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Динамическая модель механической системы 

 

Создание надежно работающих новых машин, усовершенствование сущест-

вующих невозможно без решения вопросов о снижении вибрационной активности 

машин. В машинах текстильной и легкой промышленности вибрации вызывают 

только отрицательные последствия: от повышенного износа звеньев механизмов 

до нарушения технологического процесса и вредного влияния на обслуживающий 

персонал. Попытка полезного использования колебаний, например вибросъем в 

чесальных машинах, виброприбой в ткацких станках, до промышленного приме-

нения не доведена. Умение рассчитать колебания исследуемого объекта, правиль-

но оценить их воздействие на изучаемые системы – необходимые качества квали-

фицированного инженера. Причем знакомство с относящимися к изучаемым ма-

шинам вопросами колебаний  на определенном уровне необходимо не только для 

конструкторов, но и для инженеров-эксплуатационников, так как без этого часто 

становится невозможной осознанная эксплуатация данных машин. 

Задачи о колебаниях механических систем – задачи динамики. Решение 

этих задач можно разделить на несколько этапов. Профессором И.И. Вульфсоном 

в общем случае выделяется 5 основных этапов. Первый – разумное упрощение 

исходного объекта, то есть его замена некоторой моделью, в которой стремятся 

отобразить наиболее существенные факторы рассматриваемой задачи. Поскольку 

речь идет о проблемах динамики, эту модель называют динамической. Второй 

этап – математическое описание исследуемого объекта системой дифференциро-

ванных, интегральных или интегро-дифференциальных уравнений, то есть по-

строение математической модели. Третий – решение уравнений математической 

модели аналитическими, численными или численно-аналитическими методами. 

Четвертый этап – экспериментальная проверка принятых гипотез, допущений, 

достоверности принятой динамической модели. Пятый – решение задачи оптими-

зационного динамического синтеза механизма. 

Особо важное значение имеет первый этап решения задачи, поскольку не-

корректно составленная динамическая модель перечеркивает все результаты ана-
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литических расчетов, а следовательно, и выводы, сделанные на основе анализа 

этих результатов. 

Под динамической моделью понимают идеализированное отображение рас-

сматриваемой системы, используемое при ее теоретическом исследовании и ин-

женерных расчетах. В ходе составления приходится абстрагироваться (отказы-

ваться) от некоторых частных особенностей реальной механической системы, ко-

торые в решаемой задаче представляются несущественными. В связи с этим не 

может быть составлена идеальная динамическая модель, полностью отвечающая 

исходному оригиналу. Любая  модель ограниченна и пригодна лишь при опреде-

ленных условиях и для рассмотрения определенного круга вопросов. 

Вместе с тем при динамическом исследовании одному и тому же механизму 

может соответствовать не одна, а целый ряд динамических моделей. В этом слу-

чае выбор модели зависит не только от того, какие особенности исследуемой сис-

темы должны быть изучены, но и от требуемой степени точности предполагаемо-

го расчета, достоверности исходной информации о параметрах системы и других 

факторов. 

Мы отметили, что в динамической модели стремятся отобразить наиболее 

существенные факторы рассматриваемой задачи, то есть модель должна сохра-

нять динамические свойства и характеристики реальной системы. 

Иными словами, динамическая модель должна обладать тем же запасом ки-

нетической и потенциальной энергии (с достаточной степенью точности), что и 

реальная система. При определенной постановке задач ставятся также условия 

сохранения доли рассеянной, то есть перешедшей в другие виды, энергии. 

Кинетическая энергия тела зависит от его инерционных характеристик – 

массы, положения центра масс, момента инерции масс относительно центра масс. 

Потенциальная энергии зависит от его упругих свойств и характеристик. Упругие 

свойства определяются коэффициентами жесткости или обратными величинами – 

коэффициентами податливости, а деформации, кроме того, зависят и от внешних 

сил, действующих на данное тело. Рассеяние энергии зависит от коэффициента 
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поглощения (рассеяния) – отношения рассеянной энергии к работе, затраченной 

на деформацию. 

Таким образом, для составления динамической модели исследуемой систе-

мы нам необходимо знать следующие ее параметры: массы (или моменты инер-

ции масс) ее звеньев, жесткости упругих связей, коэффициенты рассеяния энер-

гии отдельными звеньями этой системы и силы (или моменты), действующие на 

ее звенья. 

Динамическую модель мы получим, если укажем (схематически) по-

следовательность соединения инерционных, упругих, диссипативных эле-

ментов и силы, действующие на инерционные элементы. 

Следует иметь в виду, что эти элементы в реальных системах могут соеди-

няться между собой как непосредственно, так и через передаточные устройства, 

которые должны быть также обозначены в динамической модели, либо все пара-

метры системы должны быть приведены к оси движения какого-либо звена 

(удобнее – к оси движения входного или выходного звена исследуемой системы). 

При приведении параметров исходят из условий неизменности кинетической и 

потенциальной энергий. 

Инерционные характеристики элементов конструкции с достаточной степе-

нью точности обычно определяются расчетным путем. Вместе с тем этот путь 

трудоемок,  и, если есть возможность, предпочтение следует отдавать экспери-

ментальным методам. 

Расчет упругих характеристик (зависимости приводятся в специальной ли-

тературе) в ряде случаев вызывает затруднения. Например, для коэффициента по-

датливости клиноременной передачи приводятся формулы, дающие на порядок 

различающиеся результаты. Дело в том, что большинство формул для расчета уп-

ругих характеристик элементов конструкций получены эмпирическим путем. Ус-

ловия (и методики) эксперимента у разных авторов различны, что и ведет к раз-

личным результатам (в идеале условия эксперимента должны соответствовать ус-

ловиям эксплуатации). В этих случаях принимают среднее значение параметра из 
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всех полученных расчетным путем либо прибегают к экспериментальным мето-

дам. 

Диссипативные характеристики в основном определяются эксперименталь-

но, в качестве ориентировочных используются данные, полученные для подобных 

конструкций. 

Силовые характеристики необходимо представить в аналитической форме. 

Здесь эффективны методы аппроксимации и гармонического анализа, если эти 

характеристики в реальности имеют сложный характер. 

Составленная первоначально динамическая модель во многих случаях мо-

жет быть упрощена. На первом этапе упрощения существенно легкие элементы 

конструкции считаются вовсе лишенными массы (существенно легкие по сравне-

нию с другими приведенными массами), существенно податливые связи можно 

считать отсутствующими, а существенно жесткие – абсолютно жесткими. Таким 

путем первоначальную динамическую модель можно заменить моделью с мень-

шим числом степеней свободы. Дальнейшее упрощение возможно расчетным пу-

тем при соблюдении некоторых условий (метод проф. Е.И. Ривина [15], ранее 

разработанный для задач проектирования  и исследования металлорежущего обо-

рудования). 

В целом этап разработки динамической модели исследуемой системы до-

вольно трудоемок и в настоящее время во многих случаях мало эффективен без 

использования специальных программных средств. От вида динамической модели 

будет зависеть математическая модель решаемой задачи. По структурным при-

знакам динамические модели можно разделить на три класса: 

I – модели, образованные последовательным соединением инерционных и 

упругих элементов; 

II- модели, образованные параллельно-последовательным соединением эле-

ментов, и модели, элементы которых образуют замкнутые контуры; 

III – модели, содержащие подсистемы с распределенными параметрами. 
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В качестве примеров можно привести модели батанных механизмов бесчел-

ночных лентоткацких станков (I класс), привода рабочих органов швейных машин 

(II класс), прядильной камеры машины типа БД (III класс). 

Динамические модели I класса можно разделить на 4 модификации. Обо-

значим в общем виде структуру модели I класса 

 

                                         21 НПН −− , 

 

где 2  ,1 НН  - число степеней свободы ведущей и ведомой систем механизма; 

       П  - передаточная функция. 

 Тогда модель 1-й модификации 

 

                                                  ОПО −− , 

 

то есть все звенья ведущей и ведомой систем абсолютно жесткие. Описание ди-

намических явлений не выходит за рамки кинетостатических представлений. 

 Модель 2-й модификации 

                                                 

                                              НПО −− , 

 

то есть ведущая часть абсолютно жесткая, а ведомая – упругая с Н степенями сво-

боды. Динамические процессы обычно описываются системой линейных диффе-

ренциальных уравнений с постоянными коэффициентами. 

 Модель 3-й классификации 

 

                                            ОПН −− ; 

 

при некоторых упрощениях динамические процессы описываются системой ли-

нейных дифференциальных уравнений с переменными коэффициентами. 

 Модель 4-й классификации (наиболее общая) 
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                                         21 НПН −− . 

 Динамические процессы описываются системой нелинейных дифференци-

альных уравнений. 

 

 

Математические модели динамических систем 

 

Задачи динамики механических систем решаются методами теории колеба-

ний (методы теории колебаний являются одними из самых важных и общих при 

исследовании в различных областях естествознания). Если идти от простого к 

сложному, то эти задачи можно разделить на 3 группы: 

1 -  задача о колебаниях в системах с одной степенью свободы; 

2 – задача о колебаниях в системах с конечным числом  степенью свободы; 

3 - задача о колебаниях в системах с распределительными параметрами (то 

есть в системах с бесконечным числом степеней свободы). 

В каждой группе следует рассматривать четыре типа возможных колеба-

тельных явлений: 

- свободные колебания; 

- вынужденные; 

- параметрические; 

- автоколебания. 

Кроме того, следует иметь в виду, что колебательные процессы можно раз-

делить на линейные и нелинейные (движение описывается соответственно линей-

ными и нелинейными дифференциальными уравнениями). В текстильной и лег-

кой промышленности в большинстве случаев мы имеем дело с линейными систе-

мами. 

Собственные колебания происходят в изолированной системе после одно-

кратного внешнего возбуждения. Для системы с одной степенью свободы уравне-

ние движения сводится к виду  
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                                       02 =+ XpX&& ,                                                            (1) 

 

где p  - частота собственных колебаний (число колебаний в π2  секунд). Ее квад-

рат определяется отношением приведенного коэффициента жесткости с  к приве-

денной массе m  (или моменту инерции массы I ); 

      X - обобщенная координата (линейное или угловое перемещение инерционно-

го элемента). 

 Примером такой системы могут служить нажимные валики вытяжных при-

боров прядильных машин. Динамическая задача здесь в конечном итоге заключа-

ется в определении амплитуды колебаний валиков – чрезмерные колебания нару-

шают качество выходящего продукта. К системе с одной степенью свободы мы 

приходим при анализе крутильных колебаний вертикального вала привода рапир 

лентоткацких станков. 

 Динамическая задача заключается в определении крутящего момента и на-

пряжений в сечении валика. К системам с одной степенью свободы мы приходим 

при экспериментальном определении моментов инерции масс деталей (метод фи-

зического маятника, метод однониточного подвеса), при экспериментальном оп-

ределении жесткости текстильных материалов (нитей, ткани) и т.д. 

 При анализе собственных колебаний в большинстве случаев поведение сис-

темы не представляет интереса. Важно определение значений собственных час-

тот. Если же необходимо иметь полное решение задачи, то следует обозначить 

начальные условия, то есть те конкретные обстоятельства, при которых возникает 

данный колебательный процесс. 

 При учете рассеяния энергии уравнение движения видоизменяется. В боль-

шинстве случаев в текстильных машинах рассеяние происходит вследствие нали-

чия вязкого сопротивления (сопротивления, пропорционального скорости, напри-

мер, масляный гаситель колебаний торсионного вала механизма гона челнока 

ткацкого станка фирмы «Зульцер», СТБ, другой пример – учет сил внутреннего 
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неупругого сопротивления вала исследуемого механизма и т.д.). Уравнение дви-

жения приводится к виду: 

 

                         ,022 =++ XpXnX &&&            mkn /2 =  ,                                       (2) 

 

где  k  - коэффициент пропорциональности между силой сопротивления и скоро-

стью движения приведенной массы. 

 Следует иметь в виду, что в большинстве случаев вязкое сопротивление не 

оказывает существенного влияния на частоты собственных колебаний 

q ( 22 npq −= ), так как np >> , вследствие чего на практике собственные час-

тоты  всегда рассчитывают без учета неупругих сопротивлений. Учет этих сил не-

обходим, например, при определении времени затухания колебаний либо более 

точной оценке характера колебательного процесса. 

 Уравнения вынужденных колебаний отличаются от уравнений собственных 

колебаний наличием правой части: 

 

                                         mtFXpX /)(2 =+&& .                                                  (3) 

  

 В приведенных ранее примерах (нажимные валики вытяжных приборов, 

привод рапиры) мы имеем дело с кинематическим возмущением. В этом случае 

)()( tfCtF ⋅= , где )(tf  - периодическая функция перемещения точки крепления 

упругой связи. В случае силового возмущения под )(tF  понимается периодиче-

ская сила, действующая на инерционный элемент. Система может иметь силовое 

или кинематическое возмущения. 

 При анализе вынужденных колебаний мы получаем амплитуды колебаний 

приведенной массы, деформации упругих связей, то есть, имеем выход на напря-

жения в элементах конструкции. В общем виде решение уравнения (3) имеет вид: 
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&

.                   (4) 

 

 При анализе установившегося режима работы системы начальные значения 

смещения oX  и скорости oX&  находятся из уравнений периодичности решения. 

Представляет интерес частный случай – действие гармонической возмущающей 

силы. Анализ решения для этого случая показывает, что при совпадении частоты 

ω  изменения возмущающей силы с частотой p  собственных колебаний системы 

наступает явление резонанса. Даже при учете сил неупругого сопротивления ам-

плитуды колебаний настолько велики, что это состояние всегда считается опас-

ным для работы механизмов. В общем машиностроении режимы эксплуатации 

машин, механизмов назначают таким образом, чтобы частоты возмущающих воз-

действий отличались на порядок от собственных колебаний системы. В текстиль-

ном машиностроении этот диапазон несколько уже – из зоны эксплуатации ис-

ключается диапазон отношения этих частот от 0,7 до 1,3. Еще важное замечание: 

система может работать в зарезонансном режиме, поскольку в режиме ее разгона 

равенство амплитуды колебаний не успевают возрасти до опасных величин. В 

текстильном производстве в зарезонансном режиме работают, например, веретена 

прядильных машин. 

 Как видим, определение и знание частот собственных колебаний системы 

имеют особое значение. 

 Есть еще ряд важных частных случаев. Отметим колебания системы под 

действием периодических импульсов. Решение данной задачи показывает, что в 

этом случае резонанс наступает не только при равенстве частот, но и при их крат-

ности ( ...3,2,1   , == nnp ω ). Отсюда вытекают повышенные требования, напри-

мер, к точности изготовления зубчатой передачи. Зазоры в зубчатой паре ведут к 

возникновению в системе дополнительных колебаний с так называемой зубцовой 

частотой. 
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 На практике нередко исследуются системы, в которых либо жесткость, либо 

масса является периодической функцией времени. К таким относятся системы, 

имеющие в своем  составе, например, стержневые или кулачковые передачи. Без 

таких механизмов не обходится ни один ткацкий станок, ни одна швейная маши-

на. Для систем с одной степенью свободы уравнение движения обычно приводит-

ся к виду: 

 

                                               ,0)( =+ XtсXm &&                                                   (5) 

 

                                               .0)( =+ сXXtm &&                                                   (6) 

 

 Колебания, описываемые этими уравнениями, называют параметрическими, 

или квазигармоническими, то есть подобными гармоническим. Особенностью 

этих колебаний является возможность существования критических режимов, при 

которых происходит неограниченное нарастание колебаний, – параметрический 

резонанс. Если в системе с постоянными параметрами резонанс возможен только 

при одном значении частоты возмущающей силы, то в системах с переменными 

параметрами резонансу соответствуют целые области частот изменения жестко-

сти или массы. 

 Для случая (5) характерна задача о поперечных колебаниях консольного 

стержня с сосредоточенной массой в концевом сечении, нагруженного периоди-

чески изменяющейся продольной силой )(tp . Продольная сила меняет изгибную 

жесткость стержня. К подобной задаче мы приходим при исследовании попереч-

ных колебаний гибких лент механизмов прокладывания утка рапирных ткацких 

станков. 

 Для случая (6) характерна задача о крутильных колебаниях коленчатого ва-

ла, связанного шатуном с ползуном.  С подобным мы встречаемся при исследова-

нии некоторых типов механизмов привода рапир, привода батана, ткацких стан-

ков, механизма игловодителя швейных машин и др. 
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 При решении уравнения типа (5) часто эффективна замена периодической 

функции )(tp  на кусочно-постоянную. Исследуя вопрос об устойчивости движе-

ния системы, предполагают, что по истечении периода перемещение и скорость 

системы изменяется в некоторое число раз ( в k  раз). Уравнение движение распа-

дается на два (для каждого полупериода свое), оба – с постоянными коэффициен-

тами. Имеется четыре условия: в середине периода перемещение и скорость, най-

денные по уравнениям первого полупериода,  равны таковым из уравнений второ-

го полупериода; перемещение и скорость  в конце периода отличается в k  раз от 

перемещения и скорости в начале периода (условия неразрывности и периодично-

сти).  Раскрывая эти условия, можно определить зависимость коэффициента k  от 

параметров системы и частоты изменения продольной силы. Движение не устой-

чиво, если k  >1, то есть параметры или режимы эксплуатации системы необхо-

димо выбирать так, чтобы выполнялось условие k <1.  

 Вопрос об устойчивости движения системы с переменной массой в ряде 

случаев решается путем преобразования уравнения (6) в уравнение Матье: 

 

                                     0)2cos2(
2

2
=++ ZXha

dX

Zd   .                                      (7) 

 

 Определив коэффициенты a  и h  этого уравнения на диаграмме Айнса-

Стретта, которая приводится в справочной литературе, находим точку с этими ко-

ординатами. Точка попадает в одну из обозначенных устойчивых или неустойчи-

вых зон. 

 Как видим, ответ на вопрос об устойчивости движения параметрической 

системы можно получить не имея полного решения уравнения (5) или (6). 

Вопросы изучения автоколебаний в текстильных машинах возникают в 

меньшей степени. Эти колебания появляются в системе при отсутствии внешних 

периодических воздействий. Характер колебаний определяется устройством сис-

темы. Источник энергии, покрывающий потери энергии при колебаниях, обычно 

содержится в самой конструкции системы. В механических системах мы имеем 
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дело с фрикционными автоколебаниями. В большинстве случаев силы трения яв-

ляются причинами затухания колебаний, однако в некоторых случаях эти силы 

могут поддерживать колебания системы на определенном уровне. Причина за-

ключается в том, что силы трения зависят от скорости скольжения соприкасаю-

щихся тел. Эту зависимость называют характеристикой трения. Фрикционные ав-

токолебания возникают в системах, работающих на падающем участке характери-

стики трения. Если система работает на возрастающем участке  характеристики, 

то мы имеем дело с затухающими колебаниями. Примером автоколебательных 

систем в текстильных машинах могут служить линии рифленых цилиндров вы-

тяжных приборов прядильных машин, ленточные тормоза швейных машин и др. 

Многие узлы отечественных машин в текстильной и легкой промышленно-

сти представляют собой сложные многомассовые системы, имеющие не одну, а 

некоторое конечное число степеней свободы. Простейшим примером могут слу-

жить приводы текстильных машин, некоторые типы батанных механизмов ткац-

ких станков и другие. Чаще всего здесь встают задачи анализа крутильных и из-

гибных колебаний. Если речь идет о крутильных колебаниях, то уравнения дви-

жения удобнее составлять по схеме Лагранжа. Движение будет описываться сис-

темой из числа уравнений, соответствующего числу степеней свободы рассматри-

ваемой модели. Соответствующим этому числу будет число полученных собст-

венных частот упругих колебаний. При назначении режимов эксплуатации рас-

сматриваемой системы необходимо избегать резонансных режимов по каждой 

частоте. 

При расчете вынужденных колебаний часто бывает целесообразным ис-

пользование метода главных координат. Достоинство этого метода заключается в 

том, что задача о колебаниях системы  с конечным числом степеней свободы сво-

дится к анализу системы уравнений, имеющих форму уравнений вынужденных 

колебаний системы с одной степенью свободы. 

При исследовании и проектировании быстроходных узлов машин возника-

ют задачи определения критических скоростей вращения валов. Во многих случа-

ях эти задачи сводятся к расчету собственных частот изгибных колебаний балок с 
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сосредоточенными массами, поскольку критические скорости вращения валов со-

ответствуют собственным частотам их изгибных колебаний. При решении задач 

этого типа предпочтительнее иной способ составления уравнений движения, ос-

нованный на замене сосредоточенных масс силами инерции, действующими с их 

стороны на ось балки. Уравнение движения приобретает вид 

 

                            ),...2,1(    ,
1

ni
n

k
ikkykmiy =∑

=
−= δ&& ,                                    (8) 

 

где ikδ  - коэффициенты влияния, то есть перемещения i -го сечения балки под 

действием единичной силы, приложенной в k -м сечении. Эти коэффициенты оп-

ределяются методами сопротивления материалов (метод Верещагина, метод Мо-

ра). 

 Следует иметь в виду, что при вращении вала на критической скорости на-

блюдается недопустимый изгиб его оси вследствие наличия эксцентриситета, не-

точности монтажа и других причин. Устранить этот дефект не помогает даже са-

мая тщательная балансировка. Поэтому эксплуатация системы на такой скорости 

так же недопустима, как и на скоростях, соответствующих собственным частотам 

крутильных колебаний системы. 

 Имеется ряд других задач динамики машин, например, динамики веретен 

прядильных машин, о колебаниях машины, установленной на упругих опорах (за-

дача о виброизоляции машин), решение которых также сводится к анализу систем 

с несколькими степенями свободы. 

 В моделях с конечным числом степеней свободы инерционные и деформа-

ционные свойства приписываются различным элементам рассматриваемой систе-

мы. В реальных объектах любой элемент является носителем и тех и других 

свойств. Поэтому наиболее точным представляется учет непрерывного распреде-

ления масс, когда число степеней свободы системы оказывается бесконечным. 

Решение при этом усложняется и может быть доведено до конца не во всех случа-

ях. С другой стороны, имеется круг задач, решение которых иными методами не 
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получить. Пример – пружина силового замыкания кулачкового механизма. Такие 

схемы имеют применение в зевообразовательных механизмах некоторых моделей 

ткацких станков. Кулачковая пара должна работать без нарушения контакта. Со-

гласно кинетостатическим представлениям пружина должна преодолевать только 

инерционные и технологические сопротивления ведомой части. Однако инерци-

онными свойствами обладают и сами витки пружины. В результате при увеличе-

нии скорости вращения кулачкового вала деформация пружины становится не-

равномерной по ее длине и не исключаются случаи, когда концевые витки не де-

формируются,  а деформируется лишь средняя часть пружины. Нет деформации, 

следовательно, нет и силы, удерживающей толкатель. Нарушение контакта в ку-

лачковой паре в этом случае неизбежно. 

 Решение задач динамики системы с распределенными параметрами строит-

ся на базе двух типовых задач: задачи о продольных колебаниях стержня с равно-

мерно распределенной массой и задачи о поперечных колебаниях такого же 

стержня (из этих задач формируются решения и для более сложных систем). В 

первом случае уравнение собственных колебаний приводится к виду волнового 

уравнения 

 

                                             
γ
Ea

dX

uda
dt

ud
==− 2     ,0

2

22
2

2
 ,                              (9) 

 

где ),( tXu  - перемещение произвольного поперечного сечения стержня при коле- 

                      баниях; 

      X  - координата сечения; 

     γ  ,E  - модуль упругости и плотность материала стержня соответственно. 

 Частное решение этого уравнения известно: оно представляется произведе-

нием двух функций – функции времени и функции координаты сечения стержня. 

Собственные частоты определяются по ограниченным условиям – условиям за-

крепления концевых сечений стержня. Вынужденные колебания системы описы-
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ваются этим же уравнением, если возмущение кинематическое (как в схеме пру-

жины силового замыкания), или уравнением с правой частью, если возмущение 

силовое. Решение в одном случае получается путем разложения возмущающей 

функции в ряд Фурье, в другом – в ряд по собственным формам. В качестве при-

мера второго случая может  служить задача о крутильных колебаниях подбатан-

ного вала батанного механизма кулачкового типа. 

 Более сложной представляется задача о продольных колебаниях стержня 

переменной длины. К этому вопросу мы приходим, например, при решении зада-

чи динамики гибкой рапиры механизма прокладывания утка или при решении за-

дачи динамики самой уточной нити. Уравнение движения получается тем же са-

мым – волновое с правой частью. Но интегрироваться оно должно в переменной 

во времени области. В подобных задачах исходное уравнение (волновое) дважды 

интегрируется и с учетом граничных условий преобразуется в интегро-

дифференциальное уравнение, решение которого получают асимптотическими 

методами. В упрощенной постановке систему представляют квазистатической. 

 Уравнение поперечных колебаний стержня с равномерно распределенной 

массой выводится из уравнения изогнутой оси балки. В простейшем случае при-

ходим к уравнению  
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u
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2
     ,0

  
,                                   (10) 

 

где μ  ,EI  - изгибная жесткость и погонная масса стержня соответственно. 

 Частное решение аналогично предыдущему: ищется в виде произведения 

двух функций. Подставляя данное решение в уравнение движения и разделяя пе-

ременные, придем к уравнению форм, из которого, учитывая граничные условия, 

определяем собственные частоты и формы изгибных колебаний. 

 Задача о вынужденных колебаниях аналогично предыдущей решается путем 

разложения возмущающей функции в ряд по собственным формам или ряд Фурье. 
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 На базе этой задачи строится, например, решение задачи определения кри-

тических скоростей вращения ротора прядильной камеры безверетенной прядиль-

ной машины, главного барабана чесальной машины, динамики бруса батана ткац-

кого станка и др. При этом в большинстве случаев динамическая модель пред-

ставляет собой балку (стержень) с кусочно-постоянными характеристиками. 

Уравнение движения (10) составляется для каждого из участков с постоянными 

параметрами (удобнее для каждого участка вводить свою систему координат с 

началом в одном из концевых сечений). Для определения собственных частот из-

гибных колебаний необходимо указать граничные условия и условия сопряжения 

участков балки. Под этими условиями имеются в виду взаимосвязи между проги-

бами слева и справа от балки соответствующего граничного сечения, углами по-

ворота, а также действующими изгибающими моментами и поперечными силами. 

 Обобщая изложенное, отметим, что данный курс предусматривает более 

глубокое знакомство с теоретическими аспектами обозначенных задач и их прак-

тическим использованием при динамическом исследовании механизмов машин 

текстильной и легкой промышленности. 
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Примерная тематика контрольной работы 

 

 Контрольная работа предусматривает выполнение заданий по трем вопро-

сам: первый – реферативного характера; второй – решение прикладной задачи по 

собственным или вынужденным колебаниям системы с конечным числом степе-

ней свободы; третий – решение прикладной задачи по собственным или вынуж-

денным колебаниям системы с распределенными параметрами. 

 Решение задач, требующих для числовых расчетов разработки прикладных 

программ,  должно приводиться в общем виде. 

 

 Варианты вопроса I 

 

 1. Вынужденные колебания линейных систем с одной степенью свободы – 

получение общего решения методом вариации произвольных постоянных. 

 2. Вынужденные колебания линейных систем с одной степенью свободы – 

действие гармонической возмущающей силы. 

 3. Действие на систему с одной степенью свободы периодических импуль-

сов. 

 4. Вынужденные колебания линейных систем с одной степенью свободы – 

получение общего решения путем разложения возмущающей силы в ряд Фурье. 

 5. Крутильные колебания валов с дисками – определение собственных час-

тот и форм. 

 6. Изгибные колебания балок с сосредоточенными массами - определение 

собственных частот и форм. 

 7. Вынужденные колебания линейных систем с конечным числом степеней 

свободы. 

 8. Параметрические колебания – динамическая устойчивость консольного 

стержня с грузом на конце или нагруженного продольной периодической силой. 

 9. Системы с распределенными параметрами – продольные колебания 

стержней, определение собственных частот и форм. 
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10. Системы с распределенными параметрами – поперечные колебания 

стержней, определение собственных частот и форм. 

 

Варианты вопроса II 

 

1. Определить собственные частоты крутильных колебаний подбатанного 

вала ткацкого станка АТПР-100-2У. 

2. Определить собственные частоты колебаний нажимных валиков вытяж-

ного прибора прядильной машины. 

3. Определить собственные частоты крутильных колебаний привода швей-

ной машины … класса. 

4. Определить собственные частоты крутильных колебаний главного вала 

ткацкого станка АТПРВ-160. 

5. Вывести уравнение движения механизма привода рапир ткацкого станка 

типа АТПР. 

6. Вывести уравнение движения игловодителя швейной машины … класса. 

7. Изложить решение задачи о вынужденных колебаниях батанного меха-

низма лентоткацкого станка типа АЛТБ -4/65. 

8. Определить амплитуду упругого момента, возникающего в сечении вер-

тикального вала механизма привода рапир лентоткацкого станка типа …. 

9. Определить собственные частоты упругих колебаний нажимных валиков 

ленточных машин. 

10. Определить собственные частоты крутильных колебаний привода пря-

дильной машины П-75. 

 

Варианты вопроса III 

 

1. Изложить решение задачи о вынужденных колебаниях пружины силового 

замыкания зевообразовательного механизма лентоткацкого станка АЛТБ-2/40. 
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2. Определить собственные частоты изгибных колебаний пружины нажим-

ной лапки швейной машины 97 класса. 

3. Изложить решение задачи о вынужденных колебаниях пружины силового 

замыкания нажимной лапки швейной машины 1022 класса. 

4. Определить собственные частоты крутильных колебаний подбатанного 

вала ткацкого станка АТПР-100-2У. 

5. Определить собственные частоты изгибных колебаний бруса батана ме-

таллоткацкого станка типа СТР-100-М. 

6. Определить критические скорости вращения ротора прядильной камеры 

машины БД-200. 

7. Определить критические скорости вращения главного барабана чесальной 

машины. 

8. Определить собственные частоты крутильных колебаний торсионного ва-

ла ткацкого станка типа СТБ. 

9. Определить собственные частоты продольных колебаний ленты тормоза 

главного вала станка типа СТБ. 

10. Определить собственные частоты крутильных колебаний вала-шестерни 

механизма челнока швейной машины ряда КУР-31. 
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