρ – густина середовища, в нашому ви-

падку  це густина бетонної суміші  бρ ,  
3/ мкг . 

Враховуючи те, що вібратор має не су-
цільну конструкцію та його робота розгля-
дається в площині діі змушувальної  сили, в 
вище наведену формулу необхідно ввести 
поправковий коефіцієнт, тоді 

.
4

6,0
2

h
d

m бпр

πρ=  

Остаточно формула для визначення ам-
плітуди коливань вібратора в бетонній су-
міші набуває вигляду  

.
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 •   Потужність приводу. 
Потужність приводу глибинного вібра-

тора визначається енергією, яка витрача-
ється на подолання зовнішніх та внутрі-
шніх активних опорів. Зовнішні опори за-
лежать від умов передачі енергії в середо-
вище, характеру коливань, властивостей 
бетонної суміші. Внутрішній опір створю-
ється тертям, яке виникає в підшипниках 
вібратора. Таким чином потужність приво-
ду має дві складові 

Tk PPP += , 

де −kP потужність, що витрачається на ко-

ливання; −TP потужність, що витрачається 
на тертя. 

Для вбудованих двигунів, які під час 
роботи охолоджуються бетонною суміш-
шю, потужність, яка витрачається на коли-
вання, визначається за своїм середнім зна-
ченням при кругових коливаннях [5]: 

ϕω sin6FxPk =   або ( ) SвxP удk
2

6ω= , 

де dhS =  – активна площа робочого орга-
на; φ – кут зсуву фаз.  

Потужність, що витрачається на тертя, 
µωkT FdP 5,0= , 

де kd – діаметр внутрішнього кільця під-

шипника, м. В межах множини  вібраторів, 
що розглядаються, середнє значення діаме-
тра внутрішнього кільця підшипника мож-
на визначити співвідношенням. Данне спів-
відношення визначається конструктивно 

0,55kd d≈ ⋅ , 

де  µ - коефіцієнт тертя кочення (залежить 
від типу мастила), .008,0...003,0=µ  

Втрати на тертя в підшипниках зале-
жать від: 
− опору перекочування тіл кочення по бі-

говій доріжці; 
− часткового ковзання тіл кочення по бі-

говій доріжці; 
− ковзання сепаратора по тілам кочення, а 

також по кільцям у випадку його спи-
рання на них або на бортики; 

− опір переміщення мастила; 
− тертя елементів ущільнення підшипни-

ків. 
Величина втрат на тертя в підшипниках 

залежить від навантаження, умов змащення 
(тип та кількість мастила), а також від 
швидкості обертання підшипника. 

Коефіцієнт µ дається для мінімального 
навантаження і нормальних робочих умов. 

В період пуска тертя може бути більше 
ніж на 50% [3] розрахованого за допомогою 
коефіцієнта µ.  

Отже потужність приводу глибинного 
вібратора з вбудованим електродвигуном та 
дебалансним валом розраховується за фор-
мулою 

( ) µωω kуд dFhdвxP 5.02
6 += . 

Згідно принципам системності представимо 
проектний розрахунок глибинної циліндри-

 
Рис. 2 Системне представлення проектного розрахунку циліндричних глибинних вібромашин 
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Рис. 3 Гістограми  результатів розрахунку та їх порівняння з  паспортними даними  
існуючих глибинних вібраторів. 

 

чної машини у вигляді системи (рис. 2). 
За складеною методикою були проведе-

ні розрахунки всієї множини вібраторів. В 
якості вхідних даних задавалися значення, 

що відповідають паспортним даним вже 
існуючих глибинних вібраторів. Результати 
розрахунків представлені на гістограмах 
(рис. 3). 
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Аналіз результатів розрахунку показав, 
що для всієї лінійки вібраторів загальна по-
хибка розрахунку склала 7…10%.  

Висновки 
Отримані результати доводять спромо-

жність розробленої методики охоплювати 
проектним розрахунком не один зразок, а 
повну множину існуючих глибинних вібра-
торів. Систематизація існуючих методик 
дозволила визначити всі вхідні дані, в тому 
числі довідкові та уточнити їх значення. 
Похибки розрахунку дорівнюють в серед-
ньому 9%...10%, що відповідає вимогам 
попередніх проектних розрахунків. Розроб-
лений алгоритм має системний вид, що до-
зволяє використовувати інформаційні тех-
нології в процесі розрахунку глибинних 
вібраторів, тим самим зменшити трудоміс-
ткість та підвищити ефективність проект-
них робіт. 
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