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органа не перемещается и свободно вращается относительно продольной 
оси (рис. 2, а), 2 – неприводной конец канатного рабочего органа свободно 
перемещается и вращается относительно продольной оси (рис. 2, б). 

В случае закрепления не приводного конца рабочего органа от осевых 
перемещений при Lx   0u  и 0  (рис. 2, а). Решая систему уравнений 

(1) с учетом (2) получим выражения для определения относительных и аб-
солютных линейных и угловых деформаций: 
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где 2

122211 ААА   – определитель системы уравнений (1).  

Абсолютные угловые деформации принимают максимальные значе-
ния для хвостовой части при x = L : 
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б) 

 
Рис. 2. Конструктивные исполнения винтового конвейера с канатным рабо-

чим органом: а – со свободным вращением и отсутствием осевого перемещения 
неприводного конца; б – со свободным вращением и осевым перемещением не-
приводного конца 

 

С учетом (5) уравнения (3) и (4) примут следующий вид: 
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Напряжения кручения канатного рабочего органа, конец которого за-
креплѐн от осевых перемещений: 
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ТЕОРІЯ І ПРИНЦИПИ СТВОРЕННЯ БАГАТОМАСНИХ           

МАШИН ВІБРАЦІЙНОЇ ДІЇ  

 
В статті обґрунтовується підсилення коливань та передача додаткової енер-

гії від робочого органу до оброблюваного середовища за рахунок управління ру-

хом мас, що коливаються. 

Ефективність нових рішень доводиться аналітичним та експериментальним 

шляхом. 

 
1. Актуальність проблеми. 
Машини вібраційної дії широко використовуються для операцій под-

рібнення, сортування, перемішування, ущільнення тощо. Поряд із реаліза-
цією звичайних гармонічних режимів руху, у вібраційних машинах засто-
совуються й режими, що поєднують вібрацію і удар. Для операцій ущіль-
нення такі машини більш ефективні, ніж звичайні, але водночас більш ене-
ргоємні та матеріалоємні. Крім того, технологічна ефективність цих машин 
значною мірою залежить від конструктивного забезпечення можливості 
реалізації прогресивних режимів роботи. Одним із шляхів вирішення цих 
проблем є застосування системного підходу до прийняття конструкторсь-
ких рішень на основі розгляду спільного руху системи “машина – оброб-
лювальне середовище” із ціленаправленим використанням внутрішніх вла-
стивостей підсистем з реалізацією суб-, суперрезонансних та резонансних 
режимів роботи. 

2. Методика та результати досліджень. 
Для теоретичних досліджень системи “машина – оброблювальне сере-

довище” прийнята схема рис. 1, яка включає в себе середовище, що ущіль-
нюється і виражене коефіцієнтами опору гb  та жорсткості гc , вібромаши-

ну, яка складається з трьох мас 321 ,, mmm  з’єднаних між собою пружними 

елементами жорсткістю  321 ,, ccc , між масами 1m і 2m можливий удар через 

буфер жорсткістю бc та коефіцієнтом опору бb . Вібромашина  використо-

вується як навісне обладнання до екскаватора, з’єднання вібромашини з 
стрілою екскаватора 4m  здійснюється за рахунок обладнання  котре має 

жорсткість вс  та коефіцієнт опору вb . 

Ущільнення будівельної суміші може відбуватись під дією двох скла-
дових: динамічної, яку створюють коливання з заданою частотою та амплі-
тудою, та статичної, що виникає в результаті дії сил ваги трамбівки та гід-
равлічної сили прF  на стрілі екскаватора. 
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Рис. 1. Розрахункова схема системи „вібротрамбовка – гггґрунт” 
 

Таким чином регулювання режимів процесу ущільнення може здійс-
нюватись як за рахунок зміни динамічної дії (частота та амплітуда коли-
вань) так і за рахунок зміни статичного тиску на середовище, що ущільню-
ється. В результаті поєднання таких дій передбачається отримання опти-
мальних режимів роботи на всіх стадіях ущільнення. 

Для складання рівнянь руху системи скористаємось принципом Гамі-
льтона [1, 2] у відповідності до якого отримані рівняння руху мас системи, 
яка зображена на рис. 1.  

рух без удару між масами 1m і 2m : 
 
 
                                                                                                                   (1) 
 
 
рух коли відбувається удар між масами 1m і 2m :  
 
 
                                                                                                                   (2) 
 
 

де )(Fгід tf  – змушуюча сила; )(Fпр tf  – притискуюча сила на стрілі екска-

ватора. 
 
Забезпечення значної технологічності вібротрамбівок, як і інших віб-

ро-ущільнюючих машин, значною мірою залежить від фізичної та матема-
тичної моделей вібросистеми “трамбовка - ґрунт”, яка адекватно відповідає 
реальним умовам робочого процесу. В роботі розглядаються дослідження 
моделей середовища із дискретними параметрами, в яких враховані хви-
льові явища, тобто таке поєднання моделей робочої машини з дискретними 
параметрами та середовища з розподіленими дає можливість найбільш ре-
ально відобразити процеси, що відбуваються при ущільненні будівельних 
сумішей.  

Складність таких процесів безумовно затрудняє вирішення задач ви-
бору та обґрунтування моделей ущільнюючих машин, а тим паче дати од-
нозначну відповідь щодо режимів роботи таких машин. Методи рішення 
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путем совершенствования структуры гибкого рабочего органа является 
весьма важной и актуальной. 

Авторами предложено использование в качестве гибкого рабочего ор-
гана вместо проволоки – прядь каната двойной свивки, позволяющей уве-
личить диаметр желоба винтового конвейера и обеспечить повышение 
производительности и надежности в эксплуатации [3, 4]. 

При перемещении груза гибкий рабочий орган находится в сложном 
напряженно-деформированном состоянии, под воздействием внешнего 
крутящего и растягивающего усилия (рис. 1).  

 
Рис. 1. Расчетная схема канатного рабочего органа 
Для расчета канатного рабочего органа используем уравнения статики 

профессора М. Ф. Глушко [5] 
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где XP , XM , 
nf  – растягивающее усилие, крутящий момент и нормальное 

давление стержневых элементов на транспортируемый груз; 
dx

du
, 
dx

d
, 

К

К

R

dR
 

– относительные продольная, угловая и поперечная деформации; m  – чис-
ло прядей канатного рабочего органа; 

332313221211 ,,,,, AAAAAA  – агрегатные ко-

эффициенты жесткости каната двойной свивки, dR  – изменение радиуса 
свивки пряди каната двойной свивки (рабочего органа). 

Из теории винтовых конвейеров [1] известно, что крутящий момент 
гибкого рабочего органа изменяется пропорционально его длине (от мак-
симального значения в головной части до нулевого в хвостовой), следова-
тельно: 
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,                                                (2) 

где 
0M  – максимальное значение крутящего момента винтового конвейера; 

x  – координата на оси рабочего органа; L  – длина рабочего органа.  
Приводной конец рабочего органа (рис. 2) не имеет осевых и угловых 

перемещений, следовательно, при 0x  0u  и 0 . Для неприводного 

конца возможны два случая: 1 – неприводной конец канатного рабочего 
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ВИНТОВОЙ КОНВЕЙЕР С ГИБКИМ РАБОЧИМ ОРГАНОМ  
 
В статье представлена методика расчета каната винтового конвейера с ра-

бочим органом на основе каната двойной свивки. 

 
Винтовые конвейеры с гибким рабочим органом (цилиндрическая 

винтовая спираль) используются для непрерывной подачи цементного рас-
твора при строительстве, разгрузке железнодорожных вагонов, погрузке 
ядохимикатов в самолеты и их сброса на полях, при борьбе с вредителями 
сельского хозяйства, подаче кормов в животноводческих комплексах, за-
грузке сырья в литьевые машины, экструдеры и реакционные аппараты в 
химической промышленности, для транспортирования смесей в пищевой 
промышленности, медикаментов в фармацевтической промышленности. К 
основным недостаткам винтовых конвейеров с гибким рабочим органом 
относятся: низкая производительность (максимальный рекомендуемый 
внутренний диаметр желоба гибкого шнека составляет 100 мм), низкая на-
дежность, высокая изгибная жесткость транспортирующей спирали, при-
водящая к ускоренному износу желоба и увеличению потребляемой мощ-
ности [1, 2]. 

Задача повышения производительности и вероятности безотказной 
работы винтовых конвейеров, уменьшения допустимого радиуса изгиба 
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таких задач пов’язані з розв’язком диференційних рівнянь, які лише для 
найпростіших динамічних систем мають аналітичний розв’язок, а в інших 
випадках розв’язку не існує, або він надто громіздкий. Крім цього аналіти-
чний розв’язок таких рівнянь не завжди відображає реальні процеси і не 
дає можливості наочно побачити картину процесу ущільнення. 

Існує декілька методів наближеного розрахунку складних систем ди-
ференційних рівнянь, які покладені в основу сучасного програмного забез-
печення для проектування будівельних конструкцій та машинобудування. 
Таке програмне забезпечення розраховане на користувача, метою якого є 
проектування машин чи конструкцій на рівні інженера чи проектувальни-
ка, а тому не дає можливість проаналізувати розрахунок та внести корек-
тиви в його алгоритм, що, звичайно, обмежує можливості користувача як 
науковця. 

Для об’єктивного аналізу та вивчення динамічних систем необхідно 
мати математичний апарат, що орієнтований на вивчення процесів при 
ущільненні будівельних сумішей вібраційними машинами. При цьому вар-
то використати еволюційний підхід, який передбачає аналіз роботи про-
грами для найбільш вивченої, найпростішої одномасної динамічної систе-
ми (рис.2, а) з подальшим ускладненням її (рис.2, б-г). 

Як виявилось чисельний метод розрахунку дає можливість отримати 
віброграми руху не лише у сталому режимі а і в перехідних. Таким чином 
не складає великих труднощів отримання віброграми для будь-якої частоти 
коливань системи у сталому режимі. На основі таких віброграм було побу-
довано амплітудно-частотні характеристики для одно- и та двомосної сис-
тем (див рис. 2, а, б), які за якісними показниками цілком відповідають 
класичній теорії коливань для найбільш вивчених простих динамічних си-
стем.  
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Рис. 2. Схеми вібраційних систем трамбовок: a) дномасної; б) двомасної; 
в) трьохмасної; д) чотирьох масної 
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На рис. 3, 4 наведені віброграма руху та амплітудно-частотні характе-
ристика для тримасної вібраційної системи (рис. 2, в).  

 
 
Рис. 3. Віброграма руху тримасної вібраційної системи 

 
Рис. 4. Амплітудно-частотна характеристика (б) чотирьохмасної вібраційної 

системи 
 

У даній схемі маси з’єднані послідовно одна з одною, збудник коли-
вань розташований на масі ущільнюючої плити, між масами  m1 і m2 мож-
ливий удар. Така схема є достатньо ефективною при використанні відцен-
трового віброзбудника, що розміщений на масі m2 за рахунок реалізації ві-
броударного режиму роботи.  

Висновки.  
1. Проведений аналіз отриманих схем показав, що наявність двох па-

ралельно розташованих пружних елементів дає можливість отримати  де-
кілька ефективних режимів роботи трамбівки.  

2. Виявлені раціональні зони роботи вібротрамбовки. На рис., а,  на-
ведено режим руху, що задовольняє умовам використання ударного режи-
му (маси 1m  і 2m  перебувають в протифазі), цим запропоновано новий 
принцип додаткового підсилення вібраційної дії на середовище реалізаці-
єю синфазного руху двох мас вібросистеми. 

3. Передача максимальної енергії робочого органа за рахунок внеску 
вищих гармонік. Технологічна ефективність вкладу енергії вищих гармонік 
реалізується за рахунок цілеспрямованого використання удару і вібрації, 
що забезпечується застосуванням додаткових обмежників коливань і від-
повідним підбором їх жорсткості, вибором раціонального співвідношення 
часу удару і періоду коливань. Досягненням цього рішення створюються 
передумови для створення високоефективних машин з мінімальною енер-
гоємністю. 

 
СПИСОК ЛИТЕРАТУРЫ 

 

1. Назаренко, І. І. Прикладні задачі теорії вібраційних систем (2-е видання) 
/ Назаренко І.І. – К. : Видавничий Дім  “Слово”. 2010. – 440 с. 

2. Назаренко. І. І. Вібраційні машини і процеси будівельної індустрії / На-
заренко І.І. – К. :КНУБА, 2007. – 203 с.  

X3

X2

X1

t, c
10,950,90,850,80,750,70,650,60,550,50,450,40,350,30,250,20,150,10,05

, мм

4

3

2

1

0

-1

Xo1

Xo2

Xo3

Xo4

f, Гц
5048464442403836343230282624222018161412108642

, мм

5

4

3

2

1

239 
 

С целью уточнения влияния допустимого значения радиуса волнисто-
сти каната, запишем условие прочности наиболее нагруженной проволоки 
каната 

Z

â
âîëð


  ,      (3) 

где р  – суммарное напряжение от растяжения каната и его кручения; 

в  – предел прочности материала канатной проволоки; вол  – напряжение 

растяжения проволоки каната, имеющего волнистость и определяемого, 
согласно [7] по формуле 

 32
21

2â
âîë cosrsincosrcos

ÅÒR



  ;  (4) 

221424121 АААА  ; 

121424112 АААА  ; 

3442241143  ААА , 

здесь 442414 ,, ААА  – коэффициенты жесткости, учитывающие различие длин 

проволок в одном слое, определяемое из [7]. 
Экспериментальные испытания на разрыв несущего каната [1] при на-

личии изгиба и без него показали отсутствие снижения его разрывного 
усилия при действии поперечной нагрузки, причем во всех случаях обрыв 
каната происходил вне мест его закрепления. 

Поэтому изгибные напряжения от поперечной нагрузки не были учте-
ны в уравнении прочности несущего каната (3). 

Авторами было проведено теоретическое исследование влияния кру-
чения несущего каната от действия продольных сил сопротивления на ра-
диус волнистости исходя из условия прочности несущего каната. 

Для этого приведем зависимость (3) с учетом (1, 2, 4) к безразмерному 
виду: 
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Расчеты, проведенные с использованием (1, 2, 4, 5), показали, что до-
пустимое значение радиуса волнистости, полученного с учетом кручения 
составило 1,045 kr , что меньше в сравнении с [8] на 0,01 kr . 
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