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АННОТАЦИЯ
Введение. Повышение энергоэффективности вибрационной техники ставит перед ее разработчиками 
ряд задач. Перспективным направлением снижения энергозатрат на привод вибрационных машин явля-
ется использование явления резонанса. За счет динамических свойств колебательной системы удается 
существенно снизить потребляемую мощность резонансного вибрационного оборудования, а в ряде слу-
чаев повысить качество выпускаемой продукции. 
Цель данной статьи – разработка типоразмерного ряда резонансного вибрационного оборудования для 
уплотнения бетонных смесей и методики расчета его основных параметров. Объектом исследований 
является колебательная система вибромашины, состоящая из двух масс, связанных между собой упру-
гим и диссипативным элементами. Кроме того, первая масса через упругий и диссипативный элементы 
соединена с неподвижным основанием. 
Материалы и методы. В исследованиях использованы основные положения теоретической механики, 
математического моделирования и статистической обработки результатов.
Результаты. По результатам исследований установлено, что с увеличением соотношения масс ко-
лебательной системы коэффициент динамичности уменьшается, а ширина резонансной зоны увели-
чивается. Приведены регрессионные уравнения. Установлено, что с увеличением жесткости рабочего 
органа снижается коэффициент динамичности, а горизонтальный участок на амплитудно-частотной 
характеристике, ширина которого существенно не меняется, сдвигается в область более высоких ча-
стот. С увеличением коэффициента демпфирования снижается коэффициент динамичности, а ширина 
резонансной зоны и частотный диапазон практически не меняется. Широкий спектр номенклатуры и 
масс сборного железобетона оправдывает разработку типоразмерного ряда резонансного вибрацион-
ного оборудования. Разработан типоразмерный ряд легкого (до 2 т), среднего (2–6 т) и тяжелого (6–10 
т) типа. На основе анализа и обобщения результатов исследований разработана методика расчета 
резонансного вибрационного оборудования для уплотнения бетонных смесей, позволяющая повысить 
его энергоэффективность.

КЛЮЧЕВЫЕ СЛОВА: вибрационная техника, энергоэффективность, явление резонанса, типоразмер-
ный ряд, методика расчета
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ABSTRACT
Introduction. Increasing the energy efficiency of vibration technology poses a number of challenges for its 
developers. A promising direction for reducing energy costs for driving vibration machines is the use of the resonance 
phenomenon. Due to the dynamic properties of the oscillatory system, it is possible to significantly reduce the power 
consumption of resonant vibration equipment, and in some cases, improve the quality of the products.
The purpose of this article is to develop a standard range of resonant vibration equipment for compacting concrete 
mixtures and a methodology for calculating its main parameters. The object of research is the oscillatory system of 
a vibrating machine, consisting of two masses connected by the elastic and dissipative elements. In addition, the 
first mass is connected to a fixed base through elastic and dissipative elements.
Materials and methods. The basic principles of theoretical mechanics, mathematical modelling and statistical 
processing of results were used in the research.
Results. According to the research results, it was established that with an increase in the mass ratio of the 
oscillatory system, the dynamic coefficient decreases, and the width of the resonant zone increases. The regression 
equations are given. It has been established that with increasing rigidity of the working body, the dynamic coefficient 
decreases, and the horizontal section on the frequency response, the width of which does not change significantly, 
shifts to the region of higher frequencies. With an increase in the damping coefficient, the dynamic coefficient 
decreases, and the width of the resonant zone and the frequency range practically do not change. A wide range 
of nomenclature and masses of precast reinforced concrete justifies the development of a standard-size range of 
resonant vibration equipment. A standard range of light (up to 2 tons), medium (2-6 tons) and heavy (6-10 tons) 
types has been developed. Based on the analysis and generalization of research results, a method for calculating 
resonant vibration equipment for compacting concrete mixtures has been developed, which makes possible to 
increase its energy efficiency.

KEYWORDS: vibration technology, energy efficiency, resonance phenomenon, standard-size range, calculation 
method
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ВВЕДЕНИЕ
Вопросы энергоэффективности вибраци-

онной техники остро стоят перед ее разработ-
чиками1, 2 [1]. Перспективным направлением 
снижения энергозатрат на привод вибрацион-
ных машин является использование явления 
резонанса3 [2, 3, 4, 5, 7]. За счет динамических 

1 Кошелев А. В. К вопросу энергосбережения вибрационных машин и технологических процессов // Союз машино-
строителей России. Национальная научно-техническая конференция. 2022. № 1. URL: https://cyberleninka.ru/article/n/k-
voprosu-energosberezheniya-vibratsionnyh-mashin-i-tehnologicheskih-protsessov (дата обращения: 16.09.2023).

2 Лян И. П., Пановко Г. Я., Шохин А. Е. К вопросу об энергопотреблении вибрационных технологических машин // 
XXXI Международная инновационная конференция молодых ученых и студентов по проблемам машиноведения: сб. тр. 
конф. (Москва, 4–6 декабря 2019 г.). М.: Изд-во ИМАШ РАН, 2020. С. 334–337

3 Морозов A. A. Сравнение энергоемкости резонансных и нерезонансных вибрирующих установок. Сб. трудов. Белго-
род: БелГТАСМ, 1999.

4 Гусев Б. В., Зазимко В. Г. Вибрационная технология бетона. К.: Будiвельник, 1991. 160 с.
5 Гусев Б. В., Добшиц Л. М., Николаева А. А., Троицкий Ю. А., Куртов А. В. Оптимизация процессов виброуплотнения 

бетонов // Сборник статей 78-й Международной ежегодной научно-методической и научно-исследовательской конферен-
ции секции ОНИЛ «ЦЕМЕНТ». Москва, 31 января 2020 г. С.13–21.

свойств колебательной системы удается су-
щественно снизить потребляемую мощность 
резонансного вибрационного оборудования, а 
в ряде случаев повысить качество выпускае-
мой продукции4. Сказанное в полной мере от-
носится к вибрационному оборудованию для 
уплотнения бетонных смесей5.

Рисунок 1 – АЧХ двухмассовой колебательной системы 
при различном соотношении масс:

1 – m1=1000 кг; m2=100 кг; c1=22600 кН/м; c2=1870 кН/м; k1=80 Нс/м; k2=6520 Нс/м
2 – m1=1000 кг; m2=250 кг; c1=26600 кН/м; c2=3580 кН/м; k1=80 Нс/м; k2=20300 Нс/м
3 – m1=1000 кг; m2=500 кг; c1=22600 кН/м; c2=4960 кН/м; k1=80 Нс/м; k2=42300 Нс/м

Источник: составлено авторами.

Fig. 1 – Frequency response of a two-mass oscillating system
at different mass ratio:

1 – m1 = 1000 kg; m2 = 100 kg; c1 = 22600 kN/m; c2 = 1870 kN/m; k1 = 80 Ns/m; k2 = 6520 Ns/m
2 – m1 = 1000 kg; m2 = 250 kg; c1 = 26600 kN/m; c2 = 3580 kN/m; k1 = 80 Ns/m; k2 = 20300 Ns/m
3 – m1 = 1000 kg; m2 = 500 kg; c1 = 22600 kN/m; c2 = 4960 kN/m; k1 = 80 Ns/m; k2 = 42300 Ns/m

Source: compiled by the authors.
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Однако резонансное вибрационное обо-
рудование чувствительно к изменению пара-
метров системы или внешних воздействий. 
Исследование динамики двухмассовых коле-
бательных систем показало возможность рас-
ширения резонансной зоны одной из масс, на 
амплитудно-частотной характеристике (АЧХ), 
на которой появляется горизонтальный уча-
сток, где амплитуда колебаний не зависит от 
частоты вынуждающей силы [8, 9, 10].

МАТЕРИАЛЫ И МЕТОДЫ 
ИССЛЕДОВАНИЯ

Исследованиями на математической моде-
ли двухмассовой колебательной системы [8] 
получены дополнительные данные о влиянии 
некоторых параметров на ее выходные харак-
теристики. 

На рисунке 1 представлена АЧХ двухмас-
совой системы с различным соотношением 
масс.

Анализ полученных зависимостей показы-
вает, что с увеличением второй массы (кривая 
2 и 3) АЧХ опускается вниз, горизонтальный 
участок расширяется и сдвигается в область 
более низких частот. Это объясняется тем, что 
с увеличением второй массы для сохранения 
горизонтального участка на АЧХ необходимо 

6  Завадский Ю. В. Методика статистической обработки экспериментальных данных. М.: МАДИ, 1973. 97 с.

увеличивать коэффициент жесткости с2 и ко-
эффициент демпфирования k2. Непропорци-
ональное увеличение массы и коэффициента 
жесткости приводит к изменению парциаль-
ных частот системы, а увеличение коэффици-
ента демпфирования снижает коэффициент 
динамичности. 

На рисунке 2 представлена зависимость 
коэффициента динамичности и ширины ре-
зонансной зоны от соотношения масс коле-
бательной системы. С увеличением соот-
ношения масс коэффициент динамичности 
системы уменьшается. Наилучшим образом 
зависимость аппроксимируется полиномиаль-
ной функцией с коэффициентом корреляции 
R=16:

4 
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где k – коэффициент динамичности; 
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6 Завадский Ю. В. Методика статистической обработки экспериментальных данных. М.: МАДИ, 1973. 97 с. 
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Fig. 1 – Frequency response of a two-mass oscillating system 
at different mass ratio: 

1 – m1 = 1000 kg; m2 = 100 kg; c1 = 22600 kN/m; c2 = 1870 kN/m; k1 = 80 Ns/m; k2 = 6520 Ns/m 
2 – m1 = 1000 kg; m2 = 250 kg; c1 = 26600 kN/m; c2 = 3580 kN/m; k1 = 80 Ns/m; k2 = 20300 Ns/m 
3 – m1 = 1000 kg; m2 = 500 kg; c1 = 22600 kN/m; c2 = 4960 kN/m; k1 = 80 Ns/m; k2 = 42300 Ns/m 

Source:compiled by the authors 
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Fig. 2 – Dependence of the dynamicity coefficient and the width 
of the resonant zone on the mass ratio of the oscillatory system

Source:compiled by the authors.
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Широкий спектр номенклатуры и масс сборного железобетона предполагает применение 

различного по грузоподъемности оборудования. На рисунке 3 представлены некоторые изделия 
и их массы7. 

  
 

Рисунок 3 – Номенклатура и масса изделий сборного железобетона8 
 

Fig. 3 – Nomenclature and mass of precast concrete products 
 
Указанное обстоятельство легло в основу разработки типоразмерного ряда резонансного 

вибрационного оборудования для уплотнения бетонных смесей: легкого (до 2 т), среднего (2–6 
т) и тяжелого (6–10 т) типа. 

Для качественного уплотнения бетонной смеси необходима интенсивность вибрации в 
пределах 80–300 см2/с3, которую обеспечивают большинство современных виброплощадок9. 
Исходя из амплитуды А=1 мм и интенсивности на уровне И =150 см2/с3, частота колебаний 
составит w=150 р/с. 

По результатам выполненных исследований разработан типоразмерный ряд вибрационного 
резонансного оборудования, технические характеристики которого представлены в таблице. 

 
Таблица  

 
7Масса ЖБИ изделий - Справочник массы [Электронный ресурс]. Режим доступа: URL.: 
https://wikiweight.info/strmat/massa-zhbi.html -  (дата обращения: 16.09.2023). 
8 Масса ЖБИ изделий - Справочник массы [Электронный ресурс]. Режим доступа: URL.: 
https://wikiweight.info/strmat/massa-zhbi.html -  (дата обращения: 16.09.2023). 
9Основные положения вибрирования бетонной смеси [Электронный ресурс] Режим доступа: URL.: 
https://msd.com.ua/texnologiya-betonnyx-i-zhelezobetonnyx-izdelii/osnovnye-polozheniya-teorii-vibrirovaniya-betonnoj-smesi/ 
(дата обращения: 16.09.2023). 
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Таблица 
Технические характеристики типоразмерного ряда

Источник: составлено авторами.

Table 
Technical characteristics of the standard-size range

Source: compiled by the authors.

Наименование параметра
Тип оборудования

легкий средний тяжелый

Масса рабочего органа, кг 1000 4000 8000

Масса вибратора, кг 100 400 800

Коэффициент жесткости рабочего органа, 
кН\м 22800 98000 210000

Коэффициент жесткости вибратора, кН\м 1700 7350 15800

Коэффициент демпфирования вибратора, 
Нс\м 5780 24000 51000

Статический момент дебалансов, кгм 0,11 0,44 0,88

Вынуждающая сила, Н 2500 10000 20000

Амплитуда колебаний рабочего органа, мм 1 1 1

Амплитуда колебаний вибратора, мм 1 2 2,5

Частота колебаний, р\с 150 150 150

Мощность, кВт 0,65 10,4 42,5

7  Масса ЖБИ изделий - Справочник массы [Электронный ресурс]. Режим доступа: URL.: https://wikiweight.info/strmat/
massa-zhbi.html -  (дата обращения: 16.09.2023).
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Рисунок 4 – Зависимость основных параметров резонансного вибрационного оборудования  
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с2 – жесткость упругого элемента вибратора; k2 – коэффициент демпфирования вибратора;  

F – вынуждающая сила вибратора; mr – статический момент дебаланса;  
N – мощность на привод вибратора 
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Fig. 4. – Dependence of the main parameters of resonant vibration equipment on its load capacity:  
c1 – is the stiffness of the elastic element of the working body; c2 – is the stiffness of the elastic element 

of the vibrator; k2 -  is the damping coefficient of the vibrator; F – is the driving force of the vibrator; mr – is the 
static moment of unbalance; N is the power to drive the vibrator 

Source: compiled by the authors 
 

Анализ полученных зависимостей показывает, что все они, кроме мощности на привод 
вибратора, пропорциональны грузоподъемности резонансного вибрационного оборудования. 
Мощность нарастает по параболической зависимости, т.к. одновременно с массой рабочего 
органа возрастает коэффициент демпфирования вибратора. 

На основе анализа и обобщения результатов исследований разработана методика расчета 
резонансного вибрационного оборудования, которая включает в себя следующие основные 
положения. 

1. Исходя из номенклатуры и массы изделия, определяется грузоподъемность 
вибрационного оборудования. 

2. С учетом желаемых ширины резонансной зоны и коэффициента динамичности системы 
определяется соотношение масс рабочего органа и вибратора (см. рисунок 2). 

3. По существующим рекомендациям по уплотнению бетонных смесей выбирается 
амплитуда колебаний. 
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𝑤𝑤𝑤𝑤1 = �И
А2

3 , 

 
где w1 – частота колебаний рабочего органа, 1/с; 

И – интенсивность колебаний, см2/с3; 
А – амплитуда колебаний, см; 
5. Жесткость упругого элемента рабочего органа определяется 
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Fig. 4. – Dependence of the main parameters of resonant vibration equipment on its load capacity: 
c1 – is the stiffness of the elastic element of the working body; c2 – is the stiffness of the elastic element of the vibrator;  

k2 – is the damping coefficient of the vibrator; F – is the driving force of the vibrator; mr – is the static moment of unbalance;  
N is the power to drive the vibrator

Source: compiled by the authors.
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Широкий спектр номенклатуры и масс сбор-
ного железобетона предполагает применение 
различного по грузоподъемности оборудова-
ния. На рисунке 3 представлены некоторые 
изделия и их массы8.

Указанное обстоятельство легло в основу 
разработки типоразмерного ряда резонансно-
го вибрационного оборудования для уплотне-
ния бетонных смесей: легкого (до 2 т), средне-
го (2–6 т) и тяжелого (6–10 т) типа.

Для качественного уплотнения бетонной 
смеси необходима интенсивность вибрации 
в пределах 80–300 см2/с3, которую обеспечи-
вают большинство современных вибропло-
щадок9. Исходя из амплитуды А=1 мм и ин-
тенсивности на уровне И =150 см2/с3, частота 
колебаний составит w=150 р/с.

По результатам выполненных исследова-
ний разработан типоразмерный ряд вибраци-
онного резонансного оборудования, техниче-
ские характеристики которого представлены в 
таблице.

При амплитуде колебаний рабочего органа 
х1=1 мм приводная мощность для оборудова-
ния легкого, среднего и тяжелого типа состав-
ляет 0,65; 10,4 и 42,5 кВт соответственно.

В результате выполненных исследований 
получены зависимости основных параметров 
от грузоподъемности резонансного вибраци-
онного оборудования (рисунок 4).

Анализ полученных зависимостей показы-
вает, что все они, кроме мощности на привод 
вибратора, пропорциональны грузоподъемно-
сти резонансного вибрационного оборудова-
ния. Мощность нарастает по параболической 
зависимости, т.к. одновременно с массой ра-
бочего органа возрастает коэффициент демп-
фирования вибратора.

На основе анализа и обобщения резуль-
татов исследований разработана методика 
расчета резонансного вибрационного обору-
дования, которая включает в себя следующие 
основные положения.

1. Исходя из номенклатуры и массы изде-
лия, определяется грузоподъемность вибра-
ционного оборудования.

2. С учетом желаемых ширины резонансной 
зоны и коэффициента динамичности системы 
определяется соотношение масс рабочего ор-
гана и вибратора (см. рисунок 2).

8 Масса ЖБИ изделий - Справочник массы [Электронный ресурс]. Режим доступа: URL.: https://wikiweight.info/strmat/
massa-zhbi.html -  (дата обращения: 16.09.2023).

9 Основные положения вибрирования бетонной смеси [Электронный ресурс] Режим доступа: URL.: https://msd.com.
ua/texnologiya-betonnyx-i-zhelezobetonnyx-izdelii/osnovnye-polozheniya-teorii-vibrirovaniya-betonnoj-smesi/ (дата обращения: 
16.09.2023).

3. По существующим рекомендациям по 
уплотнению бетонных смесей выбирается ам-
плитуда колебаний.

4. С учетом интенсивности определяется 
частота колебаний рабочего органа
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Рисунок 4 – Зависимость основных параметров резонансного вибрационного оборудования  

от его грузоподъемности: с1 – жесткость упругого элемента рабочего органа;  
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F – вынуждающая сила вибратора; mr – статический момент дебаланса;  
N – мощность на привод вибратора 

Источник: составлено авторами 
 

Fig. 4. – Dependence of the main parameters of resonant vibration equipment on its load capacity:  
c1 – is the stiffness of the elastic element of the working body; c2 – is the stiffness of the elastic element 

of the vibrator; k2 -  is the damping coefficient of the vibrator; F – is the driving force of the vibrator; mr – is the 
static moment of unbalance; N is the power to drive the vibrator 

Source: compiled by the authors 
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