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В ИГД СО РАН успешно ведут-
ся работы, связанные с созда-

нием вибрационных питателей [1] для 
выпуска сыпучих материалов из раз-
личных емкостей на предприятиях гор-
ной, строительной, металлургической 
и других отраслей промышленности. 
Они просты в конструктивном испол-
нении и обслуживании, имеют сравни-
тельно невысокую энергоемкость, на-
дежны в эксплуатации в самых разных  
условиях. Грузонесущий орган этих ма-
шин – тонкий металлический лист, сво-
бодно уложенный на основание, со-
вершает упругие (изгибные) колебания. 
Поэтому при изучении динамики таких 
виброустройств [2, 3] рассматривается 
колебательная система с распределен-
ными параметрами, что существенно 
усложняет построение математической 
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модели. В расчетных схемах рабочий 
орган представляется в виде балки, ко-
торая размещается на сплошном упру-
гом основании и находится в постоян-
ном контакте с ним по всей длине [4]. 
В качестве основной характеристики 
основания принимается коэффициент 
постели, характеризующий его жест-
кость. Такое допущение упрощает за-
дачу, но искажает реальную картину 
взаимодействия рабочего органа и ос-
нования.

Современные программные комп- 
лексы, в частности ANSYS, позволяют 
сформировать модель колебаний упру-
гого рабочего органа с учетом его кон-
тактного взаимодействия с опорной по-
верхностью, что дает возможность более  
точно определять параметры напряжен-
ного деформированного состояния. 
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На рис. 1 и 2 приведена расчетная 
схема, построенная в соответствии с 
принятыми допущениями:

�� рабочий орган представлен в 
виде упругой балки  1 толщиной h1, 
которая свободно уложена на упругое 
основание 3 толщиной h2, концевые 
участки балки свободны;

�� участок балки  2, соответствую-
щий площадке крепления источника 
колебаний, принят абсолютно жест-
ким, масса вибровозбудителя равно-
мерно распределена на этом участке и 
присоединена к его массе; 

�� вынуждающая сила принята из-
меняющейся по синусоидальному за-
кону, сосредоточенной в центре пло-
щадки 2 и направленной по нормали 
к ней: 

Р = Рmaxsinωt,

где Рmax, ω  – амплитуда и круговая
частота вынуждающей силы соответ-
ственно; t – время;

�� основные потери энергии в рас-
сматриваемой вибросистеме связаны 

с действием внешнего (сухого) трения  
на контактных поверхностях, что поз- 
воляет пренебречь влиянием внутрен-
него трения.

Задача решалась в плоской поста-
новке.

Упругое основание 3 по одной по-
верхности свободно контактирует с 
балкой, а по противоположной – жест-
ко закреплено. В случае отсутствия вы- 
нуждающей силы контакт обеспечива-
ется только весом балки. 

Основной характеристикой, влия-
ющей на свойства основания, являет-
ся модуль упругости материала, из ко-
торого оно выполнено. Этот параметр 
определялся на линейном участке экс- 
периментальной зависимости напря-
жения сжатия σ от относительной де-
формации ε. Кроме того, в  системе 
ANSYS имеется возможность, исполь-
зуя зависимость σ(ε), описать свойства 
основания через функцию упругого 
потенциала W [5, 6].

Показателем пропорциональности 
деформации и напряжения при кон-

Рис. 1. Расчетная схема вибрационного питателя: 1 – рабочий орган; 2 – площадка 
крепления вибровозбудителя; 3 – упругое основание

Рис. 2. Вид А на расчетной схеме вибрационного питателя: а), б) отрыв и сбли-
жение контактных поверхностей соответственно; в) распределенные нормальные 
силы на границе контакта
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тактном взаимодействии двух тел яв-
ляется коэффициент нормальной кон-
тактной жесткости, который находится 
или экспериментально, или задается в 
виде поправочного коэффициента [7]. 
В  данной работе использован второй 
вариант.

Система алгебраических уравнений, 
описывающая динамику вибросисте-
мы «упругий рабочий орган – вибро-
возбудитель – упругое основание» [8]:

[M]{u''} + [C]{u'} + [K]{u} = {F}, (1)

где [M], [C], [K] – матрицы масс, демп-
фирования и жесткостей вибросисте-
мы соответственно; {F}  – вектор на-
грузки; {u''}, {u'}, {u} – векторы узловых 
ускорений, скоростей и перемещений 
соответственно.

Согласно гипотезе Релея матрица 
демпфирования [C] является линей-
ной комбинацией матриц масс и жест-
костей:

[C] = α[M] + β[K],

где α, β – константы.
Если матрицу форм колебаний нор-

мировать по отношению к матрице [М] 
[4], то матрица демпфирования прини-
мает вид:

[C] = α[I] + β[p2],

где [I] – единичная матрица, [p2] – диа-
гональная матрица с элементами pi

2, 
pi  – частоты собственных колебаний 
вибросистемы.

Для i-й формы колебаний имеем

Ci = α + βpi
2 = 2ni,  ξi = ni / pi, (3)

где ni  – постоянная демпфирования 
по i-й форме, ξi – коэффициент демп-
фирования по i-й форме, β = 0, так 
как внутренним трением в моделируе- 
мой системе пренебрегаем.

Отсюда
α = 2ξi pi. (4)

Одна из собственных частот pi и со-
ответствующий ей коэффициент демп-

фирования ξi были определены экспе-
риментально.

Эксперимент выполнялся на физи-
ческой модели вибрационного питате-
ля (рис. 3). Рабочий орган 1 – металли-
ческий лист малой толщины, рама 2 – 
сварная конструкция, обеспечивающая 
опору рабочему органу по периметру. 
В местах контакта на раме жестко за-
креплено основание 4, выполненное 
из упругого материала (в эксперимен-
тах использовано два образца с раз-
ными модулями упругости). Вынужда-
ющая сила создавалась инерционным 
вибровозбудителем  3 и варьирова-
лась за счет изменения частоты коле-
баний в интервале 10… 25 Гц.

При проведении экспериментов ис- 
пользовался измерительный-вычисли-
тельно комплекс, включающий пьезо-
электрические акселерометры и уси-
лители заряда типа 2635 (Bruel&Kjaer, 
Дания), аналого-цифровой преобра-
зователь Е-440 (ЗАО L-CARD, Россия) 
и персональный компьютер с установ-
ленным на нем «Программным комп- 
лексом автоматизации эксперимен-
тальных и технологических установок 
ACTest©» (ООО «Лаборатория автома-
тизированных систем (АС)», г. Москва).

Измерения выполнялись в следую-
щей последовательности: к рабочему 
органу в нормальном направлении при- 
кладывалась ударная нагрузка, после 
снятия которой записывалась осцилло-
грамма виброскорости механической 

Рис. 3. Модель вибрационного питателя 
с упругим рабочим органом: 1 – рабочий 
орган; 2 – рама; 3 – вибровозбудитель; 4 – уп- 
ругое основание
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системы. По осциллограммам (рис. 4) 
определяли частоту и логарифмиче-
ский декремент колебаний:

1

2

ln i
i i

i

A
nT

A
δ = = , (5)

где А1i, А2i, Ti –максимальные значе-
ния виброскорости и интервал време-
ни между ними соответственно.

Используя зависимости (3) и (5), 
был вычислен коэффициент демпфи-
рования ξi колебаний одной из соб-
ственных частот, по формуле (4) опре-
делена константа α.

В процессе экспериментов измеря-
лась также виброскорость вынужден-
ных колебаний в нескольких точках 
рабочего органа.

При математическом моделирова-
нии контактного взаимодействия бал-
ки с упругим основанием выполнялись 
следующие условия [5]:

1. Условие отсутствия проникнове-
ния балки в упругое основание:

1 2( )
0

y y

n

−
∆ = ≥ , 

где ∆  – нормальный зазор между по- 
верхностями в месте контакта (рис. 2, а); 
 1y , 2y  – радиусы-векторы точек бал-
ки и упругого основания, вступающих 

в контакт, соответственно; n   – еди-
ничный вектор нормали к контактной 
поверхности.

Контакт возникает на границе ниж- 
ней поверхности балки и верхней по- 
верхности упругого основания (рис. 2, б). 
Нормальный зазор ∆ при этом равен 
нулю. При отрыве балки от основа-
ния зазор между ними определяется 
радиусами-векторами точек контакти-
рующих поверхностей.

2. Распределенные нормальные си-
лы на границе контакта, действующие 
как на балку, так и на упругое основа-
ние, должны быть только сжимающими 
(рис. 2, в):

1 2
1 20, 0

t t
t t

n n
= ≤ = ≤ ,

где 1 2,t t   – векторы распределенных 
контактных сил, действующих на балку 
и упругое основание соответственно.

Равенство должно выполняться 
в случае выхода балки из контакта с 
основанием, а неравенство – при на-
личии контакта.

В начальный момент времени все 
перемещения и скорости вибросисте-
мы, а также зазор между рабочим ор-
ганом и упругим основанием приняты 
равными нулю.

Рис. 4. Осциллограмма виброскорости затухающих колебаний
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При использовании программного 
комплекса ANSYS балка была разби-
та на двухмерные элементы BEAM 3, 
упругое основание  – на двухмерные 
8-узловые элементы PLANE183. Кон-
тактные пары формировались с помо-
щью элементов TARGE169 (балка) и 
CONTA172 (упругое основание).

В качестве исходных данных при 
вычислениях приняты: размеры балки, 
длина участка  2 (рис.  1) и координа-
та его размещения, размеры упругого 
основания, характеристики материала 
балки (плотность, модуль упругости, ко-
эффициент Пуассона), характеристики 
материала основания (плотность, коэф-
фициент Пуассона и эксперименталь-
ная зависимость σ(ε), а также вычислен-
ный на ее основе модуль упругости), 
масса вибровозбудителя, амплитуда и 
частота вынуждающей силы, ускоре-
ние свободного падения, поправочный 
коэффициент контактной жесткости 
FKN, константа демпфирования α.

На рис.  5 представлены осцилло-
граммы виброскорости в двух точках 
рабочего органа, размещенного на ос-
новании, модуль упругости которого 
равен 49 МПа. Колебания создаются 
виброисточником с максимальной вы-
нуждающей силой 71  Н и частотой 

15 Гц. Кривые 1 относятся к физиче-
ской модели, 2 и 3  – результаты ма-
тематического моделирования. Рас-
четные кривые соответствуют двум 
вариантам описания характеристик 
основания: с помощью модуля упру-
гости (кривые 2) и функции упругого 
потенциала (кривые 3).

Из приведенных осциллограмм сле-
дует, что результаты физического и ма- 
тематического моделирования доста-
точно хорошо совпадают. Причем, 
использование при расчетах функции 
упругого потенциала позволяет полу-
чить значения виброскорости более 
близкие к экспериментальным (рис. 5, 
кривые 1 и 3). 

Зависимости амплитуды виброско-
рости рабочего органа υ от вынужда-
ющей силы Р в точке ее приложения 
(рис.  6) получены экспериментально 
(графики 1) и численным методом (гра-
фики 2 и 3). Рис. 6, а соответствует ви-
бросистеме с основанием, модуль упру-
гости которого Е = 49 МПа, рис. 6, б – 
Е = 44 МПа. Как и на рис. 5, кривые 2 
и 3 – результаты расчета для двух ва-
риантов описания свойств основания, 
и, как следует из графиков, выбор ва-
рианта существенно влияет на точность 
расчета (кривая 3 хорошо повторяет 

Рис. 5. Осциллограммы виброскорости рабочего органа в точке приложения вы-
нуждающей силы (a) и на расстоянии 0,9 м от нее (б): 1 – экспериментальные резуль-
таты; 2, 3 – результаты расчета
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экспериментальный результат, пред-
ставленный кривой 1). 

Резкое кратковременное увеличе-
ние амплитуды виброскорости объяс-
няется эффектом резонанса. Частота 
источника вибрации совпала с одной 
из собственных частот вибросистемы, 
которая, как следует из графиков, за-
висит от жесткости основания. Для 
системы с коэффициентом упругости 
основания Е  =  49  МПа резонансная 
частота fр  =  20  Гц, а  для системы с 
Е = 44 МПа – fр = 19 Гц. Эти данные 

с большой точностью подтверждаются 
экспериментом (графики 1 и 3, рис. 6).

Выводы
Показано, что результаты расчетов 

динамики вибропитателя с использо-
ванием разработанной математичес- 
кой модели, которая позволяет учесть 
ватны результатам, полученным экспе-
риментально. Точность расчетов суще-
ственно увеличивается, если для опи-
сания свойств основания используется 
функция упругого потенциала. 

Рис. 6. Зависимость амплитуды виброскорости рабочего органа от вынуждающей 
силы в точке ее приложения: 1 – экспериментальные результаты; 2, 3 – результаты расчета
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On the basis of the analysis of the vibration feeder with elastic working body existing mathematical models 
the numerical model allowing to include in research process of these machines dynamics computer modeling 
by means of the program complexes using a method of final elements for calculation is developed. The rated 
scheme of a vibration feeder was made, necessary assumptions, entry and boundary conditions of calculation 
are accepted, conditions of free contact interaction of working body with the elastic basis are established. The 
damping properties of vibrosystem «elastic working body – the vibroexciter – the elastic basis» are analyzed, 
and simplification of a damping matrix in the vibrofeeder dynamics equation is proved. The stand and a tech-
nique for experimental determination of vibrosystem damping coefficient necessary at drawing up a matrix of 
damping are described. The results of the solution of the vibrating working body of a feeder with the elastic 
basis a interaction contact task received by means of the program Ansys are presented and analyzed. Depend-
ences of the elastic working body amplitude of vibrovelosity from the force and rigidity of the elastic basis are 
received. Adequacy of the obtained data to results of physical modeling is established. It is shown that use of 
function of elastic potential for the description of properties of material of the elastic basis gives the chance to 
receive more exact results of calculation, than use of the elastic module.

Key words: numerical model, elastic working body, elastic basis, contact interaction, damping, adequacy, 
function of elastic potential.
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