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Рассмотрен вибровозбудитель вибрационного катка, выполненный на основе пусто-
телых дебалансов с сыпучей внутренней массой. Такая конструкция позволяет 
уменьшить негативные эффекты ударов и резонансных явлений при реверсировании 
и разгоне дебалансного вала. Однако в научной литературе отсутствуют сведения о 
методиках проектирования таких вибровозбудителей. Также неясен характер движе-
ния сыпучей массы внутри дебаланса при его разгоне и во время равномерного вра-
щения. В связи с этим проведено динамическое моделирование, которое выявило ха-
рактерные особенности движения внутренней массы. На основе этой информации 
предложен способ определения объема сыпучей внутренней массы и ее рабочего экс-
центриситета. Построена параметризованная модель дебаланса и сыпучей массы для 
установившегося движения. По управляемым параметрам выполнена многопарамет-
рическая оптимизация с помощью программного комплекса IOSO NM. Предложен-
ный подход позволяет проектировать вибровозбудители с заданными характеристи-
ками вибрации для различных типов вибрационных катков. 
Ключевые слова: двухамплитудный дебаланс, вибрационный каток, динамическое 
моделирование, многопараметрическая оптимизация, вынуждающая сила, парамет-
ризованная модель 

The article discusses the vibration exciter of a vibratory roller, including a hollow eccentric 
weight located inside with a fluent mass. This design makes it possible to reduce the nega-
tive effects of shocks and resonance phenomena during reversal and acceleration of the un-
balanced shaft. However, in the scientific literature there is no information about the meth-
ods for designing such vibration exciters. It is also unclear the movement of the fluent mass 
inside the eccentric weight during its acceleration and during uniform rotation. In this re-
gard, dynamic modeling was carried out, which made it possible to identify the characteris-
tic features of the movement of the internal mass. Based on this information, a method was 
proposed for determining the volume of the loose internal mass and its working eccentrici-
ty. A parametrized model of unbalance and fluent mass for steady motion was built and 
multicriteria optimization was carried out using the IOSO NM software package for con-
trolled parameters. The above technique allows designing vibration exciters with specified 
vibration characteristics for various types of vibratory rollers. 
Keywords: two-amplitude eccentric, vibratory roller, dynamic modeling, multicriteria op-
timization, centrifugal force, parameterized model 
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Вынуждающая сила — один из основных пара-
метров вибрационного катка (ВК) — определя-
ет степень силового воздействия вальца на ма-
териал и интенсивность процесса уплотнения 
[1]. Современные ВК обычно имеют вибровоз-
будители с двумя значениями вынуждающей 
силы: для прикатки (меньшее) и окончательно-
го уплотнения материала (максимальное) [2]. 

В большинстве катков (в том числе во всех 
отечественных) применена схема с подвижным 
и неподвижным дебалансами. Изменение вы-
нуждающей силы достигается реверсированием 
вращения вала вибровозбудителя [3]. Причем 
подвижный и неподвижный дебалансы меха-
нически зацепляются так, что создаваемые ими 
вынуждающие силы либо складываются (при 
обратном направлении), либо вычитаются (при 
прямом направлении).  

Вследствие значительной массы дебалансов, 
а также высокой скорости вращения дебаланс-
ного вала при переключении вынуждающей 
силы возникает сильный удар, оказывающий 
негативное влияние на гидромотор привода и 
другие элементы конструкции вибровозбудите-
ля [4]. 

Производители уплотняющей техники стре-
мятся уменьшить влияние таких ударных 
нагрузок в ВК. Компании Volvo, Bomag и Dyna-
pac используют изолированные вибрационные 
узлы, в которых соударение подвижного и не-
подвижного дебалансов осуществляется на зна-
чительной площади контакта. Дополнительно 
удар демпфируется масляной ванной и специ-
альными накладками на сталкивающихся по-
верхностях. 

Также немаловажной проблемой при изме-
нении вынуждающей силы является прохожде-
ние зоны резонанса во время разгона или тор-
можения вибровозбудителя [5]. Валец, при-
крепленный с помощью упругих элементов к 
раме катка и опирающийся на обладающую 
определенной жесткостью поверхность, пред-
ставляет собой трехмассную колебательную си-
стему [6, 7]. Нормальным является зарезонанс-
ный режим работы. Таким образом, при ревер-
сировании вала вибровозбудителя зону 
резонанса в любом случае приходится прохо-
дить до выхода на рабочую частоту вращения. 

Резкое возрастание амплитуды вынужден-
ных колебаний опасно как для конструкции 
катка, так и для качества уплотняемой поверх-
ности, что особенно важно для асфальтобетон-
ных смесей [8]. Поэтому зону резонанса обычно 

стараются проскочить как можно быстрее, 
уменьшая время разгона до минимума. Это, в 
свою очередь, приводит к увеличению ударной 
нагрузки при переключении дебалансов, кото-
рое осуществляется за первый же оборот вала.  

Некоторые производители, такие как Cater-
pillar, HAMM и их дочерние компании (напри-
мер, Shandong Engineering Machinery), изготав-
ливают вибровозбудители с сыпучей внутрен-
ней массой [9]. В качестве материала обычно 
выступает стальная дробь, которую помещают в 
полость особой формы, внутри неподвижно 
закрепленного на валу дебаланса [10, 11]. При 
вращении вала в прямом или обратном направ-
лении подвижная масса занимает положение, 
уменьшающее или увеличивающее суммарную 
вынуждающую силу соответственно. 

Такой подход имеет следующие преимуще-
ства: 

• уменьшение ударной нагрузки при ревер-
сировании вала; масса дроби не является жест-
ким телом и, сталкиваясь с препятствием, пере-
распределяется, не создавая концентрирован-
ного удара; 

• при разгоне и равномерном движении 
дробь ведет себя по-разному вследствие неоди-
накового направления действующих сил инер-
ции и центробежных сил отдельных частиц; 
поэтому при разгоне внутренняя масса будет 
занимать положение, отличающееся от того, 
что будет при равномерном движении, благо-
даря чему в период разгона вынуждающая сила 
оказывается меньше номинальной, что немного 
снижает амплитуду резонансных колебаний; 

• такая схема хорошо поддается унификации 
благодаря регулированию получаемой вынуж-
дающей силы через объем засыпанной дроби и 
общую ширину неподвижного дебаланса. 

Однако в открытых источниках нет описан-
ных методик проектирования таких вибровоз-
будителей, и крайне мало научных работ, изу-
чающих движение текучей внутренней массы 
при вращении дебаланса. В патенте [12] упоми-
нается проведенное стробоскопическое иссле-
дование перемещения дроби внутри вращаю-
щейся емкости, но в открытых источниках его 
результатов найти не удалось. На сегодняшний 
день это является одним из серьезных препят-
ствий к внедрению таких вибровозбудителей. 

 
Методы. Для построения дебаланса с заданны-
ми характеристиками должны быть решены 
следующие три задачи. 
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Определение характера движения подвиж-
ной массы внутри дебаланса во время работы 
катка. Без моделирования можно предполо-
жить, что при разгоне вала шарики, составля-
ющие подвижную массу, будут прижаты сила-
ми инерции к стенке внутренней полости, про-
тивоположной направлению вращения. 

Также очевидно, что при равномерном 
вращении на каждое тело внутри дебаланса 
будет действовать только центробежная сила, 
поэтому подвижная масса должна равномерно 
распределиться по внутренней поверхности 
дебаланса. Однако в патенте [12] описана 
«серповидная поверхность» подвижной массы 
(рис. 1), наблюдаемая при стробоскопическом 
исследовании, что противоречит сделанному 
предположению. 

Возможно, распределению подвижной мас-
сы будут препятствовать силы трения между 
шариками, которые могут быть достаточно 
большими, чтобы в значительной мере замед-
лить этот процесс или даже остановить его на 
каком-то этапе. 

Аналитическое решение этой задачи пред-
ставляется сложным, поэтому использован мо-
дуль динамического моделирования Autodesk 
Inventor, обеспечивающий достаточную точ-
ность и объем расчетных параметров, а также 
необходимые инструменты моделирования [13]. 

В качестве точки отсчета зададимся геомет-
рическими размерами модуля вибровозбудите-
ля и параметрами вибрации ВК CS-563D ком-
пании Caterpillar [14]. В этом ВК использованы 
дебалансы сложной формы, содержащие по 
8,3 кг стальной дроби в качестве текучей по-
движной массы [15]. Создаваемая вибрацион-
ным модулем максимальная вынуждающая си-
ла составляет 266 кН, минимальная — 133 кН. 
Рабочая частота вращения дебалансного вала — 
32 Гц. 

Определение геометрических параметров 
дебаланса. Итоговая конструкция должна об-
ладать теми же характеристиками вибрации, 
что и прототип. Вынуждающая сила определя-
ется выражением 

   22π ,F m f e  

где m  — масса дебаланса, кг; f  — частота вра-
щения дебалансного вала, Гц; e  — эксцентри-
ситет, м. 

Масса и эксцентриситет являются изменя-
ющимися параметрами, зависящими от формы 
дебаланса. Требуется построить 3D-модели де-
баланса и внутренней массы с определенным 
набором геометрических параметров, варьируя 
которые можно получить необходимые значе-
ния вынуждающей силы. 

Построение будет осуществляться в про-
грамме Компас-3D, позволяющей параметризо-
вать модели и определять их массоцентровоч-
ные характеристики. Число параметров должно 
быть по возможности минимальным для упро-
щения задачи оптимизации. 

Получение точных значений геометриче-
ских параметров дебаланса с требуемыми ха-
рактеристиками вибрации. Наличие пара-
метризованной модели позволяет решить эту 
задачу последовательным перебором управля-
ющих переменных с удовлетворительной точ-
ностью. Однако тогда придется искусственно 
задаваться значениями зависимых параметров, 
и будет сложно получить решение, оптималь-
ное с точки зрения эффективности создания 
вынуждающей силы. 

Последовательное варьирование всех управ-
ляющих параметров означает применение за-
тратного по времени метода прямого перебора. 
Поэтому для определения геометрии дебаланса 
применен отечественный программный ком-
плекс IOSO NM, позволяющий быстро решать 

 
Рис. 1. Схема дебаланса с серповидной поверхностью подвижной массы 
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многопараметрические оптимизационные за-
дачи и напрямую управлять файлами моделей 
Компас-3D в процессе поиска решения [16]. 

 
Динамическое моделирование. Построена 
упрощенная 3D-модель дебаланса с внутренней 
полостью неизменного радиуса. Внутри разме-
щены стальные шарики с набором ограниче-
ний, допускающих перемещение внутри за-
мкнутой полости и только в плоскости деба-
ланса. 

Динамическое моделирование проведено 
для прямого и обратного вращения с измене-
нием частоты вращения в диапазоне 0…32 Гц и 
при постоянной скорости 32 Гц. Общее время 
моделирования составило 5 с: 2 с — разгон и 
3 с — вращение дебаланса с постоянной скоро-
стью. Все моделируемые объекты приняты аб-
солютно жесткими. Соударения шариков друг с 
другом и с корпусом дебаланса определялись 
коэффициентом восстановления, равным 0,8. 

Так как все объекты могут перемещаться 
только в одной плоскости, коэффициент тре-
ния качения принят равным 0,001 и задавался 
как ограничение степени свободы вращатель-
ного движения шарика вокруг его оси, распо-
ложенной перпендикулярно плоскости деба-
ланса. 

Моделирование проведено при коэффици-
енте трения скольжения от 0,10 (сталь по стали 
со смазкой) до 0,42 (сухое, сталь по стали) в 
прямом и обратном направлениях вращения 
дебаланса. В качестве примера на рис. 2 приве-
ден результат моделирования, характерный для 
всей серии. 

Во время разгона все шарики сосредоточива-
лись в противоположном относительно направ-
ления вращения конце полости (рис. 2, а). При 
выходе на равномерное вращение шарики со 
временем распределялись по поверхности деба-
ланса (рис. 2, б). Чем выше сила трения, тем 
больше времени занимал процесс распределения 
шариков на поверхности внутренней полости 
дебаланса, как показано на рис. 3. Там же по-
строена общая аппроксимирующая кривая для 
вращения по ходу и против часовой стрелки. 

Можно предположить, что при большом ко-
личестве достаточно мелких шариков и отсут-
ствии смазки полное распределение так и не 
произойдет. Однако смоделировать такую ситу-
ацию силами модуля динамического моделиро-
вания Autodesk Inventor не представляется воз-

 
Рис. 3. Зависимость времени окончательного 

распределения шариков на поверхности внутренней 
полости дебаланса от коэффициента трения 

скольжения на равномерном вращении по ходу ( ) 
и против хода ( ) часовой стрелки 

              
Рис. 2. Модели дебаланса в период разгона (а) и при равномерном вращении  

по ходу часовой стрелки (б) 
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можным из-за многократного усложнения за-
дачи. Кроме того, отсутствие полного распреде-
ления подвижной массы не дает каких-то до-
полнительных видимых преимуществ для ме-
ханизма изменения вынуждающей силы. 

Поэтому конструкцию будем считать дей-
ствующей в масляной ванне с коэффициентом 
трения между шариками 0,1. При таких услови-
ях можно сделать допущение, что подвижная 
масса внутри дебаланса ведет себя как жид-
кость. 

 
Построение параметризованной модели. Для 
упрощения конструкции полость для подвиж-
ной внутренней массы дебаланса сделана сим-
метричной вдоль вертикальной оси, и добавле-
на боковая перегородка, останавливающая 
движение шариков при вращении вала в раз-
ные стороны (рис. 4). 

Радиус отверстия для вала сделан постоян-
ным в соответствии с размером прототипа. Ос-
новным варьируемым параметром дебаланса 
служил диаметр внутренней полости Dp. 
В свою очередь, от него зависел размер Sp, 
определяющий прямолинейную часть полости. 

При равномерном вращении вала основной 
силой, действующей на частицы подвижной 
массы, является радиальная центробежная си-
ла, по сравнению с которой сила тяжести пре-
небрежимо мала. Поэтому максимально воз-
можную толщину слоя подвижной массы, ко-
торая не будет «убегать» в верхнюю часть 
дебаланса при вращении, c небольшим запасом 
можно определить как Hw = 0,9(Dp/2 – Sp). 

Для создания эксцентриситета дебаланса в 
нижней части добавлено утолщение радиу-
сом Rd. Так как подвижная масса расположена 

симметрично относительно вертикальной оси, 
для большей эффективности надо, чтобы центр 
тяжести дебаланса находился на этой оси или 
близко к ней. Однако внутренний объем не 
может быть полностью симметричен. 

Требуется перегородка, останавливающая 
движение подвижной массы в прямом и обрат-
ном направлениях. Она может быть выполнена 
достаточно массивной из соображений прочно-
сти конструкции и будет сдвигать центр тяже-
сти в сторону от оси. Для компенсации этого 
добавлены угловые параметры Al и Ap. Их из-
менение позволяет точно перемещать центр 
тяжести дебаланса по горизонтали, а также не-
значительно увеличивать (или уменьшать) экс-
центриситет. 

В совокупности все параметры, а также 
наложенные в эскизах зависимости полностью 
определяют геометрические параметры 3D-мо-
делей дебаланса и подвижной массы. 

 
Создание проекта оптимизации IOSO NM. 
Построенные в программе Компас-3D модели 
дебаланса и подвижной внутренней массы 
(рис. 5) добавлены к проекту оптимизации. Ва-
рьируемыми параметрами являлись Dp, k, Ar, 
Al, Dk (см. рис. 4). С модели дебаланса в среде 
IOSO NM передаются координаты центра тя-
жести Zcd и Xcd, а также масса md. Модель по-
движной массы при установившемся движении 
симметрична относительно вертикальной оси. 
Поэтому передаваемыми параметрами в про-
граммном комплексе IOSO NM были только 

 
Рис. 4. Модель дебаланса и подвижной массы  

с геометрическими параметрами 

 
Рис. 5. Модель дебаланса и подвижной массы 

в среде Компас-3D и параметры, передаваемые  
в программном комплексе IOSO NM 
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вертикальная составляющая центра тяжести 
Zcb (фактически являющаяся эксцентрисите-
том) и масса mb. 

Далее эти параметры использованы для вы-
числения критериев оптимизации — вынужда-
ющей силы дебаланса Fd  и вынуждающей си-
лы внутренней массы :Fb  

 
2

2

10
10 0,7

, Н
, ,5

;
Н

 
  

Fd md Zcd
Fb mb Zcb

 

где   — угловая скорость,  201,06  рад/с. 
Обе величины умножены на 10, так как тол-

щина построенной 3D-модели составляла всего 
30 мм, а в вибровальце прототипа расположены 
два дебаланса шириной 150 мм. Следовательно, 
чтобы получить адекватное значение общей 
вынуждающей силы, необходимо увеличить 
массу моделей в 10 раз. При расчете Fb масса 
дополнительно умножалась на коэффициент, 
равный 0,75, что учитывало уменьшение плот-
ности в объеме, занятом стальными шари-
ками [17]. 

Таким образом, в программном комплексе 
IOSO NM установлены следующие критерии и 
ограничения выходных параметров: 

• –0,001 ≤ Xcd ≤ 0,001; для большей эффек-
тивности требуется, чтобы центр тяжести деба-
ланса находился на одной прямой с центрами 
вращения и тяжести подвижной массы; 

• 265 000 ≤ (Fd + Fb) ≤ 267 000; это ограниче-
ние, по которому наибольшая вынуждающая 
сила должна составлять 266 кН, как у прототи-
па; заложенная погрешность ±1 кН позволяет 
уменьшить время оптимизации; при решении 
практической задачи условия могут быть более 
жесткими; 

• –500 ≤ (Fd – 3Fb) ≤ 500; этот диапазон 
определяет правильное соотношение вынуж-
дающей силы, создаваемой дебалансом и по-
движной массой; при обратном вращении эти 
величины должны складываться и составлять 
266 кН, а при прямом — вычитаться с результа-
том 133 кН, т. е. быть в 2 раза больше; следова-
тельно, вынуждающая сила, создаваемая деба-

 

 
Рис. 6. Окна результатов в программном комплексе IOSO NM: 

а — история поиска решения, б — точки, удовлетворяющие ограничениям задачи;  
DebMass — общая масса дебаланса, кг; VynSil — суммарная вынуждающая сила, Н 
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лансом, должна быть в 3 раза больше вынуж-
дающей силы подвижной массы; 

• md  min; в качестве критерия оптимиза-
ции принята минимизация массы дебаланса; при 
условии достижения требуемых параметров 
вибрации уменьшение массы элементов вибро-
возбудителя снизит нагрузку на его привод. 

 
Результаты и их обсуждение. В ходе решения 
оптимизационной задачи получены следующие 
геометрические параметры дебаланса при ми-
нимальной массе: Dp = 339,99 мм; Sp = 146,24 мм; 
Rd = 49,94 мм; Al = 130,93°; Ar = 178,99°. Общая 
масса шариков составила 14,91 кг, что меньше, 
чем у прототипа (16,6 кг). Также меньшими ока-
зались и габаритные размеры дебаланса. 

Алгоритм перебрал около 1500 комбинаций 
варьируемых параметров (рис. 6) с заданной 
точностью, из которых 30 находились в преде-
лах заданных ограничений. 

Выводы 
1. Проведено динамическое моделирование 

вращения дебаланса с подвижной внутренней 

массой в виде стальных шариков. Задача оказа-
лась сложной для расчета. Даже ограниченное 
число шариков (7 шт.) потребовало достаточно 
большой вычислительной мощности и времени 
расчета. Тем не менее получена информация о 
характере движения подвижной массы внутри 
вращающегося дебаланса во время разгона и 
равномерного движения. Определено влияние 
сил трения на процесс распределения шариков 
на поверхности внутренней полости дебаланса. 

2. Построены параметризованные модели 
дебаланса и подвижной внутренней массы с 
набором параметров, при изменении которых в 
широких пределах можно варьировать их сов-
местные геометрические параметры и вынуж-
дающую силу, создаваемую при прямом и об-
ратном вращении вала вибровозбудителя. 

3. Для параметризованных моделей найдено 
решение оптимизационной задачи с получени-
ем итоговых геометрических параметров, удо-
влетворяющих условиям. 

4. Предложенный подход можно применять 
при проектировании геометрических парамет-
ров пустотелых дебалансов с подвижной внут-
ренней массой. 
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