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Машиностроение и энергетика

1. Введение
Серьезной проблемой при проектиро-

вании и эксплуатации современных машин
является снижение вибрации их элементов
и систем. Основными способами виброзащи-
ты машин традиционно являются виброурав-
новешивание, виброизоляция и вибропогло-
щение.

Проектирование машин с пониженной
вибронагруженностью связано с выбором и
расчетом тех или иных средств виброурав-
новешивания, виброизоляции и вибропогло-
щения. При проектировании должны быть
выполнены расчёты, позволяющие выявить
спектр частот возмущающих сил, и произ-
ведена оценка собственных частот основных
деталей конструкции работающего механиз-
ма. В случае их совпадения необходимо кон-
структивными мерами изменить (сдвинуть)
собственные частоты. Снижение собствен-
ной частоты может быть достигнуто путем
увеличения размеров деталей, а повышение
– путем применения дополнительных точек
закрепления или разделения деталей на со-
ставные части, каждая из которых колеблет-
ся на более высокой частоте, чем исходная.

В настоящей статье рассмотрены про-
блемы проектирования машин с пониженной
вибронагруженностью.

2. Теоретические основы
проектирования машин

с пониженной вибронагруженностью
К основным источникам вибрации ма-

шин механического происхождения относят-
ся: удары тел в кинематических парах; не-
уравновешенность вращающихся масс; несо-
осность вращающихся деталей; двоякая
жёсткость роторов; трение качения; трение
скольжения.

Машины и подавляющее большинство
механизмов являются сложными конструк-
циями, которые упрощенно можно предста-
вить в виде набора стержней,  пластин, ко-
лец, цилиндров и других простых элементов,
соединенных между собой жесткими или
шарнирными связями. Для эффективного
снижения их вибрации необходимо обеспе-
чить уравновешивание элементов и систем,
что позволяет существенно увеличить сро-
ки и надежность эксплуатации. При этом
необходимо достичь  статического и дина-
мического виброуравновешивания.

Виброизоляция достигается путем ус-
тановки вибрирующего источника (агрегата,
установки и пр.) на виброизоляторы. Упро-
щённо систему виброизоляции можно пред-
ставить в виде массы, установленной на пру-
жине с демпфером. Такая система называет-
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ся одномассной системой с сосредоточенны-
ми параметрами, в которой упругость (пру-
жина), масса (виброизолируемый объект) и
элемент трения (демпфер) отделены друг от
друга. В системе с виброизолятором только
часть работы внешней силы расходуется на
изменение кинетической энергии. Часть этой
работы переходит в потенциальную энергию
упругого элемента и часть рассеивается
демпфером (переходит в тепло и рассеива-
ется в окружающей среде). В настоящее вре-
мя виброизоляция нашла широкое примене-
ние для снижения вибрации машин.

Вибропоглощение (вибродемпфирова-
ние) как способ виброзащиты машин исполь-
зуется не так широко, как виброизоляция, но
находит применение практически во всех
передвижных транспортных средствах. Фи-
зическая сущность вибропоглощения –
уменьшение вибраций за счет превращения
энергии механических колебаний в тепло-
вую. Количественной мерой оценки вибро-
поглощения является коэффициент потерь η ,
характеризующий отношение энергии, по-
глощаемой в системе ( .поглощW ), к ее макси-

мальной потенциальной энергии ( .потенцW ):
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Рассмотрим механизм, начальное зве-
но которого вращается с постоянной угло-
вой скоростью. При этом все остальные зве-
нья будут двигаться с угловыми ускорения-
ми, а центры масс будут иметь линейные ус-
корения. Приведем всю систему сил инерции
к главному вектору и главному моменту. Если
главный вектор сил инерции механизма не
равен нулю, то такой механизм называют
статически неуравновешенным. Если же об-
щий главный момент не равен нулю, но об-
щий главный вектор нулевой, то говорят о
моментной неуравновешенности механизма.
Термин «статическая неуравновешенность»
укоренился, хотя и не очень удачен. По сво-
ей физической природе так называемая «ста-
тическая неуравновешенность», равно как и
моментная, представляет собой явление в
полном смысле динамическое.

Специальные мероприятия, ставящие
своей целью достичь условия равенства нулю
общего главного вектора, представляют со-
бой статическое уравновешивание механиз-
ма. При этом совсем не ставится задача дос-
тичь одновременного равенства нулю обще-
го главного момента. Следовательно, стати-
чески уравновешенные машины и механиз-
мы никакого динамического воздействия на
свое основание в виде силы не оказывают,
но в общем случае продолжают оказывать
динамическое воздействие в виде момента.

Динамическая уравновешенность обус-
ловлена снижением динамического давле-
ния, вызывающего интенсивную вибрацию
машин. Теоретически можно каждой неурав-
новешенной массе противопоставить свою
корректирующую массу. Однако такое реше-
ние не всегда является целесообразным. Зас-
луживает внимания активная компенсация
вибрации, при которой используют дополни-
тельный источник вибрации, получающий
возбуждение от виброприёмника, размещён-
ного в определённой точке вибрационного
поля. Информация, получаемая от вибро-
приёмника, обрабатывается с учётом конст-
рукции трубопровода, расстояния между
местом приёма и переизлучения, моды коле-
баний, которую необходимо ослабить, а так-
же свойств виброприёмника и дополнитель-
ного источника [1, 6].

Виброизолирующие устройства (вибро-
изоляторы) в зависимости от типа упругого
элемента, нагружаемого массой виброизоли-
руемого объекта и обеспечивающего сниже-
ние передачи возмущающих сил, могут быть
резиновыми, резинометаллическими, цель-
нометаллическими, пружинными, пневмати-
ческими, комбинированными [2]. Кроме
того, в качестве виброизоляторов использу-
ются демпферы, гасящие колебания в облас-
ти резонансных частот; ограничители коле-
баний, препятствующие перемещениям виб-
роизолируемого объекта при воздействии
максимальных нагрузок; средства виброизо-
ляции неопорных связей. Проектирование
для каждой из разновидностей виброизоля-
торов имеет свои особенности. Например,
для одномассовой системы с одной степенью
свободы в том случае, если виброизоляция
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определяется потерями в виброизоляторе,
виброизолирующее крепление следует про-
ектировать так, чтобы частота собственных
колебаний машины ( 0f ) была ниже частоты

вынужденных колебаний как минимум в 2
раз. В сложных системах расчет виброизо-
ляции связан с рядом особенностей. Напри-
мер, двухмассовые системы с двумя степе-
ням свободы, колеблющиеся в вертикальном
направлении, имеют две собственные часто-
ты колебаний. Максимально возможный эф-
фект снижения вибрации для сложной сис-
темы (практически все машины являются
сложными системами) может быть равен
сумме эффектов от каждого каскада виброи-
золяции [5].

Вибродемпфирующие (вибропоглоща-
ющие) покрытия по характеру деформации,
определяющей поглощение вибрации, мож-
но разбить на следующие основные группы:
жесткие, армированные, мягкие, комбиниро-
ванные. Жесткие покрытия эффективны
главным образом на низких частотах коле-
баний, в высокочастотном диапазоне их эф-
фективность невелика. Поглощение энергии
в жестких покрытиях  при изгибных колеба-
ниях обусловлено главным образом дефор-
мациями растяжения-сжатия вдоль поверх-
ности деформируемой пластины. В армиро-
ванных вибродемпфирующих покрытиях
основное поглощение вибрации определяет-
ся деформациями сдвига демпфирующего
слоя, а вибропоглощение максимально эф-
фективно в области средних частот. В мяг-
ких вибродемпфирующих покрытиях вибра-
ция поглощается прежде всего вследствие
деформаций растяжения-сжатия в направле-
нии, перпендикулярном к поверхности дем-
пфируемой пластины. Комбинированные
покрытия представляют собой многослой-
ные конструкции, в которых сочетаются по-
крытия различных типов.

Далее рассматриваются  методы про-
ектирования вибромашин для различных слу-
чаев виброзащиты.

3. Снижение вибрации машин
путем виброуравновешивания
Для уменьшения вибрации и шума от

ударных нагрузок необходимо, чтобы к мо-

менту начала штамповки кинематическая
цепь была сжатой за счет принудительного
смыкания рабочих поверхностей кинемати-
ческих пар кривошипно-ползунного меха-
низма.

Достижение этой цели возможно путем
установки на машинах пневматического са-
монагнетающегося уравновешивателя, не
требующего подвода сжатого воздуха от
пневматической сети.

На рисунке 1 показана кинематическая
цепь в растянутом а) и сжатом б) состояни-
ях, при этом сила Р приложена со стороны
ползуна к станине автомата, а уравновеши-
вающая сила действует на ползун через шток
поршня, сжимая кинематическую цепь.

Расчет усилия уравновешивателя, ком-
пенсирующего действие главного вектора
сил инерции механизма, производится дос-
таточно просто путем использования поня-
тия об условном центре масс механизма.

Давление в штоковой полости цилин-
дра самонагнетающегося уравновешивателя
определяется следующим образом:

0
n

max maxp p= ε , (1)

где maxp - максимальное абсолютное давле-
ние в цилиндре уравновешивателя в конце
хода ползуна; 0p - абсолютное значение ат-

мосферного давления воздуха; maxε - макси-
мальное значение степени сжатия; n - пока-
затель политропы при сжатии воздуха.

На основании многочисленных экспе-
риментальных данных этот показатель мо-
жет быть принят равным n = 1,28.

Максимальное значение степени сжа-
тия определяется по формуле

0
max

min

v
v

ε = , (2)

где 0v  - первоначальный объем сжимаемогоо

воздуха, minv - наименьший объем цилиндра
уравновешивателя, соответствующий концу
хода ползуна.

В качестве другого объекта виброурав-
новешивания рассмотрим автомобильные
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двигатели внутреннего сгорания как наибо-
лее распространенный вид энергетических
машин. Для обеспечения их эффективного
виброуравновешивания необходимо уже на
стадии эскизного проекта проводить тща-
тельное обоснование схемы двигателя с уче-
том условий его работы и типа автотранс-
портного средства. При этом, чем выше уро-
вень основных параметров, заложенных в
новый двигатель и определяющих его напря-
женность, чем больше в нем новых конст-
руктивных решений, тем труднее и продол-
жительнее процесс доводки.

При проектировании и доводке двига-
теля его вибрационные характеристики  мож-
но анализировать в виде зависимостей од-
ного или нескольких показателей вибрации
(вибросмещения, виброскорости и пр.) от
одного или нескольких из режимных  или
регулировочных параметров при постоянстве
некоторых других параметров. Как правило,
вибрационные характеристики двигателя
определяют на установившихся режимах,
характеризующихся равенством мощностей
двигателя (Ne) и потребителя (Nc), а также их
постоянством во времени:

0;0 ===−
ττ d

dN
d

dNNN ce
ce . (3)

Для обеспечения высокого уровня виб-
рационной прочности и надежности необхо-
димо выбрать такую схему двигателя, чтобы
действующие вибрационные возбуждения
были минимальными. Исходя из общих тре-
бований снижения металлоемкости двигате-
ля и его массы, на стадии проектирования
необходимо стремиться все конструктивные
элементы выполнить такими, чтобы при ми-
нимальной их массе обеспечивался требуе-
мый уровень надежности. Для этого для наи-
более ответственных деталей двигателей (ко-
ленчатый вал, шатун, поршень, клапанные
пружины и пр.) необходимо произвести ана-
литические расчеты и экспериментальные
исследования макетных образцов.

При работе двигателя колебательная
энергия передается по конструктивным эле-
ментам ДВС в виде упругих продольных,
изгибных и сдвиговых волн. При этом в ди-
апазоне рабочих нагрузок деформация про-
порциональна действующим напряжениям
(линейность процесса деформации) [2].

При определении механического со-
противления (импеданса) ДВС искомой ве-
личиной является мощность, передаваемая
от источника возбуждения в конструкцию и
распространяющаяся по ней в виде вибра-
ции. Импеданс на частоте ω работы ДВС
можно записать как

Рис. 1. Распределение зазоров в растянутой а) и сжатой б) кинематической цепи
исполнительного механизма
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F
F

m RKmiZ +



 −⋅=

ω
ω . (4)

При этом вовлеченная в колебательный
процесс конструкция массой m (колебания
возбуждаются внешней силой F) вследствие
инерционности противодействует возбужде-
нию силой am (инерционное сопротивление).
Одновременно возбуждаемая конструкция
обладает упругостью KF и соответствующим
упругим сопротивлением.

При анализе виброизолирующих
свойств конструкции ДВС можно рассмат-
ривать как совокупность соединенных меж-
ду собой в особом порядке пластин и стерж-
ней. Тогда виброизоляция ДВС может быть
выражена в виде

10 пад.
ВИ

прош.

WL lg
W

∆ = , (5)

где Wпад. - падающая энергия; Wпрош. - прошед-
шая энергия.

Для одновременной характеристики
прочности и способности ДВС поглощать
энергию колебаний применяют комплексный
модуль Юнга:

)1(0 ηiEE += . (6)

4. Снижение вибрации машин
с использованием методов
активной виброзащиты

Для разработки и испытания машины
с хорошими виброакустическими характери-
стиками необходимо осуществить компро-
мисс между хорошей виброизоляцией и при-
емлемой жесткостью установки (последнее
условие предполагает, что статическое сме-
щение мало). Этот баланс может в опреде-
ленной степени быть соблюден путем ис-
пользования активного компенсатора вибра-
ции.

Активные системы виброзащиты по
энергетическим  признакам можно подраз-
делить на три вида [1]:

- системы, в которых работа дополни-
тельных излучателей в непосредственной
близости от источника вибрации приводит к

изменению нагрузочного импеданса этого
источника и уменьшает излучаемую им ак-
тивную мощность. Поле  вибрации в районе
источника возрастает;

- системы, в которых в районе распо-
ложения дополнительных источников вибра-
ции поле снижается (компенсируется в боль-
шей или меньшей степени);

- системы, в которых дополнительные
источники расположены рядом с первичным
источником (например, так, что вибрацион-
ное поле в определённом направлении будет
минимально).

Во всех случаях использования актив-
ных систем виброзащиты следует помнить,
что при этом в вибрационное поле  вводится
дополнительная колебательная энергия, ко-
торая должна в какой-то области простран-
ства материализоваться, причём если эта
область будет невелика, то увеличение в ней
колебательной энергии может быть неболь-
шим.

Для обеспечения эффективной вибро-
изоляции ДВС активными методами в общем
случае должны регулироваться шесть компо-
нентов вибрации (3 поступательных и 3 вра-
щательных). Однако чтобы уменьшить слож-
ность активного компонента установки, мо-
гут быть разработаны пассивные компонен-
ты, позволяющие обеспечить хорошую изо-
ляцию относительно всех вибрационных
компонентов. Так, фирмой Carl Freudenberg
был осуществлен проект разработки и испы-
тания гибридной (активно-пассивной) шумо-
виброизоляции ДВС, основанной на исполь-
зовании гидроузла в качестве виброизолиру-
ющей опоры. Ниже приблизительно 20 Гц
эта опора ведет себя как обычный гидроузел,
где затухание обеспечивается с помощью
жидкости, выталкиваемой назад и вперед
между центральной и нижней камерой.
Выше этой частоты инерция жидкости в уз-
ких соединяющих путях становится доста-
точно высокой, чтобы блокировать этот по-
ток. Электромагнитный генератор произво-
дит движение в металлической диафрагме,
которая затем может действовать непосред-
ственно на жидкость в центральной камере,
вызывая значительные колебания возле ос-
нования крепления из-за гидравлического



100

Вестник Самарского государственного аэрокосмического университета             № 4 (20) 2009 г.

увеличения, свойственного опоре. Результа-
ты показывают, что может быть достигнуто
значительное снижение вибрации на часто-
те работы двигателя с помощью системы
компенсации, использующей одиночную ак-
тивную опору двигателя [6].

Традиционно исследуются свойства
последовательной связи активных систем
компенсации вибрации [5-7]. Конструкция
таких серийных систем при их практическом
использовании представляется достаточно
усложнённой, а энергия, необходимая для
эффективной работы систем, должна быть
весьма значительной, превышающей, как
правило, 2 кВт. Таким образом, необходимо
рассмотреть способы, как устранить или
смягчить недостатки, сохраняя позитивные
свойства активных систем.

Одним из путей уменьшения указанных
выше недостатков является использование
систем компенсации, в которых исполни-
тельный элемент активной части связан па-
раллельно (через гидравлический демпфер)
с пружиной пассивной секции системы кон-
троля вибрации. В такой системе (назовём
её параллельной системой компенсации виб-
рации) можно получить существенное сни-
жение занимаемого пространства. Если сде-
лать исполнительный элемент активной ча-
сти передающим только динамические силы,
в то время как средняя нагрузка будет пере-
даваться пружиной пассивной части, то мож-
но достичь снижения подводимой энергии,
необходимой для работы параллельных сис-
тем компенсации вибрации.

Представляется эффективной разработ-
ка многофункциональных активных компен-
саторов низкочастотных газодинамических
колебаний пульсаций в трубопроводных си-
стемах, в том числе при неустановившемся
движении газового потока.

Структура многофункциональной сис-
темы компенсации механических колебаний
произвольной структуры или звукового поля
с произвольным числом приемников (мик-
рофонов, виброприемников) и датчиков (из-
мерителей, вибраторов, громкоговорителей)
характеризуется совокупностью передаточ-
ных функций, пред­ставляющих собой отно-
шение величины колебательного параметра

структуры в одной из ее точек xпj, где распо-
ложен один из приемников, к соответствую-
щему значению того же параметра в месте
возбуждения колебаний структуры датчика-
ми компенсирующей системы xдi. Это отно-
шение обозначено через Kij, где i, j - индексы
датчика и приемника.

Каждый из приемников должен быть
связан с каждым датчиком системы компен-
сации коэффициентом электромеханическо-
го преобразования ϕij. Последний включает
все изменения сигнала от входа приемника
до выхода датчика и охватывает всю харак-
теристику электромеханического канала си-
стемы компенсации: от структуры до струк-
туры.

5. Разработка эффективных
виброприводов с системой
автоматического управления
В большинстве мощных низкочастот-

ных вибрационных машин в качестве виб-
ровозбудителя используется частотно-управ-
ляемый асинхронный двигатель с коротко-
замкнутым ротором, имеющий на своем валу
дебаланс – асинхронный дебалансный виб-
родвигатель (АДВД). При работе вибраци-
онных машин в резонансном режиме, когда
частота возмущающей силы совпадает с ча-
стотой собственных колебаний вибросисте-
мы, обеспечиваются наибольшие амплитуды
при наименьшем статическом моменте деба-
лансов. В резонансных вибромашинах вслед-
ствие полного уравновешивания сил инер-
ции удается разгрузить привод от действия
динамических давлений, что позволяет
уменьшить его размеры, повысить долговеч-
ность и снизить затраты энергии на преодо-
ление сопротивлений вращению. Для выпол-
нения требуемого технологического процес-
са требуются небольшие возмущающие силы
даже при весьма значительных размерах ра-
бочего органа машины.

Однако резонансные системы имеют и
недостатки, главным из которых является
нестабильность рабочего режима при изме-
нении загрузки вибромашины, а также соб-
ственной или вынуждающей частоты коле-
баний. Эта нестабильность часто является
причиной нарушения технологического про-
цесса, что препятствует широкому внедре-
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нию высокоэффективных резонансных виб-
ромашин.

Решение данной проблемы связано с
разработкой резонансного вибрационного
электропривода со специальной системой
автоматического управления (САУ АДВД),
которая должна обеспечить как оптимальные
статику и динамику привода, так и поиск и
стабильное поддержание резонансного режи-
ма, а также обеспечить постоянство ампли-
туды колебаний рабочего органа [4].

Общий вид виброустановки представ-
лен на рис. 2. Здесь два одинаковых АДВД
расположены на виброплатформе массой m,
их валы вращаются в противоположные сто-
роны, из-за чего платформа совершает
направленные колебания. Эквивалентные ко-
эффициент жесткости пружин и коэффици-
ент сопротивления обозначены как ky и by
соответственно. На платформе установлен
датчик вибрации (ДВ), формирующий сину-
соидальное напряжение, соответствующее
вибросмещению платформы.

На дебалансе одного из АДВД на ли-
нии, соединяющей центр вращения с цент-
ром масс, установлен светодиод И1, а на
внутренней стороне корпуса АДВД на гори-
зонтальной осевой линии симметрично оси
вращения установлены фотодиоды П1 и П2
так, что при вращении дебаланса И1 каждый
раз становится строго напротив П1 или П2,
образуя оптопару. Для дальнейшего поясне-

ния работы системы оптопары обозначают-
ся как датчик скорости (ДС).

Принцип работы САУ основан на том,
что при резонансе синусоида возмущающей
силы по фазе на 900 опережает синусоиду
вибросмещения, то есть, зная сдвиг фаз силы
и вибросмещения, можно определить режим
работы виброустановки: дорезонансный, ре-
зонансный или зарезонансный. В соответ-
ствии с этим система измеряет сдвиг фаз и
формирует управляющий импульс, поступа-
ющий на задатчик интенсивности (ЗИ), ко-
торый, в свою очередь, позволяет разгонять,
тормозить и поддерживать постоянной ско-
рость привода.

Функциональная схема САУ АДВД
представлена на рис. 3. Силовая часть пре-
образователя частоты (ПЧ) управляется мик-
роконтроллером (МК), причем современные
преобразователи частоты могут иметь встро-
енный регулятор тока (РТ). Сигналы с дат-
чика скорости и датчика вибрации поступа-
ют на управляющее устройство (УУ), там
анализируются, и после этого управляющее
устройство выдает импульс на задатчик ин-
тенсивности. Дальнейшая работа схемы оче-
видна. Следует отметить, что в данной схе-
ме отсутствует регулятор скорости в отдель-
ном исполнении, хотя его роль выполняется
управляющим устройством в совокупности
с задатчиком интенсивности. Поэтому пред-
лагаемую схему можно считать двухконтур-

Рис. 2. Вибрационная система направленных колебаний
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ной системой подчиненного регулирования.
Управляющее устройство резонансной САУ
АДВД условно разделено на два блока:
1 - блок «А», осуществляющий пуск двига-
теля; 2 - блок «Б» - нахождение и поддержа-
ние резонансного режима.

Принципиальная схема блока «А» при-
ведена на рис. 4. Данный блок работает сле-
дующим образом. В начальном состоянии все
триггеры схемы сброшены. Однако триггер
Т2 в этот момент может находиться в произ-
вольном состоянии. Включение элементов
схемы осуществляется нажатием кнопки
«Пуск». При этом происходит установка
триггера Т1 и сброс триггера Т2. Сброс Т2
необходим для того, чтобы исключить воз-
можность начала функционирования блока
«Б» пока происходит пуск двигателя. Уста-
новка Т1 приводит к срабатыванию оптопа-

ры VD4 и появлению на входе R счетчика
СТ1 разрешающего импульса. То есть в схе-
ме ЗИ открытым оказывается фотодиод VD4
и происходит подача на вход регулятора ско-
рости линейно-нарастающего сигнала, а СТ1
начинает формировать на своем выходе дво-
ичный код. Появление импульса переполне-
ния PU на выходе СТ1 устанавливает триг-
гер Т2 и сбрасывает Т1, что приводит к зак-
рытию фотодиода VD4 и разрешению рабо-
ты блока «Б». Закрытие фотодиода VD4 в
данный момент обусловливает появление
сигнала постоянного уровня на выходе за-
датчика интенсивности, и двигатель начина-
ет вращаться с постоянной скоростью.

Разрядность СТ1 и частота тактовых
импульсов определяются исходя из требова-
ний длительности пускового режима, то есть
двигатель разгоняется до тех пор, пока идет

  
Рис. 3. Функциональная схема вибрационного электропривода

Рис. 4. Принципиальная схема блока «А»
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счет в СТ1. Назначением блока «А» является
обеспечение пуска двигателя с заданным тем-
пом нарастания скорости.

В момент времени, когда И1 встанет
строго напротив П1, кратковременный све-
товой импульс (оптопара И1-П1) установит
триггер Т3. В свою очередь Т3 в установлен-
ном состоянии разрешает работу счетчика
СТ2 (при R=0 счетчик формирует выходной
код, при R=1 он обнуляется). Все счетчики,
используемые в схеме, работают в режиме
суммирования. Выход СТ2 подсоединен ко
входу регистра RG1. Установленный Т3 пе-
реводит триггер Т5 в режим работы D-триг-
гера (за счет оптопары VD3) и подготавли-
вает схему к приходу импульса П2. И так
выполняется счет тактовых импульсов «Т»
до тех пор, пока не придет импульс от П2,
который записывает в регистр RG1 двоич-
ный код соответствующий 1/4 периода коле-
баний. Фактически СТ2 фиксирует полупе-
риод колебаний, но, сдвинув разряды при
подаче их в регистр, получим деление полу-
периода на два. Сигнал записи в регистр
устанавливает триггер Т4, тем самым разре-
шая прохождение импульсов с одновибрато-
ра G1 на тактовый вход Т5. Одновибратор
выдает короткие импульсы при подаче на его
вход положительного фронта сигнала, то
есть импульс на его выходе будет формиро-
ваться в момент, когда синусоида вибросме-
щения имеет нулевое значение при переходе
из отрицательной области в положительную.
Т5 работает в режиме D-триггера с возмож-
ностью сброса. С приходом тактового им-
пульса Т5 устанавливается и обеспечивает
работу СТ3, а также запрещает повторную
запись кода в RG1. После этого система ожи-
дает прихода импульса П2, при котором фор-
мируется сигнал «Б», записывающий код с
СТ3 в регистр RG3, а код из RG1 - в RG2. В
этот момент на компараторе сравниваются
значения, записанные в RG2 и RG3, и в за-
висимости от их соотношения на выходе
компаратора срабатывает одна из оптопар

VD5 или VD6, что приводит к уменьшению
или увеличению скорости привода. В случае
равенства содержимого указанных регистров
на выходе задатчика интенсивности форми-
руется постоянный сигнал. С целью учета
погрешностей на компаратор подаются стар-
шие разряды (степень допуска учитывается
в каждом конкретном случае). Сигнал «Б»
сбрасывает Т3 и Т4, подготавливая схему к
следующему циклу работы. Принципиальная
схема блока «Б» приведена на рис. 5.

6. Расчет снижения вибрации
управляемых колес передвижных
машин при моментных дисбалансах
Проблема снижения вибрации управля-

емых колес, возбуждаемой  моментными
дисбалансами, представляется достаточно
актуальной. Расчетная модель описывается
тремя обобщенными координатами: φ - уг-
лом поворота управляемых колес; ψ - угломм
поворота передвижной машины, рассматри-
ваемой как твердое тело; x - координатой,
определяющей колебания центра масс в по-
перечном направлении.

Дифференциальные уравнения движе-
ния найдены с учетом:

а) центробежной силы, возникающей
при поворотах управляемых колес:

2 2m r
l

ω ϕΦ = ;  (7)

б) дополнительных линейных и угло-
вых смещений, возникающих при поворотах
управляемых колес:

hbx
l h

ϕ∆ =
+

; 
bh

l h
ψ ϕ∆ =

+
. (8)

Здесь m и l - масса и продольная база
автомобиля, h - вынос оси поворота управ-
ляемых колес, ω  и r - угловая скорость и
радиус качения колес.

В окончательном виде уравнения име-
ют вид:
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(9)

где cθ  и kθ - массовые моменты инерции
автомобиля и колеса (относительно оси по-

ворота); 1ϒ  и 2ϒ  - моментные дисбалансы,
приложенные к самому автомобилю и управ-
ляемому колесу соответственно.

Решения представленных уравнений
можно записать в комплексной форме:

1 2

3 4

5 6

( )sin ,
( )sin ,
( )sin .

x x ix t
x ix t
x ix t

ω
ψ ω
ϕ ω

= +
= +
= +

(10)

Установлено, что влияние моментного
дисбаланса 1ϒ  пренебрежимо мало по срав-

нению с 2ϒ , и дальнейший анализ выпол-
нялся только с учетом моментного дисбалан-
са управляемого колеса 2ϒ .

После подстановки (10) в (8) мы при-
ходим к следующей системе линейных алгеб-
раических уравнений:

Рис. 5. Принципиальная схема блока «Б»
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Здесь дополнительно обозначено:
2

k
h ld c c

l h
= −

+
; 12 kp c h ac= + ;

2( )S a b= − ; 1
2lh h

l h
=

+
; 

2bh rR
l
+

= ;

2 24 2 ( )kz c c a b= + + ; kq c cah= − .
Амплитуда вынужденных колебаний

определялась по формулам:
2 2 0,5

1 1 2( )A x x= + , 2 2 0,5
2 3 4( )A x x= + ,

2 2 0,5
3 5 6( )A x x= + .

Некоторые результаты численного ана-
лиза уравнений (11) показаны на рис. 6. Чис-
ловые значения величин, входящих в урав-
нения, не привязаны к какому-либо конкрет-
ному изделию, но в нашем случае ориенти-
рованы на переднеприводные легковые ав-
томобили семейства «2110» Волжского ав-
томобильного завода:

1000m кг= ; 20,8k кг мθ = ⋅ ;

22000с кг мθ = ⋅ ; 2
1 0,05кг мϒ = ⋅ ;

2
2 0,0015кг мϒ = ⋅ ; 

65 10 Нс
м

= ⋅ ;

312,5 10kс Н м= ⋅ ⋅ ; 0,015γ = ;

1,2a м= ; 1,8b м= ; 3l м= ;

0,25r м= ; 0,05h м= .

Указанные здесь значения дисбалансов

1ϒ  и 2ϒ  соответствуют их среднестатисти-
ческим значениям, наблюдаемым в услови-
ях эксплуатации.

Как видим, полученные амплитудно-
частотные характеристики имеют здесь явно
выраженный резонансный характер, причем
один из наиболее опасных резонансов соот-
ветствует скорости движения

95 кмv
ч

=  ( 97 рад
с

ω = ).

Вероятно, наиболее простым и универ-
сальным методом решения рассматриваемой
проблемы может стать динамическое гаше-
ние колебаний. Возможны различные вари-
анты конструкций динамических гасителей
и мест их установки на звеньях рулевого ме-
ханизма. В простейшем виде это резино-ме-
таллический блок, обеспечивающий задан-
ную частоту настройки и заданный уровень
демпфирования, в котором инертная масса
могла бы совершать вынужденные колеба-
ния перпендикулярно к плоскости вращения
колеса на некотором расстоянии от оси по-
ворота.

Об эффективности динамического га-
шения можно судить из сравнения кривых,
показанных на рис. 6, где верхние кривые
относятся к системам в исходной компонов-
ке, а нижние - к системам, оснащенным ди-
намическим гасителем колебаний. Парамет-

1x  2x  3x  4x  5x  6x  B  
24c mω−  4 cγ−  Sc  Scγ−  2

1ch mRω−  1h cγ−  0  

4 cγ  24c mω−  Scγ  Sc  1h cγ  2
1ch mRω−  0 

2bc−  2bcγ  2
cz θ ω−  zγ−  2

c
hp
l

ω θ−  pγ−  2
1ω ϒ  

2bcγ−  2bc−  zγ  2
cz θ ω−  pγ  2

c
hp
l

ω θ−  0 

ch−  chγ  2
kq ω θ−  qγ−  2

kd θ ω−  dγ−  2
2ω ϒ  

chγ−  ch−  qγ  2
kq ω θ−  dγ  2

kd θ ω−  0 
(11)   
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Рис. 6. Результаты численного анализа уравнений движения передвижной машины
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ры динамического гасителя, принятые в рас-

чете: 1гm кг= , 0 98 рад
с

ω =  (частота на-

стройки), 0,03ξ = .
Полученное снижение уровня вибрации

(на наиболее опасном резонансном режиме
величина снижения составляет 5...8 дБ) ука-
зывает на перспективность динамического
гашения вибрации управляемых колес пере-
движной машины, возбуждаемой момент-
ным дисбалансом [3].

7. Заключение
Рассмотрены теоретические основы

проектирования машин с пониженной виб-
ронагруженностью. В качестве основных
способов виброзащиты машин рассмотрены
виброуравновешивание, виброизоляция и
вибропоглощение. В том числе рассмотрена
установка на машинах пневматического са-
монагнетающегося уравновешивателя. В ка-
честве другого объекта виброуравновешива-
ния рассмотрим автомобильные двигатели
внутреннего сгорания как наиболее распро-
страненный вид энергетических машин. Для
обеспечения их эффективного  виброуравно-
вешивания необходимо уже на стадии эскиз-
ного проекта проводить тщательное обосно-
вание схемы двигателя с учетом условий его
работы и типа автотранспортного средства.

Для разработки и испытания машины
с хорошими виброакустическими характери-
стиками необходимо осуществить компро-
мисс между хорошей виброизоляцией и при-
емлемой жесткостью. Этот баланс может в
определенной степени быть соблюден путем
использования активных систем виброзащи-
ты. Рассмотрены основы проектирования
систем активной виброзащиты. Предложена
система параллельной  компенсации вибра-
ции, позволяющая достичь существенного
снижения занимаемого пространства.

При работе вибрационных машин в
резонансном режиме, когда частота возму-
щающей силы совпадает с частотой соб-
ственных колебаний вибросистемы, обеспе-
чиваются наибольшие амплитуды при наи-
меньшем статическом моменте дебалансов.
В резонансных вибромашинах вследствие

полного уравновешивания сил инерции уда-
ется разгрузить привод от действия динами-
ческих давлений, что позволяет уменьшить
его размеры, повысить долговечность и сни-
зить затраты энергии на преодоление сопро-
тивлений вращению. Однако резонансные
системы имеют  недостатки, главным из ко-
торых является нестабильность рабочего ре-
жима при изменении загрузки вибромаши-
ны, а также собственной или вынуждающей
частоты колебаний. Предложен  резонансный
вибрационный электропривод со специаль-
ной системой автоматического управления,
обеспечивающей как оптимальные статику
и динамику привода, так и поиск и стабиль-
ное поддержание резонансного режима.

Рассмотрены основы снижения вибра-
ции управляемых колес передвижных машин
при   моментных дисбалансах. Получены
дифференциальные уравнения, описываю-
щие вынужденные колебания передвижной
машины под воздействием моментного дис-
баланса колес.

Работа выполнена в рамках программы
“Развитие научного потенциала высшей шко-
лы” Минобрнауки РФ и мероприятия 1.2.1
«Проведение научных исследований научны-
ми группами под руководством докторов
наук» направления 1 федеральной целевой
программы «Научные и научно-педагогичес-
кие кадры инновационной России» на 2009
– 2013 годы.

Библиографический список
1. Васильев А. В. О принципах класси-

фикации систем активной компенсации низ-
кочастотного шума и вибрации // Известия
Самарского научного центра РАН, г. Самара,
октябрь – декабрь 2006 г. т.8, №4 (18). -
С. 1156-1170.

2. Васильев А.В., Сорока И.В. О повы-
шении вибропрочностной надежности и виб-
роизоляции автомобильных двигателей внут-
реннего сгорания // Известия Самарского
научного центра РАН (“ELPIT-2005”, специ-
альный выпуск), г. Самара, 2005 г., т.2. -
С. 146-148.

3. Глейзер А.И., Емельянов С.Р. Коле-
бания управляемых колес автомобиля // Сб.
трудов 1-го межд. экологического конгресса



108

Вестник Самарского государственного аэрокосмического университета             № 4 (20) 2009 г.

Информация об авторах
Васильев Андрей Витальевич, доктор технических наук, профессор, директор ин-

ститута химии и инженерной экологии Тольяттинского государственного  университета.

(3-ей межд. научно-технической конферен-
ции) “Экология и безопасность жизнедея-
тельности промышленно-транспортных ком-
плексов”. - ELPIT-2007, г. Тольятти, 20-23
сентября 2007 г., т.2. - С. 351-356.

4. Дмитриев В. Н. Исследование пус-
ковых режимов асинхронного дебалансного
вибродвигателя / В. Н. Дмитриев, А. А. Гор-
бунов // Известия высших учебных заведе-
ний. Проблемы энергетики. – 2008. – № 1-2.
– С. 119"122.

5. Иванов Н.И. Инженерная акустика.
Теория и практика борьбы с шумом: учеб-
ник. – М.: Университетская книга, Логос,
2008. – 424 с.

6. Elliott S. Active Control of Noise and
Vibration - State of the Art and Future Prospects.
- NAM’94, Aarhus, Denmark, 1994 - pp.13-24.7.
Preumont, A. “Active Structure for Vibrations
Suppression and Precision pointing”, AGARD
Symposium on Space Systems Design and
Development Testing, Cannes, October 1994.

References
1. Vassiliev A.V. About the Principles of

Classification of Systems of Active Compensation
of Low Frequency Noise and Vibration. Scientific
Edition “The Bulletin of Samara Scientific Center
of Russian Academy of Sciences”, Samara,
October – December 2006, vol.8, No 4 (18), pp.

1156-1170.
2. Vassiliev A.V., Soroka I.V. About the

Increasing of Vibration Strength Reliability of
Automobile Internal Combustion Engines. The
Special Issue “ELPIT-2005” of the Scientific
Edition “The Bulletin of Samara Scientific Center
of Russian Academy of Sciences”, Samara, 2005,
volume 2, pp. 146-148.

3. Gleyzer A.I., Jemelyanov S.R.
Oscillations of Automobile Driving Wheels. Proc.
of the First Environmental Congress (Third
International Sc.-Technical Conference) ELPIT-
2007, Togliatti, September 20-23 2007, vol. 2,
pp. 351-356.

4. Dmitriev V.N., Gorbunov A.A.
Investigation of Input Regimes of Un-
synchronous De-balance Vibroengine. The
Bulletin of High Education Institutions. Problems
of Energetic. – 2008. – № 1-2. – pp.119"122.

5. Ivanov N.I. Engineering Acoustics.
Theory and Practice of Noise Control: Book. –
Moscow, “Logos”, 2008. – P. 424.

6.  Elliott S.  Active Control of Noise and
Vibration - State of the Art and Future Prospects.
- NAM’94, Aarhus, Denmark, 1994 - pp.13-24.

7. Preumont, A. “Active Structure for
Vibrations Suppression and Precision pointing”,
AGARD Symposium on Space Systems Design
and Development Testing, Cannes, October
1994.

THEORY AND METHODS OF DESIGNING MACHINES
WITH REDUCED VIBROLOADING

 2009 A. V. Vasilyev1, A. I. Gleyzer1, V. N. Dmitriyev2, S. G. Prasolov1

1Togliatti State University
2Ulianovsk State Technical University

Problems of designing machines with reduced vibroloading are discussed. Theoretical foundations and various
methods of reducing machine vibration are proposed: using pneumatic self-pumping balancing device, active vibration
isolation, designing electric drives, reduction of mobile machine vibration under moment disbalance etc.

Machines, designing, theory, methods, vibroloading.
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