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DETERMINATION OF ELASTIC CHARACTERISTICS 
OF THE VIBRATOR ANTI-WEIGHT SELF-REGULATED DEBALANCE 
K.V. Krestnikovskii, G.Y. Panovko, A.E. Shokhin 
The article proposes the self-regulated unbalance scheme of a centrifugal vibration exciter, which automatically 
maintains the constancy of the vibration velocity of the vibration machine working body at the tuning to the resonant 
oscillation mode, regardless of the change in mass of the processed medium (process load). The method and 
results of calculating the parameters of the elastic suspension of an additional inertial unbalance element, 
sensitive to changes in the speed of rotation, are presented.
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 Ââåäåíèå
Вибрационные машины широко использу-

ются в самых разнообразных промышленных 
технологиях, в биотехнических системах, ме-
дицинских и бытовых приборах. В качестве 
источника колебаний вибрационных машин 
используются различные типы вибровозбуди-
телей [1]. Широкое распространение получи-
ли центробежные вибровозбудители, которые 
развивают возмущающее усилие, передавае-
мое на обрабатываемый объект, за счет враще-
ния неуравновешенного элемента (дебаланса) 
с заданной угловой скоростью [1−7]. В пода-
вляющем большинстве случаев применяются 
центробежные вибровозбудители с заданным 
статическим моментом массы дебаланса (дис-
балансом).

Центробежные вибровозбудители обладают 
рядом достоинств, в частности, простотой кон-
струкции, относительно низкой стоимостью из-
готовления, возможностью достижения весьма 
высокого отношения амплитуды вынуждающей 
силы к массе вибровозбудителя (более 1 кН/кг), 
широким диапазоном частот генерируемой ви-
брации (примерно в пределах до 1000 Гц), воз-
можностью регулирования частоты вибрации. 

Обычно вибрационные машины с деба-
лансными вибровозбудителями эксплуатиру-
ются на зарезонансных частотах возбуждения, 
что требует использования вибровозбудителей 
со значительным статическим моментом массы 
дебаланса и большой мощностью двигателя. 
В связи с этим главной целью при разработке 
вибровозбудителей становится снижение мас-
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совых характеристик дебаланса и уменьшение 
энергопотребления. 

Целью настоящей работы являются: 
1) сравнительная оценка инерционно-массо-

вых характеристик дебалансов вибровозбуди-
телей при их использовании на резонансных и 
зарезонансых режимах работы вибрационных 
машин; 

2) разработка принципиальной схемы само-
регулируемого дебаланса; 

3) расчетная оценка значений парамет ров 
конструктивных элементов дебаланса и, в первую 
очередь, определение силовой характеристики 
упругого подвеса дополнительного инерционного 
элемента.

Ðåæèìû ðàáîòû âèáðàöèîííîé 
ìàøèíû è ñðàâíèòåëüíàÿ 
îöåíêà ïàðàìåòðîâ äåáàëàíñà 
âèáðîâîçáóäèòåëÿ
Рассмотрим схему простейшей вибраци-

онной транспортно-технологической машины 
и центробежным вибровозбудителем (рис. 1). 
Рабочий орган такой машины представляет 
собой лоток 2, закрепленный, например, с по-
мощью пружин 4 на неподвижном основании. 
На лотке находится обрабатываемый материал 
(технологическая нагрузка) 1. В данной схеме 
предполагается, что лоток может совершать ко-
лебания только в вертикальном направлении.

Рис. 1. Схема вибрационной машины 
с центробежным вибровозбудителем: 

1 – технологическая нагрузка, 2 – рабочий орган 
машины, 3 – центробежный вибровозбудитель, 

4 – упругая подвеска рабочего органа вибромашины 

Вибровозбудитель 3 представляет собой 
электродвигатель, на валу которого установлен 
дебаланс массой dm  и эксцентриситетом dr . 
При вращении дебаланса с частотой ω возника-

ет центробежная сила 2( ) d dF m r   , приводя-
щая к возбуждению колебаний рабочего органа 
с той же частотой ω.

Настройка вибрационной машины на резо-
нансный режим заключается в возбуждении 
колебаний с частотой p, близкой к частоте 
собственных колебаний 0 рабочего органа 
машины вместе с технологической нагрузкой. 
На рис. 2 для сравнения схематично представ-
лены графики амплитудно-частотных характе-
ристик одномассовых вибрационных машин, 
которые обеспечивают требуемый техноло-
гический режим с амплитудой колебаний ра-
бочего органа Ap и частотой его колебаний p: 
кривая 1 соответствует зарезонансной машине; 
кривая 2 – резонансной машине. 

Рис. 2. Амплитудно-частотные характеристики 
зарезонансной (1) и резонансной (2) 

вибрационной одномассовой машины

Однако такая настройка связана с опреде-
ленными трудностями, вызываемыми как не-
стабильностью массы технологической нагруз-
ки и/или упругих свойств подвески рабочего 
органа вибрационной машины, так и нелиней-
ными динамическими эффектами, возникаю-
щими при использовании вибровозбудителей 
с ограниченной мощностью [8]. 

Тем не менее, эта проблема может быть 
решена при использовании системы управ-
ления, поддерживающей околорезонансный 
режим [9, 10]. При относительно медленном 
изменении массы технологической нагрузки 
система управления по заданному алгоритму 
изменяет частоту тока, питающего электро-
двигатель. Соответственно, меняется и частота 
вращения дебаланса, приближая ее к частоте 
собственных колебаний системы. 

Необходимые значения дисбалансов вибро-
возбудителей рассчитывают, исходя из требуе-
мой амплитуды возбуждения [1, 2]. Для зарезо-
нансной одномассовой вибрационной машины, 
когда частота возбуждения  > 0 (0 – частота 
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собственных колебаний машины), статический 
момент массы дебаланса (дисбаланс)

    0 0,d d p g daf resm r A m m m m   ,

где 0m  – масса рабочего органа вибрационной 
машины с вибровозбудителем, gm  – масса тех-
нологической нагрузки.

Для резонансной вибромашины (0  p) 
дисбаланс 

   02 ,d d p g presm r A n m m  

 02 gn b m m    ,

где n – коэффициент демпфирования, b – коэф-
фициент вязкого сопротивления.

Из сравнения значений дисбалансов, необ-
ходимых для возбуждения колебаний рабочего 
органа зарезонансной и резонансной виброма-
шины, следует: 

 
 

 0 1,
d d p gaf res

d d res

m r m m
m r b

 
   

т.е.     .d d d daf res resm r m r

Таким образом, при использовании резо-
нансной вибрационной машины требуется 
существенно меньшее значение дисбаланса 
вибровозбудителя. Соответственно, при этом 
может использоваться двигатель значительно 
меньшей мощности. 

Ñàìîðåãóëèðóåìûé äåáàëàíñ
В большом числе практических случаев, 

когда по технологическим соображениям необ-
ходимо поддерживать определенную амплитуду 
виброскорости  p p p pV A    рабочего органа 
при медленном изменении массы нагрузки, це-
лесообразно использовать центробежный вибро-
возбудитель с изменяемым статическим момен-
том массы дебаланса. Применение такого типа 
вибровозбудителя позволяет стабилизировать 
виброскорость рабочего органа резонансной ви-
бромашины вне зависимости от изменения тех-
нологической нагрузки за счет изменения возму-
щающей силы вибровозбудителя и, тем самым, 
обеспечить требуемую эффективность произ-
водственного процесса.

Для поддержания постоянной скорости ко-
лебаний рабочего органа при изменении массы 
системы необходимо изменять возмущающее 
усилие, создаваемое вибровозбудителем. Про-
блема заключается в том, что при уменьшении 

(или увеличении) резонансной частоты в систе-
мах, возбуждаемых вибровозбудителем с нере-
гулируемым дебалансом, будет уменьшаться 
(или увеличиваться) амплитуда колебаний ра-
бочего органа. Таким образом, основное тре-
бование, предъявляемое к саморегулируемому 
дебалансу, заключается в возможности реализо-
вывать автоматически увеличение (или умень-
шение) значение дисбаланса при уменьшении 
(или увеличении) скорости вращения.

Нами была предложена принципиальная 
схема саморегулируемого дебаланса, у кото-
рого автоматически изменяется статический 
момент при изменении массы технологической 
нагрузки [11]. 

Дебаланс центробежного вибровозбудителя 
состоит из двух частей (рис. 3). Основная часть 
выполнена в виде твердого тела 1 с полостью, 
в которой размещается противовес 2, поджатый 
к основанию полости пружиной 3. Расстояние 
от центра масс основного тела до оси враще-
ния составляет 1dr , а расстояние центра масс 
противовеса до оси вращения в исходном со-
стоянии – 2dr . Причем центры масс основного 
тела и противовеса расположены противопо-
ложно относительно оси вращения. Статиче-
ский момент основного тела (без противовеса) 
задается бόльшим, чем статический момент 
массы противовеса, т.е. 1 1 2 2d d d dm r m r , где 

1dm  – масса основного тела, 2dm  – масса проти-
вовеса, для того, чтобы при увеличении массы 
технологической нагрузки обеспечить увеличе-
ние суммарного дисбаланса. 

Рис. 3. Саморегулируемый 
центробежный вибровозбудитель
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При разгоне противовес под действием цен-
тробежной силы смещается от оси вращения 
на расстояние y2 = y2(), которое определяется 
из равенства центробежной силы и силы упру-
гости пружины ( )F  , т.е.:

 2 2
2

( )( )
d

Fy
m


 


,  (1)

где  – деформация пружины. 
Суммарный эксцентриситет такого состав-

ного дебаланса будет:

 

1 1 2 2
1

( )( ) ,d d d

d

m r m yy
m
 

 

  
(2)

где 1 2d d dm m m   – полная масса дебаланса.

Ðàñ÷åò óïðóãîé ïîäâåñêè 
äîïîëíèòåëüíîãî ýëåìåíòà
Сила F() представляет собой заранее неиз-

вестную нелинейную зависимость от дефор-
мации пружины . Вид этой функции зависит 
от конструктивной схемы конкретной машины 
и требований, предъявляемых к параметрам ге-
нерируемой вибрации. Определение зависимо-
сти F() и представляет собой основную задачу 
данного исследования. 

Решение этой задачи будем рассматривать 
в приложении к схеме простейшей одномас-
совой резонансной вибромашины (см. рис. 1). 
Платформа с вибровозбудителем и технологи-
ческой нагрузкой считается абсолютно твер-
дым телом. Причем масса технологической 
нагрузки изменяется незначительно за время 
одного периода колебаний рабочего органа. 
Движение системы рассматривается в верти-
кальном направлении вдоль оси OY, начало 
которой отсчитывается от положения статиче-
ского равновесия центра масс всей системы. 
Предполагается, что резонансная настройка 
поддерживается с помощью системы управле-
ния с обратной связью [9, 10].

Уравнение движение рассматриваемой си-
стемы при гармоническом возбуждении запи-
шем в следующем виде [12]:

   2 2
101 2 sin ,g dY nY Y y t             (3)

0/g gm m  , 0/d dm m  , 

0/ 2n b m , 0 0/c m  ,

где ( )Y Y t  – смещение центра масс системы 
от положения статического равновесия; μg – от-

носительная масса технологической нагрузки; 
μd – относительная масса дебаланса; ω0 – кру-
говая частота свободных колебаний системы; 
с – линеаризованный коэффициент жесткости 
упругой подвески рабочего органа; ε – сдвиг 
фазы; t – текущее время; точкой обозначена 
операция дифференцирования по времени t. 

Уравнения (1)–(3) образуют замкнутую си-
стему уравнений относительно искомых зна-
чений эксцентриситета дебаланса и амплитуды 
колебаний вибромашины, но при неизвестной 
функции ( )F  .

Эта неопределенность может быть разреше-
на, если воспользоваться информацией о требу-
емой эффективности вибрационного процесса, 
которая предполагает оптимальное значение 
виброскорости constopt p pV A    [13].

Для последующего анализа приведем урав-
нение (3) к безразмерному виду с помощью 
масштабов времени 0 0/ 1 /T m c     и пере-
мещений 1* dY r .

Тогда в безразмерной форме уравнение (3) 
запишется в виде

  2(1 ) 2   sin ,g d                 (4)

1/ dY r  ,  0/ 2b cm  , 0/    , 0t   , 

1 1( , ) ( )g dy r       , 

где ξ – безразмерное смещение центра масс 
системы; λ – параметр демпфирования; ν – от-
ношение частоты возбуждения к собственной 
частоте ненагруженной вибромашины (безраз-
мерная частота возбуждения); τ – безразмерное 
время; ζ – безразмерный эксцентриситет сум-
марного дебаланса; штрихом обозначена опе-
рация дифференцирования по безразмерному 
времени  .

Из решения уравнения (4) получим выра-
жение для амплитуды колебаний центра масс 
вибромашины, которое с учетом (2) запишем 
в виде:

 

   

2

0 2 2

1 2

2
,

1 1 2g


 

   

  

   

 

   2 1, ( ) /g dy r       (5)

где χ – смещение противовеса; 1 1 0/ ,dm m   
2 2 0/dm m  – безразмерная масса основного 

тела дебаланса и противовеса, соответственно.
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Резонансная частота системы определяется 
из условия максимума функции (5):

 

1 .
1res

g

 
 

 (6)

Соответственно, амплитуда резонансных ко-
лебаний
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В рассматриваемом случае искомый пара-
метр смещения   противовеса определяется 
из условия неизменности виброскорости ра-
бочего органа вибромашины при изменении 
массы технологической нагрузки, т.е. 

    0 constp res g res gV       .  (8)

Эта скорость задается техническими требо-
ваниями, предъявляемыми к параметрам ко-
лебаний рабочего органа вибромашины, и она 
должна быть реализована как для ненагружен-
ной, так и для нагруженной машины, т.е. 

 
 0 0,1g

p res resV
 

   , 

где значение виброскорость  1 0opt opt dV V r  . 
Тогда из выражения (7) с учетом (6) и (8) 

получим выражение, определяющее параметр 
смещения противовеса: 

 

 1

2 2

2 1
.opt gV  

  
 


  (9) 

Из выражения (6) с учетом (9) получим вы-
ражение для резонансной частоты ν: 

 
 1 2

2
.optV

 
  


 (10)

В результате выражение (1) для силовой ха-
рактеристики пружины противовеса с учетом 
(10) запишется в виде:
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1 2
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( ) ,optV

F
 





 


   (11)

  2
0 1 0( )dF F m r   , 

 2 2 1/d dy r r      , 2 1/d dr r  ,

где Δ – безразмерная деформация пружины; 
ρ – исходное относительное положение центров 
масс составляющих элементов дебаланса (гео-
метрический параметр дебаланса).

Для построения силовой характеристики 
пружины ( )F   из выражения (9) определяет-
ся диапазон возможных смещений противовеса 

min max[ , ]    в зависимости от массы техно-
логической нагрузки [0,1]g   (в рассматри-
ваемом случае предполагается, что масса тех-
нологической нагрузки не превышает массу 
рабочего органа машины). Дальнейший расчет 
силовой характеристики строится по форму-
ле (11) для трех различных значений параме-
тра суммарной массы дебаланса d . На рис. 4 
представлены графики силовой характеристи-
ки пружины в зависимости от относительной 
суммарной массы дебаланса d , рассчитанные 
при следующих значениях параметров дебалан-
са и технологических требований: 1 2/ 3   ; 

73,316 10   ; 0,1optV  . 

Рис. 4. Силовая характеристика пружины: 
1 – d = 0,0005; 2 – d = 0,00075; 3 – d = 0,001 

Анализируя полученные графики, отметим, 
что минимальные значения силы упругости 
пружины  0   характеризуют величину ее 
предварительного натяга. Относительное ис-
ходное положение центра масс противовеса со-
ставного дебаланса ρ зависит от заданных кон-
структивных параметров дебаланса 1 2, ,d   . 

Çàêëþ÷åíèå
В работе предложена конструкция саморе-

гулируемого дебаланса центробежного вибро-
возбудителя, обеспечивающего постоянство 
виброскорости рабочего органа вибромашины 
при изменении массы технологической нагруз-
ки, за счет автоматического изменения возму-
щающего усилия.

Проанализирована динамика одномассовой 
резонансной вибромашины с саморегулируе-
мым дебалансом при изменении массы техно-
логической нагрузки. Получены аналитические 
выражения, позволяющие рассчитать параме-
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тры упругой характеристики противовеса деба-
ланса в зависимости от его массовых и геоме-
трических параметров. Показано, что пружина 
противовеса имеет жесткую упругую характе-
ристику. Полученные выражения позволяют 
определить значение предварительного натяга 
пружины при различных геометрических и мас-
совых параметрах дебаланса.

Результаты работы могут быть использова-
ны при разработке саморегулируемых дебалан-
сов центробежных вибровозбудителей и расче-
те параметров дебаланса. 

Ñïèñîê ëèòåðàòóðû
1. Вибрации в технике: справочник; в 6-ти т. / 
Ред. совет: В.Н. Челомей (пред.). М.: Маши-
ностроение. Т. 4. Вибрационные процессы 
и машины / под ред. Э.Э. Лавендела. 1981. – 
509 с.

2. Быховский И.И. Основы теории вибрацион-
ной техники. М.: Машиностроение, 1968. – 
362 с.

3. Пат. 727240 СССР, М. Кл. В 06 В1/16. Деба-
лансный вибровозбудитель / С. А. Кручинин, 
Л.Г. Ходорковский, Н.Е. Вакатов; опубл. 
25.04.80. Бюл. № 38.

4. Пат. 967586 СССР, М. Кл. В 06 В1/16. Деба-
лансный вибровозбудитель / С.А. Кручинин, 
В.И Сопов, Н.Е. Вакатов; опубл. 01.11.82. 
Бюл. № 39.

5. Пат. 2324548 Российская Федерация, МПК 
В06В1/16. Дебалансный вибровозбудитель / 
В.Н. Дмитриев, А.А. Горбунов, И.И. Мавзю-
тов; опубл. 20.05.2008. Бюл. № 14.

6. Пат. 2324546 Российская Федерация, МПК 
В06В1/16. Дебалансный вибровозбудитель / 
В.Н. Дмитриев, А.А. Горбунов; опубл. 
20.05.2008. Бюл. № 14.

7. Пат. 985486 СССР, М. Кл. В 06 В1/16. 
Гидравлический дебалансный вибратор / 
В.А. Копаев, Р.С. Косинский; опубл. 30.12.82. 
Бюл. № 48.

8. Ниселовская Е.В., Пановко Г.Я., Шохин А.Е. 
Колебания механической системы, возбу-
ждаемые неуравновешенным ротором асин-
хронного электродвигателя // Проблемы ма-
шиностроения и надежности машин. 2013. 
№ 6. С. 17–23. 

9. Panovko G.Y., Shokhin A.E., Eremeikin S.A. 
The control of the resonant mode of a vibrating 
machine that is driven by an asynchronous elec-
tro motor // Journal of Machinery Manufacture 
and Reliability. 2015. Vol. 44. No 2. P. 109–113. 

10. Comparative analysis of two control algorithms 
of resonant oscillations of the vibration machine 
driven by an asynchronous ac motor / G. Panov-
ko, A. Shokhin, S. Eremeykin, A. Gorbunov. 
Journal of Vibroengineering. 2015. Vol. 17. 
No 4. P. 1903–1911.

11. Пат. 185975 Российская Федерация, 
МПК B 06 B 1/16. Центробежный вибро-
возбудитель с регулируемым статическим 
моментом массы дебаланса / Пановко Г.Я. 
и др.; опубл. 25.12.2018. Бюл. № 36.

12. Бидерман В.Л. Теория механических колеба-
ний. М.: URSS, 2017. – 416 с.

13. Гончаревич И.Ф., Фролов К.В. Теория вибра-
ционной техники и технологии. М.: Наука, 
1981. – 319 с.

Àñïèðàíò ÈÌÀØ ÐÀÍ. Ñôåðà íàó÷íûõ èíòåðåñîâ: âèáðàöèîííàÿ òåõíèêà 
è òåõíîëîãèè. Àâòîð ïÿòè íàó÷íûõ ñòàòåé.

Çàñëóæåííûé äåÿòåëü íàóêè ÐÔ, äîêòîð òåõíè÷åñêèõ íàóê, ïðîôåññîð, çà-
âåäóþùèé ëàáîðàòîðèåé âèáðîìåõàíèêè ÈÌÀØ ÐÀÍ, ïðîôåññîð êàôåäðû 
«Ïðèêëàäíàÿ ìåõàíèêà» ÌÃÒÓ èì. Í.Ý. Áàóìàíà. Ñôåðà íàó÷íûõ èíòåðå-
ñîâ: òåîðèÿ íåëèíåéíûõ êîëåáàíèé, äèíàìèêà ìàøèí, âèáðàöèîííàÿ òåõ-
íèêà è òåõíîëîãèè. Àâòîð áîëåå 180 íàó÷íûõ ñòàòåé, â ò.÷. ïÿòü ìîíîãðàôèé, 
17 ïàòåíòîâ.

Êàíäèäàò òåõíè÷åñêèõ íàóê, ñòàðøèé íàó÷íûé ñîòðóäíèê ÈÌÀØ ÐÀÍ. Ñôåðà 
íàó÷íûõ èíòåðåñîâ: òåîðèÿ íåëèíåéíûõ êîëåáàíèé, äèíàìèêà ìàøèí, âè-
áðàöèîííàÿ òåõíèêà è òåõíîëîãèè. Àâòîð 50 íàó÷íûõ ñòàòåé, â ò.÷. îäíà ìî-
íîãðàôèÿ è ïÿòü èçîáðåòåíèé.

ÊÐÅÑÒÍÈÊÎÂÑÊÈÉ 
Êîíñòàíòèí 
Âëàäèìèðîâè÷ 

E-mail: konstantinkrestnikovskii@
mail.ru
Òåë.: (499) 135-30-47

ÏÀÍÎÂÊÎ 
Ãðèãîðèé ßêîâëåâè÷

E-mail: gpanovko@yandex.ru
Òåë.: (499) 135-30-47

ØÎÕÈÍ 
Àëåêñàíäð Åâãåíüåâè÷ 

E-mail: shohinsn@mail.ru
Òåë.: (499) 135-30-47


