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Обеспечение условий управления динамическим состоянием рабочих органов технических объектов технологического и
транспортного назначения может достигаться введением в структуры механических колебательных систем различных ме-
ханизмов, устройств, реализующих дополнительные связи. Цель исследования заключается в разработке метода управления
динамическими состояниями технических объектов, рассматриваемых в виде механических колебательных систем с несколь-
кими степенями свободы, путем введения в их структуру различных механизмов, влияющих на динамические взаимодействия
элементов системы. Используются технология и аналитический аппарат структурного математического моделирования.
Определяются передаточные функции системы, определяющие особенности ее динамических свойств. Решение задач по-
строено на введении в рассмотрение передаточных функций межпарциальных связей. Аналитические соотношения, опреде-
ляющие необходимые динамические состояния, получены при условии обеспечения постоянных значений отношения амплитуд
колебаний точек рабочего органа технологической вибрационной машины. Получены необходимые аналитические соотноше-
ния, позволяющие вести оценку динамических состояний, выбор необходимых параметров и возможностей варьирования
формами проявления динамических состояний. Методологическая основа исследований может быть распространена на по-
строение вибрационных полей с другими формами проявления динамических взаимодействий элементов системы.
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Providing the conditions for managing the dynamic state of the working bodies of technical objects of technological and transport
purposes can be achieved by introducing into the structures of mechanical oscillation systems various mechanisms and devices that
realize additional connections. The purpose of the work is to develop a method for controlling the dynamic states of technical objects,
considered in the form of mechanical oscillatory systems with several degrees of freedom, by introducing into their structure various
mechanisms that affect the dynamic interactions of the system elements. The technology and analytical apparatus of structural mathe-
matical modeling are used. The transfer functions of the system defining the features of its dynamic properties are determined. The solu-
tion of the problems is based on the introduction of the transfer functions of inter-partial relations into consideration. The analytical
relations determining the necessary dynamic states are obtained under the condition of providing constant values of the ratio of the
oscillation amplitude of the points of the working body of the technological vibrating machine. The necessary analytical relations, al-
lowing to estimate the dynamic states, the selection of the necessary parameters and the possibilities of varying the forms of manifesta-
tion of the dynamic states, are obtained. The methodological basis of research can be extended to the construction of vibrational fields
with other forms of manifestation of the dynamic interactions of the system elements.
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Введение
Обеспечение безопасности эксплуатации технологи-

ческого оборудования многих производств в строитель-
ной индустрии, в области добычи и переработки полез-
ных ископаемых, при транспортировке и классификации
сыпучих и гранулированных рабочих сред требуют поис-
ка и разработки способов и средств оценки, контроля и
управления динамическими состояниями рабочих орга-
нов технологических машин [1–4]. Одним из направлений
в исследовании возможностей контроля и регулирования
динамических состояний технологических и транспорт-
ных машин и их агрегатов является введение и использо-
вание дополнительных связей в структурах механических
колебательных систем с несколькими степенями свободы,
рассматриваемых в качестве расчетных схем технических
объектов, работающих в условиях интенсивного динами-
ческого нагружения [5–9].

При всем разнообразии технических объектов различ-
ного назначения выбор расчетных схем для предвари-
тельных, предпроектных, исследований и оценок чаще
всего связан с использованием механических колебатель-
ных систем с двумя или тремя степенями свободы, что
вполне объяснимо намерением получить аналитические
выражения в описании динамических состояний. В этом
плане интерес представляют задачи динамики вибраци-
онных технологических машин, реализующих технологи-
ческие процессы виброударных взаимодействий среды с
обрабатываемыми деталями, поверхностные свойства
которых подвергаются модификации. В таких задачах
динамики взаимодействия деталей, узлов и агрегатов ма-
шин большое значение приобретает разработка детализи-
рованных представлений о структурах вибрационных
полей рабочих органов, распределениях амплитуд коле-
баний точек рабочих поверхностей, вибростендов, воз-
можностей регулирования параметров различных состоя-
ний и условий динамических взаимодействий [10–14].

В статье предлагается метод управления динамиче-
скими состояниями вибрационных технологических
машин, основанный на введении в структуру исходной
системы дополнительных связей в виде рычажных ме-
ханизмов и устройств для преобразования движения;
представлена технология построения математических
моделей процессов настройки режимов вибрационных
полей определенной структуры для рабочих органов
вибрационных технологических машин.

Некоторые общие положения. Постановка задачи
исследования. На рис. 1 представлена расчетная схема
технологической вибрационной машины, имеющей рабо-
чий орган в виде твердого тела массой M и моментом
инерции J, опирающегося на упругие элементы с жестко-
стями k1 и k2. В тт. А, А1 и А2, А3 упругие элементы связа-
ны с рабочим органом (или объектом, динамическое со-
стояние которого оценивается) и опорной поверхностью.
Движение системы описывается координатами y1 и y2 в
системе координат, связанной с неподвижным базисом. В
структуре системы используется рычажный механизм с
дополнительным пригрузом массой m1; вторая дополни-
тельная связь реализуется при помощи устройства для
преобразования движения на основе несамотормозящего-
ся винтового механизма с приведенной массой L [4]. По-
лагается, что механическая колебательная система (рис. 1)

обладает линейными свойствами и совершает малые ко-
лебания относительно положения статического равнове-
сия. Возбуждение колебаний системы обеспечивается
двумя вибровозбудителями, создающими синфазные си-
ловые гармонические воздействия.
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Рис. 1. Принципиальная схема вибрационной технологиче-
ской машины с дополнительными связями, которые реализу-
ются механизмами

Для построения математической модели системы в
целом необходимо записать выражения для кинетиче-
ской и потенциальной энергий, что требует ряда пред-
варительных определений.

1. Особенность механической системы (рис. 1) со-
стоит в том, что тт. А, А1 находятся на одной вертика-
ли. Используя методологические подходы, изложенные
в [15; 16], отметим, что приведенная масса механизма
(точечные пригрузы) по координате y1 определится
выражением:

2
0пр mam = , (1)

где а0 является коэффициентом передачи скорости от
т. А1 к т. В, как показано на рис. 1, при этом:
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= —передаточное отношение рычажных связей

механизма; α и β —углы, определяющие конфигура-
цию механической системы относительно положения
статического равновесия.

2. Выражения для кинетической и потенциальной
энергий системы имеют вид:
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В (3), (4) используются следующие соотношения
между координатами y1, y2 и y0, φ:
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Используя известные приемы составления диффе-
ренциальных уравнений движения системы [17], после
преобразований Лапласа при нулевых начальных усло-
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виях уравнения движения в операторной форме при-
нимают вид:
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где p = jω—комплексная переменная ( 1−=j ); зна-
чок 〈−〉 над переменной означает ее изображение по
Лапласу [17].

Структурная математическая модель системы в ви-
де структурной схемы эквивалентной в динамическом
отношении системы автоматического управления при-
ведена на рис. 2.
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Рис. 2. Структурная математическая модель (структурная схема) механической системы по рис. 1

Система состоит из двух парциальных блоков, со-
единенных между собой инерционной связью, реали-
зуемой дифференцирующим звеном 2-го порядка с пе-
редаточной функцией:

22
пар )()( pMabJcpW −= . (8)

Задача исследования заключается в разработке ме-
тода построения математических моделей распределе-
ния амплитуд колебаний по координатам y1 и y2 точек
поверхности рабочего органа для оценки возможностей
формирования вибрационных полей рабочего органа
технологической модели.

Динамические свойства системы: передаточные
функции, динамические режимы и эффекты. Пере-
даточные функции системы определяются с использо-
ванием структурной схемы на рис. 2:
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является частотным характеристическим уравнением
системы.

1. Из выражения (9) следует, что при возмущении
01 ≠Q ( 02 =Q ) по координате 1y реализуется режим

динамического гашения колебаний на частоте:

LJcMb
k
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=ω 22

22
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что касается движений по координате 2y , то при усло-
виях, когда 01 ≠Q , 02 =Q , т.е.режим динамического
гашения колебаний не реализуется. Передаточная
функция межпарциальных связей при 01 ≠Q , 02 =Q
имеет вид:
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Аналогичного типа соотношения можно получить
при условиях, когда 01 ≠Q , 02 =Q .

2. При наличии связности между силовыми факто-
рами при условии, что:

102 QQ α= , (14)

где α0—коэффициент связности внешних воздействий.
Передаточную функцию межпарциальных связей с

учетом (14) можно представить в виде:
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Парциальные частоты системы в соответствии с
(10) определяются выражениями:
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Если при действии одиночного силового воздействия
1Q или 2Q реализуются режимы динамического гашения

колебаний только по координатам 1y или 2y соответст-
венно, и частоты динамического гашения колебаний сов-
падают с соответствующими парциальными частотами,
то при α0 ≠ 0 частоты динамического гашения колебаний
уже не совпадают с парциальными частотами системы
обычного вида. То есть связность внешних воздействий
не изменяет параметров характеристического уравнения
системы (оно является инвариантом), но оказывает влия-
ние на другие характеристики.

Выражения для определения частот динамического
гашения колебаний при учете α0имеют вид:
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Таким образом, частоты динамического гашения
колебаний зависят от коэффициентов связности внеш-
них воздействий α0.

При α0 = 0 выражение (18) упрощается до:

LJcMb
k

++
=ω 22

22
дин10 , (20)

тогда как по координате 2y имеем:
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В свою очередь, при α0 → ∞ режим динамического
гашения колебаний не реализуется:
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вместе с тем, по координате 2y имеем:
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Полученные результаты совпадают с вышеприве-
денными оценками ситуации.

Возможности коррекции вибрационного поля
рабочего органа. Особенности работы технологиче-
ских вибрационных машин проявляются в формируе-
мых структурах вибрационных полей, т. е. в распреде-
лениях амплитуд колебаний координат точек рабочего
органа. В вибрационных технологических процессах
при реализациях вибрационного упрочнения поверхно-
стей изделий важным является достижение и поддер-
жание однородной структуры вибрационного поля для
реализации режимов непрерывного подбрасывания;
при этом необходимым условием является постоянство

отношения амплитуд колебаний
1

2

y
y

независимо от

частоты внешнего возбуждения. С учетом таких требо-
ваний выражение (15) трансформируется к виду:

22
1

22
0

22
0

22
02

222

)(])[(

)()(

pMabJckpmaJcMa

pMabJckpLJcMb

−++++α=

=−α++++
(22)

или:
0)()( 10

22
002

2 =α−+α−++ kpmaMakpLMb . (23)

Так как:

0)]([ 102
22

00 =α−++α−+ kkpmaMaLMb , (24)
то:

2
0

0 maMa
LMb

+
+=α ,     (25)

1

2
0 k

k=α . (26)

Если одновременно выполняется условие:
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выражение (27) определяет соотношения между пара-
метрами механической колебательной системы (рис. 1),

при которых достигается условие 1
1

2 =
y
y

. Это означает,

что амплитудно-частотные характеристики системы,
при условии связи параметров соотношениями (27),
будут идентичны и совпадают друг с другом на всех
частотах внешнего воздействия.

Особенность рассматриваемого случая, когда при
анализе (23), (24) исключается коэффициент связности
внешних факторов α0, заключается в том, что в переда-
точной функции межпарциальной связи числитель и
знаменатель дробно-рационального выражения стано-
вятся равными. В этом случае система с двумя степе-
нями свободы трансформируется в две системы,
имеющие по одной степени свободы с одинаковыми
собственными частотами.

В такой ситуации условие 1
1

2 =
y
y

выполняется для

каждой текущей частоты, но значения 1y и 2y сами по
себе будут разными. Таким образом, рабочий орган на
каждой из частот возмущения будет осуществлять
движение как система с одной степенью свободы, а

отношение координат 1y и 2y будет иметь вид 1
1

2 =
y
y

.

Вместе с тем, при переходе к другой частоте отноше-
ние амплитуд колебаний не изменяется, но значения

1y и 2y уже будут другими.
При выборе других настроечных параметров (не α0)

возможны ситуации, когда коэффициенты при p2 в числи-
теле и знаменателе передаточной функции межпарциаль-
ных связей становятся равными нулю, а свободные от p2

члены полиномов будут равны между собой в числителе
и знаменателе передаточной функции, возможно прояв-
ление динамического эффекта, когда амплитудно-
частотные характеристики системы приобретают вид
прямой, параллельной оси абсцисс. При других сочетани-
ях числителей и знаменателей передаточных функций
межпарциальных связей и настроечных параметрах воз-
можны и другие варианты, что требует отдельного рас-
смотрения вопроса.

Заключение
Предлагаемый метод формирования структуры

вибрационного поля рабочего органа вибростенда, ко-
гда отношение амплитуд колебаний точек рабочего
органа по всей его длине составляет единицу, реализу-
ется путем введения дополнительных связей. Такие
связи представляют собой механизмы, обладающие
возможностями изменять значения приведенных масс
при изменении настроечных параметров. Такими на-
строечными параметрами могут быть величины допол-
нительных масс (например, m или L), значения коэф-
фициента передачи скорости движения (a0). Настройка
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оборудования на реализацию определенного режима
динамического состояния рабочего органа должна опи-
раться на учет особенностей таких подходов, когда
однородность вибрационного поля сохраняется, оцени-
ваемая через отношение амплитуд (в данном случае это
единица), которое сохраняется постоянным во всем
рабочем диапазоне частот, но при этом на каждой час-
тоте величины амплитуд колебаний будут разными. В
связи с этим возможны и другие формы настройки
вибрационных полей, при других соотношениях ам-
плитуд координат (в том числе соотношений, имеющих
положительные и отрицательные значения).

Метод построения математических моделей основан
на использовании передаточных функций межпарциаль-
ных связей, что дает возможность выявить новые дина-
мические эффекты, которые связаны с особенностями
параметров совместного одновременного действия двух
синфазных гармонических силовых воздействий. Это
проявляется, в частности, через изменение параметров
режимов динамического гашения колебаний.
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