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Аннотация. В работе рассматривается задача о снижении уровня вибраций на лапах электрических машин с помощью
динамических гасителей колебаний. Для этого лапа электрических машин представляется в виде подамортизиро-
ванного твердого тела с шестью степенями свободы, установленного на вязкоупругих опорах. Как известно, суть
метода динамического гашения колебаний заключается в том, чтобы за счет присоединения к объекту виброзащиты
дополнительных устройств (массы) добиться изменения его вибрационных характеристик. Целью работы является
разработка алгоритмов и комплекса программ для исследования динамических характеристик механических систем
с конечным числом степеней свободы. Методы. Для достижения цели реальная электрическая машина заменена
моделью твердого тела на амортизаторах, имеющего шесть степеней свободы. С помощью принципа Даламбера
выведены уравнения малых колебаний твердого тела с гасителями. Для практических расчетов получена упрощенная
система уравнений, учитывающая только три степени свободы. Результаты. Проведены численные расчеты на ЭВМ
для определения амплитудно-частотных характеристик основного тела. Установлено, что когда гаситель настроен на
частоту 50 Гц, уровень вибраций на левом конце интервала частоты вращательного движения ротора-преобразователя
снижается до 37.5 дБ, а на правом конце — до 42.5 дБ. На частоте 50 Гц лапы не колеблются. При настройке гасителей
на частоту 51.5 Гц максимальный уровень вибраций не превосходит 40 дБ. Оптимальная настройка гасителей находится
в пределах частоты 50.60...50.70 Гц, и двухмассовый гаситель на 10–15% эффективнее одномассового.
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Abstract. The study of the problem of damping vibrations of a solid body mounted on viscoelastic supports is an urgent task.
The paper considers the problem of reducing the level of vibrations on the paws of electric machines using dynamic vibration
dampers. For this purpose, the paw of electric machines is represented in the form of a subamortized solid body with six
degrees of freedom mounted on viscoelastic supports. The aim of the work is to develop calculation methods and algorithms
for studying the oscillations of the resonant amplitudes of a solid body mounted on viscoelastic supports. Dynamic oscillation
(vibration) damping method consists in attaching a system to the protected object, the reactions of which reduce the scope of
vibration of the object at the points of attachment of this system. Applying the D’Alembert principle, the equations of small
vibrations of a solid with dampers are derived. For practical calculations, a simplified system of equations was obtained that
takes into account only three degrees of freedom. Numerical calculations were carried out on a computer to determine the
amplitude-frequency characteristics of the main body. Numerical experiments were carried out using the Matlab mathematical
package. Considering that a solid body is characterized by vibration, as a rule, in a continuous and wide frequency range,
therefore, dynamic vibration dampers are used to protect a solid body mounted on viscoelastic supports. It was found that
when the damper is set at a frequency of 50 Hz, the vibration level at the left end of the frequency interval of rotary motion of
the rotor-converter, decreases to 37.5 dB, and at the right end — to 42.5 dB. At a frequency of 50 Hz, the paws do not oscillate.
When setting the dampers to a frequency of 51.5 Hz, the maximum vibration level does not exceed 40 dB. The optimal setting
of the dampers is within the frequency of 50.60...50.70 Hz, and a two-mass extinguisher is 10–15% more efficient than a
single-mass one. Thus, the paper sets the tasks of dynamic damping of vibrations of a solid body mounted on viscoelastic
supports, develops solution methods and an algorithm for determining the dynamic state of a solid body with passive vibration
of the object in question.
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Введение

Превращение в машинах и механизмах одних видов энергии в другие, преобразование
форм движения, осуществление рабочих процессов неизбежно связаны с появлением переменных
сил, порождающих вибрацию [1–3]. Вибрация отрицательно влияет на прочность и надежность
работы машин, несущих конструкций, сооружений и оказывает вредное влияние на физиологиче-
ское состояние людей [4, 5]. Во время эксплуатации электрических машин часто наблюдаются
вибрации при их работе [6]. Причинами возникновения колебаний могут быть возмущающие
силы механического, электрического и аэродинамического происхождения. Балансировкой ротора,
улучшением подвески и конструкции электрической машины не всегда удается снизить уровень
колебаний до допустимых норм, и поэтому приходится изыскивать дополнительные средства для
гашения нежелательных вибраций [7, 8]. С целью ограничения вибрации в различных областях
техники существуют требования и нормы по ее регламентации. В большинстве случаев нормы
устанавливаются с учетом всех наиболее важных условий и, поскольку они не могут в равной
степени удовлетворить всем требованиям, являются результатом компромиссного решения [9–12].
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Динамическое гашение вибрации заключается в присоединении к защищаемому объекту
системы, реакции которой уменьшают размах вибрации объекта в точках присоединения этой
системы.

Если частота возмущающей силы изменяется мало, то одним из перспективных, требующих
разработки способов снижения уровня вибраций, является применение динамических гасите-
лей [13,14]. Динамический гаситель схематически представляет собой массу, подвешенную на
пружине и имеющую возможность перемещаться в одном или нескольких направлениях. Известно,
что использование гасителя, настроенного на частоту возмущающей силы, позволяет снизить
движение тела с одной степенью свободы на этой частоте и снизить уровень вибраций на близких
к ней частотах [15–17].

В настоящей работе рассматривается задача о снижении уровня вибраций на лапах электри-
ческих машин с помощью динамических гасителей колебаний.

1. Методы

1.1. Постановка задачи и основные соотношения. Для теоретического исследования
вопроса об уменьшении уровня вибраций на лапах электромашины выберем следующую рас-
четную схему. Корпус и лапы электромашины считаем достаточно жесткими, пренебрегаем
податливостью ротора и подшипников, а также гироскопическим эффектом ротора, то есть будем
представлять электромашину в виде подамортизированного твердого тела с шестью степенями сво-
боды. На корпусе электромашины установим динамические гасители с осями чувствительности,
направленными по осям координат, связанным с телом (рис. 1).

Рассмотрим малые колебания системы без трения относительно положения статическо-
го равновесия. В качестве независимых координат выберем ξ0, η0, ζ0 — абсолютные переме-
щения точки 𝐺 тела, взятой за полюс, три угла 3,ψ, θ последовательных поворотов твер-
дого тела около осей 𝐺𝑥1 , 𝐺𝑦2 , 𝐺𝑧3 и ξ𝑙, η𝑗 , ζ𝑘 — абсолютные перемещения масс гасителей
(см. рис. 1). Характеристикой виброизолятора называется зависимость его реакции от удлинений
△𝑙𝑙 (𝑙=1, 2, ..., 𝑁) деформируемого элемента. Деформируемый элемент считается безмассовым.

Рис. 1. Твердое тело с тремя степенями свободы

Fig. 1. Rigid body with three degrees of freedom
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Связь динамической жесткости и удлинение деформируемого элемента удовлетворяет следующей
интегральной зависимости [18, 19]:

𝑐𝑛3(𝑡) = 𝑐0𝑛

[︂
3(𝑡)−

∫︁ 𝑡

−∞
𝑅𝑐𝑛(𝑡− τ)3(τ)𝑑τ

]︂
(1)

(𝑐𝑛 — операторный модуль упругости, 3(𝑡) — произвольная функция времени, 𝑅𝑐𝑛(𝑡 − τ) —
ядро релаксации, 𝑐0𝑛 — мгновенной модуль упругости), а также физическим соотношениям для
деформируемых безмассовых элементов нулевого объема [18, 19]:

𝐹𝑒 = −𝑐𝑒△𝑒 = −𝑐𝑒 [1− Γ𝑐𝑒(ω𝑅)− 𝑖Γ𝑠𝑒(ω𝑅)]△𝑒,

где

Γ𝑐𝑒(ω𝑅) =
∫︁ ∞

0
𝑅λ,𝑚(τ) · cosωτ𝑑τ; Γ𝑠𝑒(ω𝑅) =

∫︁ ∞

0
𝑅λ,𝑚(τ) · sinωτ𝑑τ,

𝐹𝑒 — усилие в 𝑖-м сосредоточенном элементе, △𝑒 — удлинение этого элемента. Далее применены
следующие обозначения: 𝐸 — мгновенный модуль упругости, 𝐴,α и β — безразмерные параметры.
Используя для вывода уравнений движения принцип Даламбера, получим следующую систему
уравнений:(︂

𝑀0 +
𝑛2∑︀
1
𝑚𝑗 +

𝑛3∑︀
1
𝑚𝑘

)︂
ξ̈0 +

(︂
𝑀0𝑧𝑜𝑦𝑡 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑗𝑧𝑗 +

𝑛3∑︀
1
𝑚𝑘𝑧𝑘

)︂
ψ̈−

−
(︂
𝑀0𝑌𝑜𝑦𝑡 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑗𝑌𝑗 +

𝑛3∑︀
1
𝑚𝑘𝑌𝑘

)︂
θ̈+

𝑟1∑︀
1
𝑐𝑙 (ξ0 − 𝑌𝑎𝑙θ+ 𝑧𝑎𝑙ψ)+

+
𝑛1∑︀
1
𝑘𝑙 (ξ0 − 𝑌𝑙θ+ 𝑧𝑙ψ− ξ𝑙) =

𝑠1∑︀
1
𝐹𝑙 sin(𝑝𝑙𝑡+ ν𝑙),(︂

𝑀0 +
𝑛2∑︀
1
𝑚𝑙 +

𝑛3∑︀
1
𝑚𝑙

)︂
η̈0 +

(︂
𝑀0𝑥𝑜𝑦𝑡 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑙𝑥𝑙 +

𝑛3∑︀
1
𝑚𝑘𝑥𝑘

)︂
θ−

−
(︂
𝑀0𝑧𝑜𝑦𝑡 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑙𝑧𝑙 +

𝑛3∑︀
1
𝑚𝑘𝑧𝑘

)︂
3̈+

𝑛1∑︀
1
𝑐𝑗 (η0 + 𝑥𝑎𝑗θ− 𝑧𝑎𝑗3)+

+
𝑛1∑︀
1
𝑘𝑗 (η0 + 𝑥𝑗θ− 𝑧𝑗3− η𝑗) =

𝑠2∑︀
1
𝐹𝑙 sin(𝑝𝑙𝑡+ ν𝑙),(︂

𝑀0 +
𝑛2∑︀
1
𝑚𝑗 +

𝑛3∑︀
1
𝑚𝑘

)︂
ξ̈0 +

(︂
𝑀0𝑧𝑜𝑦𝑡 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑗𝑧𝑗 +

𝑛3∑︀
1
𝑚𝑘𝑧𝑘

)︂
ψ̈−

−
(︂
𝑀0𝑌𝑜𝑦𝑡 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑗𝑌𝑗 +

𝑛3∑︀
1
𝑚𝑘𝑌𝑘

)︂
θ̈+

𝑛1∑︀
1
𝑐𝑙 (ξ0 − 𝑌𝑎𝑙θ+ 𝑧𝑎𝑙ψ)+

+
𝑛1∑︀
1
𝑘𝑙 (ξ0 − 𝑌𝑙θ+ 𝑧𝑙ψ− ξ𝑙) =

𝑠1∑︀
1
𝐹𝑙 sin(𝑝𝑙𝑡+ ν𝑙),[︁

𝐽0𝑥 +
𝑛1∑︀
1
𝑚𝑙(𝑌

2
𝑙 + 𝑧2𝑙 ) +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑗𝑌

2
𝑗 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑘𝑧

2
𝑘

]︁
3̈−

[︁
𝐽0𝑥𝑦 +

𝑛1∑︀
1
𝑚𝑙𝑥𝑙𝑦𝑙 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑗𝑥𝑗𝑦𝑗

]︁
ψ̈−

−
[︁
𝐽0𝑥𝑧 +

𝑛1∑︀
1
𝑚𝑙𝑥𝑙𝑧𝑙 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑘𝑥𝑘𝑧𝑘

]︁
θ̈+

[︁
𝑀0𝑌0𝑦𝑡 +

𝑛1∑︀
1
𝑚𝑙𝑌𝑙 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑗𝑌𝑗

]︁
ζ̈0−

−
[︁
𝑀0𝑧0𝑦𝑡 +

𝑛1∑︀
1
𝑚𝑙𝑧𝑙 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑘𝑥𝑘

]︁
η̈0 + 𝑐𝑥3−

−
𝑟2∑︀
1
𝑐𝑗(η0 + 𝑥𝑎𝑗θ− 𝑧𝑎𝑗3)𝑧α𝑗 +

𝑟3∑︀
1
𝑐𝑘(ζ0 − 𝑥𝑎𝑘θ+ 𝑌α𝑘3)𝑌𝑎𝑘 −

𝑛2∑︀
1
𝑘𝑗(η0 + 𝑥𝑗θ− 𝑧𝑗3− η𝑗)𝑧𝑗−

−
𝑛3∑︀
1
𝑘𝑘(ζ0 + 𝑥𝑘ψ− 𝑌𝑘3− ζ𝑗)𝑌𝑘 = 𝑀𝑥 −

𝑠2∑︀
1
𝐹𝑗𝑧𝐹𝑗 sin(ω𝑗𝑡+ ν𝑗) +

𝑠2∑︀
1
𝐹𝑘𝑌𝐹𝑗 sin(𝑝𝑘𝑡+ ν𝑘),
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[︁
𝐽𝑐𝑦 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑗(𝑥

2
𝑗 + 𝑧2𝑗 ) +

𝑛1∑︀
1
𝑚𝑙𝑥

2
𝑙 +

𝑛3∑︀
1
𝑚𝑘𝑧

2
𝑘

]︁
ψ̈−

[︁
𝐽0𝑦𝑧 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑗𝑧𝑗𝑌𝑗 +

𝑛3∑︀
1
𝑚𝑘𝑌𝑘𝑧𝑘

]︁
θ̈−

−
[︁
𝐽0𝑥𝑦 +

𝑛1∑︀
1
𝑚𝑙𝑌𝑙𝑧𝑙 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑗𝑧𝑗𝑌𝑗

]︁
3̈+

[︁
𝑀0𝑧0𝑦𝑡 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑗𝑧𝑗 +

𝑛3∑︀
1
𝑚𝑘𝑧𝑘

]︁
ξ̈0−

−
[︁
𝑀0𝑋0𝑦𝑡 +

𝑛1∑︀
1
𝑚𝑙𝑥𝑙 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑗𝑥𝑗

]︁
ζ̈0 + 𝑐𝑦ψ−

−
𝑟3∑︀
1
𝑐𝑘(ζ0 + 𝑥𝑎𝑘ψ− 𝑌𝑎𝑗3)𝑥𝑎𝑘 +

𝑟2∑︀
1
𝑐𝑖(ξ0 − 𝑌𝑎𝑖θ+ 𝑧𝑎𝑖ψ)𝑧𝑎𝑖 −

𝑛3∑︀
1
𝑘𝑘(ζ0 + 𝑌𝑘3− 𝑧𝑗3− ζ𝑘)𝑥𝑘−

−
𝑛2∑︀
1
𝑘𝑙(ξ0 − 𝑌𝑙θ+ 𝑧𝑙ψ− ξ𝑙)𝑧𝑖 = 𝑀𝑦 +

𝑠1∑︀
1
𝐹𝑙𝑧𝑙 sin(𝑝𝑙𝑡+ ν𝑙)−

𝑠3∑︀
1
𝐹𝑘𝑌𝐹𝑘 sin(𝑝𝑘𝑡+ ν𝑘),(︂

𝑀0𝑥𝑦𝑡 +
𝑛1∑︀
1
𝑚𝑙𝑥𝑙 +

𝑛3∑︀
1
𝑚𝑘𝑥𝑘

)︂
η̈0 −

(︂
𝑀0𝑌𝑜𝑦𝑡 +

𝑛2∑︀
1
𝑚𝑗𝑌𝑗 +

𝑛3∑︀
1
𝑚𝑘𝑌𝑘

)︂
ξ̈0 + 𝑐𝑧θ−

−
𝑟1∑︀
1
𝑐𝑙(ξ0 + 𝑧𝑎𝑙ψ− 𝑌𝑎𝑙θ)𝑌𝑎𝑙 +

𝑟2∑︀
1
𝑐𝑗(η0 + 𝑥𝑎𝑗θ− 𝑧𝑎𝑗3)𝑥𝑎𝑗 −

𝑛1∑︀
1
𝑘𝑙(ξ0 − 𝑌𝑙θ+ 𝑧𝑙ψ− ξ𝑙)𝑌𝑙+

+
𝑛2∑︀
1
𝑘𝑗η0 + 𝑥𝑗θ− 𝑧𝑗3− η𝑗)𝑥𝑗 = 𝑀𝑧 +

𝑠2∑︀
1
𝐹𝑗𝑥𝐹𝑗 sin(𝑝𝑗𝑡+ ν𝑗)−

𝑠1∑︀
1
𝐹𝑙𝑥𝐹𝑙 sin(𝑝𝑙𝑡+ ν𝑙),⎧⎪⎪⎨⎪⎪⎩

𝑚𝑙ξ̈𝑙 − 𝑘𝑙(ξ0 − 𝑌𝑙θ+ 𝑧𝑙ψ− ξ𝑙) = 0 1 ⩽ 𝑖 ⩽ 𝑛1,

𝑚𝑗 η̈𝑗 − 𝑘𝑗(η0 − 𝑥𝑗θ− 𝑧𝑗3− η𝑙) = 0 1 ⩽ 𝑗 ⩽ 𝑛2,

𝑚𝑘ζ̈𝑘 − 𝑘𝑘(ζ0 − 𝑥𝑘ψ+ 𝑌𝑘3− ζ𝑘) = 0 1 ⩽ 𝑘 ⩽ 𝑛3.

(2)

При выводе использованы обозначения: 𝐺𝑥𝑦𝑧 — система координат, жестко связанная с телом;
𝑙, 𝑗, 𝑘 — индексы, показывающие, что элемент, сила, момент и т. п. работает или действует в
направлении осей 𝐺𝑥, 𝐺𝑦, 𝐺𝑧 , соответственно; 𝑀0,𝑚𝑗 ,𝑚𝑘,𝑚𝑙 — массы твердого тела и гаси-
телей, соответственно; 𝐽𝑜𝑥𝐽𝑜𝑦𝐽𝑜𝑧𝐽𝑜𝑥𝑦𝐽𝑜𝑧𝑥𝐽𝑜𝑦𝑧 — моменты инерции твердого тела относительно
системы координат 𝐺𝑥𝑦𝑧; 𝑥𝑜𝑦𝑡, 𝑌𝑜𝑦𝑡, 𝑧𝑜𝑦𝑡 — координаты центра тяжести твердого тела без учета
масс гасителей в системе координат 𝐺𝑥𝑦𝑧; 𝑥𝑙, 𝑌𝑙, ..., 𝑌𝑘, 𝑧𝑘 — координаты масс гасителей в по-
ложении статического равновесия в системе координат; 𝑥𝑎𝑙, 𝑌𝑎𝑙, ..., 𝑌𝑎𝑘, 𝑧𝑎𝑘 — координаты точек
прикрепления пружин к твердому телу в системе координат; 𝑥𝐹𝑙, 𝑌𝐹𝑙, ..., 𝑌𝐹𝑘, 𝑧𝐹𝑘 — координаты
точек приложения внешних сил в системе координат 𝐺𝑥𝑦𝑧; 𝑐𝑙, 𝑐𝑗 , 𝑐𝑘 — операторные коэффициенты
жесткости пружин, на которые подвешено тело, определяемые по зависимости (1); 𝑘𝑙, 𝑘𝑗 , 𝑘𝑘 —
операторные коэффициенты жесткости пружин в гасителях, которые определяются по зависимо-
сти (1); 𝑐𝑥, 𝑐𝑦, 𝑐𝑧 — операторные коэффициенты жесткости пружин на кручение, расположенных по
осям 𝐺𝑥, 𝐺𝑦, 𝐺𝑧 , соответственно, которые определяются по зависимости (1); 𝐹𝑗 , 𝐹𝑘, 𝐹𝑙 — ампли-
туды внешних возмущающих сил, приложенных к телу; 𝑝𝑗 , 𝑝𝑘, 𝑝𝑙 — частоты и фаза внешних сил;
ν𝑗 , ν𝑘, ν𝑙 — фазы внешних сил; 𝑛1, 𝑛2, 𝑛3 — число гасителей по каждому направлению; 𝑟1, 𝑟2, 𝑟3 —
число пружин, поддерживающих тело; 𝑀𝑥,𝑀𝑦,𝑀𝑧 — внешние моменты, действующие на тело;
𝑠1, 𝑠2, 𝑠3 — число внешних сил; ω𝑗 ,ω𝑘,ω𝑙 — собственные частоты.

Уравнения движения (2) выведены с использованием принципа Даламбера, возможных пере-
мещений, а также с помощью уравнений Лагранжа 2-го рода доказана идентичность полученных
систем.

Как показывают эксперименты, основными колебаниями машины являются вертикальные
перемещения лап, поэтому составим упрощенную систему уравнений движения твердого тела с
гасителями. Рассмотрим только те степени свободы движения тела, которые дают вертикальные
перемещения его точкам. Такими движениями будут перемещение полюса тела по оси 𝐺𝑥 – ξ0,
и его вращение относительно осей 𝐺𝑦 и 𝐺𝑧 –ψ и θ, соответственно.

Считаем, что на твердое тело установлены 𝑁1 динамических гасителей с осями чувстви-
тельности, параллельными оси 𝐺𝑥. Начало координат поместим в центре тяжести твердого тела,
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а оси координат направим по главным осям инерции тела. Тогда уравнения движения примут вид

𝑀0ξ̈0 +
𝑟1∑︀
1
𝑐𝑙 (ξ0 − 𝑌𝑎𝑙θ+ 𝑧𝑎𝑙ψ) +

𝑛1∑︀
1
𝑘𝑙 (ξ0 − 𝑌𝑙θ+ 𝑧𝑙ψ− ξ𝑙) =

𝑠1∑︀
1
𝐹1𝑙𝑒

−𝑖𝑝𝑙𝑡,

𝐽𝑜𝑦ψ̈+
𝑟1∑︀
1
𝑐𝑙 (ξ0 − 𝑌𝑎𝑙θ+ 𝑧𝑎𝑙ψ) 𝑧𝑎𝑖 +

𝑛1∑︀
1
𝑘𝑙 (ξ0 − 𝑌𝑙θ+ 𝑧𝑙ψ− ξ𝑙) 𝑧𝑙 =

𝑠1∑︀
1
𝐹2𝑙𝑧𝐹𝑙𝑒

−𝑖𝑝𝑙𝑡,

𝐽𝑜𝑧θ̈+
𝑟1∑︀
1
𝑐𝑙 (ξ0 − 𝑌𝑎𝑙θ+ 𝑧𝑎𝑙ψ)𝑌𝑎𝑙 −

𝑛1∑︀
1
𝑘𝑙 (ξ0 − 𝑌𝑙θ+ 𝑧𝑙ψ− ξ𝑙)𝑌𝑙 = −

𝑠1∑︀
1
𝐹3𝑙𝑌𝐹𝑙𝑒

−𝑖𝑝𝑙𝑡,

𝑚𝑙ξ̈𝑙 − 𝑘𝑙 (ξ0 − 𝑌𝑙θ+ 𝑧𝑙ψ− ξ𝑙) = 0, 1 ⩽ 𝑙 ⩽ 𝑛1,

(3)

где 𝐹1𝑙 = 𝐹𝑙𝑒
𝑖31 , 𝐹2𝑙 = 𝐹𝑙𝑒

𝑖32 , 𝐹3𝑙 = 𝐹𝑙𝑒
𝑖33 , 31, 32, 33 — сдвиги фаз внешних нагрузок.

Аналогичном образом учитывается сдвиг фаз элементов механической системы.

1.2. Методы решения. Предположим, что на твердое тело действует возмущающая сила
𝐹0𝑙𝑒

−𝑖31 , 𝑙 = 1, 2, ..., 𝐿, где 𝐿 — количество внешних нагрузок.
Если интегральный член

𝑐𝑛[3(𝑡)] = 𝑐0𝑛

[︂
3(𝑡)−

∫︁ 𝑡

0
𝑅𝑐𝑛(𝑡− τ)3(τ)𝑑τ

]︂
, 𝑛 = (𝑖, 𝑗, 𝑘) (4)

дан на конечном отрезке [0, 𝑡], тогда рассматриваются собственные колебания механической
системы (1). Принимаем интегральный член в (4) малым, тогда 3(𝑡) = ψ(𝑡)𝑒−𝑖ω𝑅𝑡, где ψ(𝑡) —
медленно меняющаяся функция времени, ω𝑅 — действительная частота. Заменим соотношения (4)
приближенными, вида [19, 20]

𝑐𝑛[3] = 𝑐0𝑗
[︀
1− Γ𝑐𝑗(ω𝑅)− 𝑖Γ𝑠𝑗(ω𝑅)

]︀
[3], (5)

где

Γ𝑐𝑛(ω𝑅) =
∫︁ ∞

0
𝑅𝑛(τ) · cosω𝑅τ𝑑τ; Γ𝑠𝑛(ω𝑅) =

∫︁ ∞

0
𝑅𝑛(τ) · sinω𝑅τ𝑑τ,

косинус и синус — образы Фурье ядра релаксации материала. В качестве примера вязкоупру-
гого материала примем трехпараметрическое ядро релаксации Ржаницына–Колтунова: 𝑅𝑛(𝑡) =
= 𝐴𝑛𝑒

−β𝑛𝑡/𝑡1−α𝑗𝑛 . На функцию влияния 𝑅𝑛(𝑡− τ) накладываются обычные требования интегри-
руемости, непрерывности (кроме 𝑡 = τ) знако-определенности и монотонности:

𝑅 > 0,
𝑑𝑅(𝑡)

𝑑𝑡
⩽ 0, 0 <

∫︁ ∞

0
𝑅(𝑡)𝑑𝑡 < 1.

При решении задачи на собственные колебания внешние нагрузки отсутствуют и определя-
ются собственные частоты при заданных значениях физико-механических и геометрических
параметров.

Если есть вибрационные воздействия на тело, тогда задаются резонансные частоты и
строятся амплитудно-частотные характеристики различных точек механической системы.

Решение задачи вынужденных колебаний будем искать в виде:⎛⎜⎜⎝
ξ0
ψ
θ
ξ𝑙

⎞⎟⎟⎠ =

⎛⎜⎜⎝
Σ0
Ψ
Θ
Σ𝑙

⎞⎟⎟⎠ 𝑒−ω𝑡, (6)

где ω — заданная действительная величина. А при решении задачи собственных колебаний
ω = ω𝑅 + 𝑖ω𝐼 — комплексная неизвестная величина (частота), которую требуется определить.
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Подставляя (6) в систему (2) и исключая Σ𝑖, получим алгебраическую систему из трех урав-
нений относительно трех амплитуд колебаний Σ0,Ψ,Θ. Абсолютное перемещение произвольной
точки тела с координатами 𝑌𝐵 и 𝑧𝐵 дается выражением

ξ = ξ0 + 𝑧𝐵Ψ− 𝑌𝐵Θ = [Σ0 + 𝑧𝐵Ψ− 𝑌𝐵Θ] 𝑒
−ω𝑡 = Σ𝑒−ω𝑡.

Можно показать, что каждый гаситель при настройке его на частоту возмущающей силы
воздействует на ту точку твердого тела, на которой он установлен. Следовательно, для тела с
тремя степенями свободы на частоте настройки необходимо, в общем случае, иметь три гасителя,
не расположенных на одной прямой.

Для вычисления амплитудно-частотных характеристик был использован программный
комплекс «MAPLE-18» [19, 20]. Составленный алгоритм позволяет производить вычисления
для различных сил дисбаланса углов между ними в разных плоскостях, масс гасителей и их
местоположения, настроек гасителей и вязкоупругих свойств вязкоупругого элемента.

2. Результаты и обсуждения

Вязкоупругие свойства материала описываются с помощью трехпараметрического ядра
релаксации [21–23]:

𝑅𝑐𝑗(𝑡) = 𝑅𝑐𝑙(𝑡) = 𝑅𝑐𝑘(𝑡) = 𝐴𝑝𝑒
−β𝑝𝑡/𝑡1−α𝑝 ,

𝑅𝑘𝑗(𝑡) = 𝑅𝑘𝑙(𝑡) = 𝑅𝑘𝑘(𝑡) = 𝐴𝑔𝑒
−β𝑔𝑡/𝑡1−α𝑔 .

Подход к оптимизации параметров для гасителя с вязким трением отличается от случая гасителя
без демпфирования. Для получения оптимальных параметров гасителя в работах [24, 25] исполь-
зованы свойства линейной системы с одним гасителем. Выяснено, что один гаситель эффективен
для механической системы с одной степенью свободы.

Исследованы амплитуды перемещений центра масс тела с тремя степенями свободы в
зависимости от частоты. Результаты получены в безразмерных параметрах с учетом и без учета
гасителя. Для расчета был выбран случай четырех гасителей, установленных на лапах, 𝐴𝑝 = 0.01,
β𝑝 = 0.05, α𝑝 = 0.1 𝐴𝑔 = 0.001, β𝑔 = 0.025, α𝑔 = 0.05.

𝑌𝑔𝑙 =
𝑌𝑙
𝑌01

, 𝑍𝑔𝑙 =
𝑧𝑙
𝑧01

, η𝑚𝑙 =
𝑚𝑙

𝑀0
, η𝑘𝑙 =

𝑘𝑙
𝑐1
, 𝑐1 = 𝑐2,

η𝑚𝑖 = 0.025, η𝑘𝑖 = 0.65, 𝑌𝑔𝑖 = 1, 𝑍𝑔𝑖 = 1.

На рис. 2 приведены амплитудно-частотные характеристики перемещений центра масс основной
массы без гасителей и с гасителями. Видно, что четыре гасителя, установленные на лапах,
эффективно снижают амплитуды перемещений.

Рис. 2. Изменение амплитуды смещений центра масс основного тела в зависимости от частоты (пунктирная кривая —
без гасителей, сплошная — с гасителями)

Fig. 2. Amplitude-frequency characteristics of displacements of the center of mass of the main mass (dotted curve — without
absorbers and solid — with absorbers)
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Рис. 3. Изменение амплитуды смещений центра масс основного тела в зависимости от частоты (с одномассовым
гасителем — 1; с двухмассовым гасителем — 2)

Fig. 3. The amplitude-frequency characteristics of the displacements of the center of mass of the main mass (1 — with one-mass
absorber, 2 — with two-mass absorber)

На рис. 3 приведена амплитуды колебаний главной массы при прохождении через резонанс
1 — с одномассовым гасителем, и 2 — с двухмассовым гасителем. Установлено, что двухмассовый
гаситель на 10–15% эффективнее одномассового гасителя.

Расчеты конкретного примера производились для тела весом 350 кг. Для расчета был выбран
случай четырех гасителей весом по 9 кг каждый, установленных на лапах, 𝐴𝑝 = 0.01, β𝑝 = 0.05,
α𝑝 = 0.1 𝐴𝑔 = 0.001, β𝑔 = 0.025, α𝑔 = 0.05, 𝑐01 = 𝑐02 = 2510 Н/м, 𝑘01 = 𝑘02 = 𝑘03 = 1500 Н/м.

На рис. 4 представлены результаты расчета амплитудно-частотной характеристики в деци-
белах для твердого тела без гасителей (пунктирная кривая) и с гасителями (сплошная и штрих-
пунктирная кривая). По оси ординат отложен уровень вибраций в децибелах 𝑊db = 20 lg(𝑤/𝑤0),
где 𝑤 — ускорение точки тела, 𝑤0 = 2.8 · 10−4 м/с. По оси абсцисс отложена относительная
частота возмущающей силы ω01 = ω/Ω1, где ω — частота возмущающей силы, Ω1 — частота
вертикальных колебаний твердого тела на амортизаторах (Ω1 = 18.79 Гц).

При заданном уровне сил от дисбаланса ротора 𝐹01 = 0.756 кг и 𝐹02 = 0.767 кг уровень
вибраций в районе частоты ω = 50 Гц (ω01 = 2.66) оказался равным 45.5 дБ, что близко к
предельно допустимому уровню в 46 дБ.

Рис. 4. Амплитудно-частотные характеристики твердого тела с тремя степенями свободы: без гасителей (пунктирная
кривая) и с гасителями (сплошная)

Fig. 4. Amplitude-frequency characteristics of a rigid body with three degrees of freedom: dashed curve — without absorbers
and solid curve — with absorbers
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Заключение

По результатам исследований сделаны следующие выводы:

� частота вращательного движения ротора-преобразователя колеблется в пределах от 48 до
51.25 Гц (2.55 ⩽ ω01 ⩽ 2.73);

� при настройке гасителя на частоту 50 Гц уровень вибраций снижается до 37.5 дБ на левом
конце интервала и до 42.5 дБ на правом конце интервала;

� на частоте 50 Гц, как это и следует из теории, лапы не колеблются;
� при настройке гасителей на частоту 51.5 Гц максимальный уровень вибраций не превосходит

40 дБ;
� оптимальная настройка гасителей находится в районе 50.6...50.7 Гц;
� установлено, что двухмассовый гаситель на 10–15% эффективнее одномассового гасителя.
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