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Анотація. Застосування вібраційної техно-

логії вимагає поглибленого вивчення фізичних 
явищ, які виникають у різних коливальних сис-
темах з метою визначення оптимальних пара-
метрів вібраційного обладнання для підвищен-
ня ефективності технологічних процесів. Роз-
робка єдиної методики проектування вібромо-
лотів з гідроімпульсним приводом викликає 
необхідність знаходження придатних для прак-
тичного застосування основних аналітичних 
залежностей для розрахунку силових впливів 
робочого органу машини на об'єкт обробки. У 
більшості праць на базі розроблених окремих 
математичних моделей було розглянуто аналі-
тичний опис зусилля на робочому органі вібро-
молота, створюваного при періодичному зміні 
тиску рідини, в порожнині гідроциліндра голо-
вного приводу машини. Розроблено методику, 
яка дозволила із достатнім ступенем точності 
визначити ефективну залежність силового на-
вантаження на робочий орган вібромолота, в 
залежності від режимів роботи гідроімпульсно-
го привода. Метою роботи є математичне мо-
делювання зусилля на робочому органі вібро-
молота для визначення залежності режиму віб-
раційного або віброударного навантаження в 
залежності від робочих параметрів гідроімпу-
льсного привода. Запропоновано методику мо-
делювання силового навантаження на робочий 
орган вібромолота методом лінеаризації функ-
цій зміни тиску в гідросистемі. Коректність 
прийнятих припущень і апроксимацій, при 
складанні математичної моделі, оцінювалася 
шляхом зіставлення результатів аналітичного 
та експериментального досліджень динаміки 
вібромолота з конкретними величинами пара-

метрів гідроімпульсного приводу та елементів 
конструкції. Розроблені загальні рекомендації 
по використанню кінцевих аналітичних залеж-
ностей при проектуванні вібромолотів з гідро-
імпульсним приводом для різних процесів віб-
раційного або ударно-вібраційного режимів 
роботи. 
Ключові слова: моделювання, вібромолот, 

зондування ґрунтів, гідроімпульсний привід. 
 

ВСТУП 
 

Розробка єдиної методики проектування 
вібромолотів з гідроімпульсним приводом 
[1 – 4] викликає необхідність знаходження 
придатних для практичного застосування 
основних аналітичних залежностей для ро-
зрахунку силових впливів робочого органа 
машини на об'єкт обробки. Особливо скла-
дним при математичному моделюванні ро-
бочих режимів вібромолотів є аналітичний 
опис зусилля P(t) на його робочому органі, 
створюваного при періодичній зміні тиску 
рідини рц, в порожнині гідроциліндра голо-
вного приводу машини. 

 
МЕТА РОБОТИ 

 
Метою роботи є математичне моделю-

вання зусилля на робочому органі вібромо-
лота для визначення залежності режиму 
вібраційного або віброударного наванта-
ження в залежності від робочих параметрів 
гідроімпульсного приводу. 
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ВИКЛАД ОСНОВНОГО МАТЕРІАЛУ 
 

Характер зміни тиску рідини у виконав-
чому гідроциліндрі рц (Рис. 1) буде відпові-
дати закономірності зміни силового впливу 
P(t) на торець плунжера (площею Fп) робо-
чого органа машини, так P(t)=pц·Fп, а мож-
ливість його спрощеного аналітичного опи-
су дозволить значно спростити методику 
загального розрахунку параметрів приводу 
машини. 

 
а. 

 
б. 

 
в. 

Рис. 1. Структурна схема гідроімпульсного 
приводу вібромолота (а) і графіки зміни тиску в 
порожнинах одноциклового гідроакумулятора 
(б) і гідроциліндра (в) 

 
Fig. 1. Hydro-impulse drive structural scheme of 
the vibration hammer (а) and the graphs of the 
changing the pressure in the cavities of a single-
cycle hydraulic accumulator (а) and the hydraulic 
cylinder (в) 

 
Особливість накопичення тиску рц ви-

значається цілою низкою чинників, в тому 
числі схемою підключення клапана пульса-
тора 2, і вимагає додаткового пояснення за 
допомогою структурної схеми гідроімпуль-
сного приводу машини і графіків зміни ти-
ску в порожнинах гідроакумулятора 1 і гід-
роциліндра 3, наведених на Рис. 1. 

У гідроімпульсному приводі з клапаном-
пульсатором «на вході» енергія накопичу-
ється в одноцикловому гідроакумуляторі за 
рахунок надходження в нього рідини від 
насоса постійної подачі Qн і досягнення в 
порожнині гідроакумулятора тиску 
pa.max=p1, відповідного тиску настройки 
спрацьовування клапана-пульсатора. Вели-
чина маневрового об’єму гідроакумулятора 
Wа визначає величину накопиченої енергії 
Ен=0,5·pа.max·Wа [5]. 

У разі чисто гідравлічного акумулятора, 
що використовує принцип стисливості ро-
бочої рідини в замкнутому просторі, при 
збільшенні тиску величини накопиченої 
енергії – Ен=0,5·p2

а.max·β·W0, де W0, β – по-
чатковий обсяг і зведений коефіцієнт стис-
ливості гідросистеми. 

Для гідроімпульсного приводу характе-
рна мінімальна довжина сполучних трубо-
проводів і каналів, а також максимальна 
жорсткість їх стінок, що дозволяє при роз-
рахунках приймати W0 рівним об'єму по-
рожнини гідроакумулятора, а βпр – коефіці-
єнт стисливості робочої рідини βпр≈const 
[6]. Тому як вихідний параметр для розра-
хунку зовнішнього силового збудження 
можна використовувати величину накопи-
ченої енергії, яка витрачається на розгін 
робочого органа 4 машини і стиснення еле-
ментів пружного повернення 5. Без ураху-
вання втрат на дроселювання за умови мит-
тєвого відкриття запірного органа клапана-
пульсатора це співвідношення розподілу 
енергії в замкнутій консервативній системі 
можна представити у вигляді 

 

      
( )2 2

пр пр 0
0,5 ,

н
Е M x dx

c x dx Mx c x C

= +

+ = + +

∫

∫

&

&

      (1) 

 
де х – координата положення органа маши-
ни масою М; С0 – постійна інтегрування, 
яка визначається початковою деформацією 
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елементів пружного повернення робочого 
органа і зведеною жорсткістю елементів 
пружного повернення спр з урахуванням 
жорсткості гідросистеми по лінії клапан-
пульсатор – порожнина робочого гідроци-
ліндра (С0=0,5спр x0

2). 
Вираз (1) зводиться до рівняння такого 

вигляду: 
2 2 ,x ax b+ =&        (2) 

 
в результаті заміни: спр/М=а; Ен–спр x0

2=Ех; 
2Ех/М=b (Ex – енергія ходу робочого орга-
на). 

Вираз (2) перетворюється в диференціа-
льне рівняння з роздільними змінними і має 

розв'язок 
1

arcsin
a

t
bxa

= , що визначає 

амплітудні (максимальні) значення зсуву, 
швидкості і прискорення робочого органа 
машини відповідно у вигляді: 

 

( )

max пр

max

max пр

2 / ;

2 / ;

2 / / .

x

x

x

x E c

x E M

x E c M

=

=

=








&

&&

             (3) 

 
Використовуючи принцип Д'Аламбера і 

нехтуючи силами тертя, можна встановити 
закономірність для визначення величини 
максимального зовнішнього збурюючого 
зусилля: 

 
           

. max .max ц.max
( )

І У
P P P t P F+ = = , (4) 

 
де PІ.max, PУ.max – максимальні значення від-
повідно інерційної сили, що діє на робочий 
орган машини, що переміщується з приско-
ренням, і пружної сили, яка визначаються 
за максимальною деформацією елементів 
пружного повернення, що відповідає пере-
міщенню робочого органа. Величини PІ.max і 
PУ.max визначаються за амплітудним зна-
ченням функцій ( )x t&&  і ( )x t  з виразів (3): 

. max max пр
2

І У x
P P E c= = . Підставляючи зна-

чення PІ.max і PУ.max в формулу (4), отримає-
мо значення максимального тиску в порож-
нині гідроциліндра: 

    
ц.max пр

пл

2
2 .xp E c

F
=                  (5) 

 
Як показали експерименти, максимальне 

значення цього тиску досягається в момент 
повного відкриття основного розподільного 
органа клапана-пульсатора, тобто за час, 
відповідний tk, а характер зміни кривої тис-
ку рц=р(t) на ділянці 0<t≤tk при 

пр пл2 /xn E c F= . 

Представлена на Рис. 2 осцилограма під-
тверджує коректність допущення про лі-
нійний характер зміни тиску в порожнині 
гідроциліндра і дозволяє обґрунтувати ви-
бір оптимальних параметрів приводу, що 
забезпечують стійкий режим роботи вібро-
молота, при якому тиск в порожнині гідро-
циліндра падає в момент після повної роз-
рядки гідроакумуляторів і руху робочого 
органа вібромолота під дією коливань. 

 
Рис. 2. Типова осцилограма зміни тиску в по-
рожнинах: одноциклового гідроакумулятора (1) і 
гідроциліндра (2), переміщень робочого органа віб-
ромолота (3) і основного розподільного органа – 
клапана-пульсатора (4) 

 
Fig. 2. Typical oscillogram of pressure change in 
the cavities: single-cycle hydraulic accumulator (1) 
and hydraulic cylinder (2), working unit displacements 
of the vibration hammer (3) and the main distributor 
unit – valve pulsar (4) 

 
Такий рух можливий, якщо система лі-

нійна і для неї справедливий принцип супе-
рпозиції [1]. Тому вираз (1) може бути з де-
якими припущеннями використано не тіль-
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ки для визначення екстремальних значень 
параметрів приводу, але й для знаходження 
дійсного закону переміщення підпружине-
ного робочого органа машини під дією лі-
нійного навантаження P(t)=nFпt=kt (при  
0 < t ≤ tk), де слід користуватися відомою 
формулою [7, 8]: 

 

         пр

пр пр пр

sin
ck k M

x t t
c c c M

= − . (6) 

 
З урахуванням рівнянь (4) і (5) вираз (6) 

можна представити у вигляді 

пр

пр пр

2 2
sinx x

k

cE E M
x t t

t c c M
= −

 
  
 

 і  

пояснити характер руху робочого органа 
машини (Рис. 3) в залежності від tk. 

Дослідження показують, що при 

пр
/t М c> π максимальне зміщення ро-

бочого органа досягається не тільки під час 

дії навантаження, але й при 
пр

/t М c< π – 

після її дії. Стійке спрацьовування клапана-
пульсатора в автоматичному режимі забез-

печується при падінні тиску в порожнині 
гідроциліндра від рц.max до рц.min в результаті 
досягнення робочим органом максимально-
го зсуву після дії навантаження. 

Цю умову можна сформулювати і для 
заповнення порожнини робочого гідроци-
ліндра (крива 1) від гідроакумулятора і на-
соса за час tk через прохідний переріз кла-
пана-пульсатора (крива 2). Отже, максима-
льний обсяг порожнини гідроциліндра 
Wц=Fпл·xmax повинен бути меншим обсягу 
рідини щільністю ρ, перенесеного через 
прохідний переріз f0 клапана-пульсатора з 
коефіцієнтом витрати µ за час tk: 

 
                     Wmax>Qм·tk,                (7) 
 
де миттєва подача дорівнює 
 

м 0 a ц

2
( )Q f p p= µ −

ρ
.  (8) 

 
При зменшенні тиску pa в порожнині гі-

дроакумулятора на величину втрат 
∆рпот≈const і збільшенні тиску в порожнині 
гідроциліндра від рц=0 до рц=рц.max для 
випадку ра–∆рпот=рц.max вираз (8) з ураху-
ванням формули (5) може бути замінено 
виразом для визначення середнього зна-
чення миттєвої подачі: 

 

м.ср 0 цmax

0 пл пр

/

2 / 2 .x

Q f p

f F E c

= µ ρ =

= µ ρ
 

 
Якщо врахувати, що максимальне зна-

чення переміщення робочого органа відбу-
вається за час t1≥tk, протягом якого насос 
приводу подає рідину в порожнину гідро-
циліндра, то умова (7) уточняється: 

 
Wц.max>Qм.ср tk+QHt1. 

 
Таким чином, час відкриття запірного 

органа клапана-пульсатора tk (або його 
швидкодія) має вибиратися в залежності від 
параметрів гідроімпульсного приводу (спр, 
М, F, Ex, QH). Наприклад, для випадку 

 
Рис. 3. Графік руху робочого органа машини 
в залежності від швидкодії клапана-
пульсатора 
 
Fig. 3. Graph of the machine working unit 
movement depending on the speed of the valve-
pulsar 
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1 пр
/t М c= π величина tk визначається з 

умови 

  пл

пл

0 пр пр

(2 2 )
.

2 2

x H

k

x

F E Q M
t F

f c E c

− π
= ρ

µ
    (9) 

 
Умова (9) забезпечує автоматичне за-

криття запірного органа клапана-
пульсатора [9, 10] внаслідок падіння тиску 
в гідросистемі від рц.max=р1 до рц.min=p2 при 
переміщенні робочого органа машини вго-
ру, випереджаючи заповнення порожнини 
гідроциліндра, за час tв=t1–tk (при t1→tk, 
tв→0). Тому при складанні математичної 
моделі вібромолота з клапаном-
пульсатором «на вході» закономірність 
зміни силового впливу P(t)=kt відповідає 
тільки часу 0 < t ≤ tk, а для tk < t ≤ tk+t в мо-
же бути записана у вигляді 

 
P(t)=P(tk)–k1(t–tk). 

 
Якщо tв≥αtв, то P(t)=0, а якщо 

tв≤αtк при α=0,1…0,25 то k1=P(tk)/tв [3, 5]. 
Можливі умови створення на робочому 

органі вібромолота додаткового зусилля за 
час tk+t в<t<t ц, який відповідає від'єднанню 
порожнини гідроциліндра від гідроакуму-
лятора (закритому клапані-пульсатора при 
р2>0). У результаті зворотного ходу робо-
чого органа вібромолота і витіснення енер-
гоносія з порожнини гідроциліндра на злив 
через прохідний перетин триходового віб-
розбуджувача «на вході» або дросель зливу 
при двоходовому віброзбуджувачі тиск ім-
пульсно збільшується до p’

ц.max. 
У цьому випадку величина тиску p’

ц.max в 
порожнині гідроциліндра може бути визна-
чена за умови [2, 4, 7, 9] при рсл≈0, 

пл max 0 цmax/ 2 /F x f p′ = µ ρ& . 

З урахуванням амплітудного значення 
( )x t&  з виразу (3) маємо 

 

( ) ( )2 2 2
ц max пл 0/ 2xp E F f M′ = ρ µ . 

 
Виникнення в порожнині гідроциліндра 

тиску p’
ц свідчить про гальмування робочо-

го органа вібромолота при зворотному ході 

за рахунок зовнішнього силового впливу 
P(t)=pц·Fпл, яке в момент Tk=tk+t в імпульс-
но приймає значення P(Тк)=p΄ц.max·Fпл, а по-
тім при tk>Tk змінюється в загальному ви-
падку за параболічним законом. 

Як показали дослідження [2, 5, 8], зако-
номірність зміни P(t) за час гальмування tT 

(Tk≤t≤tx) може бути апроксимована ліній-
ною залежністю P(t)́ =p΄ц.max·Fпл–k1t при 
k1=(p΄ц.max·Fпл)/tT. Для цього випадку зага-
льна закономірність зміни силового впливу 
може бути представлена у вигляді двох не-
симетричних трикутних імпульсів (рис.4,а), 
первинний з яких має передній фронт, що 
визначається часом tk відкриття клапана-
пульсатора, а вторинний має задній фронт, 
який визначається часом tT гальмування, 
причому час паузи між кінцем першого ім-
пульсу і початком другого відповідає часу 
закриття або перемикання запірного органа 
віброзбудника на злив. 

Лінеаризована математична модель та-
кого зовнішнього силового впливу при по-
вному скиданні тиску (р2≈0) і tв<αtк вигля-
дає наступним чином: 
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Для різних умов роботи вираз (10) може 

видозмінюватися. При Р(tk)/P(Tk)>8…10 
математична модель силової дії може бути 
обмежена виразом (Рис. 4, б) 
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а при неповному скиданні тиску, тобто ко-
ли р2=(0,5…0,7)р1, P(t)`=0 і tв>αtк, зовніш-
ній силовий вплив апроксимується виразом 
(Рис. 4, в) 
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ВИСНОВОКИ 
 

Використовуючи запропоновану вище 
методику моделювання силового впливу на 
робочий орган шляхом лінеаризації кривих 
зміни тиску в гідросистемі, можна з доста-
тнім ступенем точності значно спростити 
відомі [1–4] аналітичні вирази, що підтвер-
джується відповідними осцилограмами до-
сліджуваних процесів (див. Рис. 2). За ана-
логією з математичною моделлю (11) сило-
вого впливу на робочий орган вібромолота 
при установці клапана-пульсатора «на вхо-
ді» можна надати відповідну закономір-

ність для випадку установки віброзбудника 
«на вході» [4, 6, 7], коли відсутня ділянка 
кривої P(t)=p2Fпл, тобто tц=Tk, а tk відпові-
дає часу набору тиску в гідроакумуляторі і 
гідроциліндрі до pц.max. 

Коректність прийнятих припущень і ап-
роксимацій при складанні математичної 
моделі оцінювалася шляхом зіставлення 
результатів аналітичного та експеримента-
льного досліджень динаміки вібромолота з 
конкретними величинами параметрів при-
воду та елементів конструкції. Таке зістав-
лення дозволило виробити загальні реко-
мендації по використанню кінцевих аналі-
тичних залежностей (з відповідним коригу-
ванням) при проектуванні вібромолотів з 
гідроімпульсним приводом для різних про-
цесів вібраційного або ударно-вібраційного 
режимів роботи. 
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Mathematical modeling exertion on the work 

unit vibrating hammer with  
hydro-impulse drive 

 
Rostyslav Iskovych-Lototsky, 

Yaroslav Ivanchuk, Yevheniy Ivashko 
 

Abstract. The application of vibration tech-
nology requires in-depth study of physical phe-
nomena that arise in various oscillatory systems in 
order to determine the optimum parameters of vi-
bratory equipment in order to increase the effi-
ciency of technological processes. The develop-
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ment of a uniform methodology for the design of 
vibrating hammers with a hydroimpulse drive re-
quires finding the basic analytical dependencies 
suitable for practical application for calculating the 
force effects of the machine working part on the 
processing object. In the majority of works on the 
basis of the developed separate mathematical mod-
els, an analytical description of the force on the 
working member of a vibrating hammer created 
with a periodic change in the fluid pressure in the 
cavity of the hydraulic cylinder of the main drive 
of the machine was considered. A technique has 
been developed that allows to determine with an 
adequate degree of accuracy the effective depend-
ence of the power load on the working member of 
the vibration hammer, depending on the operating 
conditions of the hydraulic impulse drive.  

The aim of the work is mathematical modeling 
of the force on the vibrating hammer working 
member to determine the dependence of the vibra-
tion or vibro-impact load mode depending on the 
operating parameters of the hydraulic impulse 
drive. A technique is proposed for simulating the 
force load on the working member of the vibrating 
hammer by linearizing the pressure change func-
tions in the hydraulic system. The correctness of 
the assumptions and approximations adopted in the 
compilation of the mathematical model was evalu-
ated by comparing the results of the analytical and 
experimental studies of the vibrating hammer dy-
namics with the specific values of the parameters 
of the hydroimpulse drive and the structural ele-
ments. General recommendations on the use of 
finite analytical dependencies in the design of vi-
bration hammers with a hydroimpulse drive for 
various processes of vibrational or shock-
vibrational modes of operation have been devel-

oped. 
Key words: modeling, vibrating hummer, 

sensing of soil, hydro-impulse drive. 
 


