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Розглянуто методи розрахунку та оптимізації вібраційних процесів у колісних ма-
шинах. Запропоновано нову математичну модель для зменшення рівнів вібрації платформи 
водія за допомогою демпфуючих шаруватих плит та динамічних поглиначів коливань.  

 

The paper deals with the methods of calculation and optimization of vibration processes 
in wheel machines. A new mathematical model for the driver platform vibration level 
deсreasing by means of damping layered plate and dynamic vibration absorbers is proposed. 
 
Вступ. Розглянуто пасивні віброзахисні пристрої, що складаються з пластинчастого елементу – 

основи платформи та приєднаних динамічних гасників коливань для віброзахисту від збурень, що 
діють на платформу. Така платформа може застосовуватися як основа кабіни  вібронавантажених 
дорожніх, гірничих машин, в автобусах з низькою підлогою, у схемах амортизації приладів. 
Останнім часом поширеними є конструкції з шаруватих композитних матеріалів у сучасному 
машинобудуванні і, особливо, в транспорті, в авіакосмічній промисловості. Враховуючи їх малу 
вагу і високу міцність, вони все частіше використовуються в цивільному будівництві, дорожньому 
транспорті і машинобудуванні. Швидке зростання промислового використання цих конструкцій 
вимагало розвитку нових аналітичних і числових інструментів, застосовних для аналізу і 
дослідження їхньої механічної поведінки.   

 

Огляд джерел. Щоб моделювати композитні шаруваті пластини, важливо мати ефективну 
загальну теорію, щоб точно оцінити ефекти поперечних зсувних напружень на роботу пластини. 
Давно відомо, що вищого порядку теорії  шаруватих пластин можуть бути ефективним інстру-
ментом розв’язання для того, щоб точно передбачити поведінку деформації композитних тонких 
пластин, підданих згинним навантаженням. Відомо, що теорії вищого порядку, які враховують 
поперечний зсув і поперечні нормальні напруги, взагалі забезпечують розумний компроміс між 
точністю і простотою, хоча вони зазвичай зв'язуються з граничними умовами вищого рангу, які 
важко інтерпретувати у практичних технічних додатках. У [1–7] наведено приклади розрахунку, 
оптимізації та ідентифікації параметрів тришарових композитних пластин з наповнювачем. 
Динамічні гасники коливань (ДГК) широко застосовуються в транспортних процесах [8–13]. Вони 
можуть застосовуються для зменшення рівнів вібрації і шуму в кабінах транспортних засобів. 
Джерелами цих збурень можуть бути як процес взаємодії коліс з дорогою, так і внутрішні джерела: 
двигуни, трансмісії і віброзбудники (наприклад, вібратор у вібраційному дорожньому катку). ДГК 
застосовуються також для зменшення вібронавантаженості конструкцій транспортних засобів, 
зменшення шуму при пересуванні машин і роботі спеціальних транспортних засобів.   

 

Постановка проблеми. Метою є розроблення конденсованих розрахункових схем для 
визначення динамічних характеристик платформи та оптимізації її віброзахисних властивостей у 
загальній моделі динаміки колісної машини. Для цього необхідно вирішити такі завдання: 
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1) отримання конденсованої розрахункової схеми шаруватої пластини шляхом приведення її 
до одношарової пластини Тимошенка з відповідними динамічними властивостями; 

2) знаходження основних динамічних характеристик (власних частот, власних форм 
коливань платформи разом з приєднаними до неї елементами; 

3) одержання та аналіз дискретно-континуальних моделей з врахуванням ДГК.  
Cхематичне зображення платформи (Р)  з ДГК (А) та приєднаними елементами (N) наведено 

на рис. 1.  

 

Рис. 1. Платформа (Р)  з ДГК (А) та приєднаними елементами (N) 

 
Конденсована схема шаруватої пластини. Для зменшення віброшумоактивності застосо-

вують конструкції з шаруватих  матеріалів (рис. 2).  
 

 
 
а  

б 
Рис. 2. Приклад шаруватого матеріалу типу МПМ (а);  

деталі клапанної кришки та картера двигуна з шаруватого матеріалу (б) 
 

 
Постановка задачі. Щоб моделювати композитні шаруваті пластини, важливо мати 

ефективну загальну теорію, щоб точно оцінити ефекти поперечних зсувних напружень на роботу 
пластини. Давно відомо, що вищого порядку теорії  шаруватих пластин можуть забезпечити 
ефективний інструмент передбачення поведінки деформації композитних тонких пластин, підданих 
згинним навантаженням. Відомо, що теорії вищого порядку, які враховують поперечні зсуви і 
поперечні напруження, забезпечують розумний компроміс між точністю і простотою, хоча вони 
зазвичай пов’язані з граничними умовами вищого рангу, які важко інтерпретувати в практичних 
технічних додатках.  

 

Асимптотичний підхід високого порядку. Різні кінематичні моделі механіки шаруватих 
композитних пластин розвинені у [1–7]. У [12, 13] розглянуто випадок симетричного деформування 
симетричного пакета (сандвіч). На практиці ці панелі бувають як симетричні, так і несиметричні. 
Представимо пластину як суму двох пластин: пластину з симетричними та асиметричними 
механічними властивостями відносно середньої площини. Аналогічно розіб’ємо напружено-
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деформований стан на симетричний (s) та асиметричний (a) для всього пакета. Розглянемо таку 
саму, як і у симетричному випадку, незалежну апроксимацію для шарів пакета: 
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основна апроксимація для всього пакета, 
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для кожного з N додаткових шарів. Вектор невідомих коефіцієнтів виберемо у такому вигляді: 
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Тобто спочатку розглянемо симетричні, а потім асиметричні складові. Підставляючи (1, 2) до 

варіаційного рівняння, отримуємо систему алгебраїчних рівнянь fUA =][  [12, 13].  
 

Частотна залежна жорсткість та демпфування. Розглянемо частотно залежні характерис-
тики шаруватих пластин [14, 15]. На рис. 3 для різної жорсткості шарів наведене  частотно залежне 
відношення жорсткостей E/Es тришарової симетричної балки та балки Ейлера зі згинною жорст-

кістю ( ) dzzzEEI
H
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22

siiS ffEE = . Тут if  – обчислені власні 

частоти ( ) ,...694.4,875.1,12 21
22

2 =α=ααρπ= LgEf iSHiS  – відомі частоти консольної балки 

Ейлера. Розглядаються випадки, коли граничні шари у десять разів жорсткіші за внутрішні шари, 
однорідна балка та наповнювач, у десять разів жорсткіший. Розглянемо тепер вплив положення 
демпфуючого внутрішнього прошарку на демпфування в пакеті (несиметричний пакет) (рис.4). Тут 
Hf – товщина притискаючого жорсткого шару з нульовим демпфуванням. 

 
 

 
 

Рис. 3. Еквівалентна згинна  
жорсткість сандвіча 

 
Hf  

Рис. 4. Демпфування у тришаровій  
несиметричній пластині 
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Динамічні характеристики платформи водія з приєднаними елементами. Власні частоти 
та власні форми коливання платформи з приєднаними елементами доцільно отримувати на основі 
стандартних пакетів МСЕ, наприклад ANSYS, NASTRAN…. У цій роботі використано придбаний 
університетом для навчально-наукової мети пакет WinMachin. На рис. 5 наведено власні форми та і 
частоти коливань платформи водія дорожньої машини, отримані за допомогою WinMachin. 

 

 
 

Рис. 5, а. Перша форма згинальних коливань 
платформи (частота 45гц) 

 

 
 

Рис. 5, б. Друга форма згинальних коливань 
платформи (частота 62гц) 

 
Дискретно-континуальна модель платформи водія в колісній машині з врахуванням 

ДГК. При застосуванні ДГК для зменшення коливань конструкцій у середньому частотному 
діапазоні необхідно враховувати деформативність цієї конструкції. Адже робоча частота ДГК може 
наближатися до власних частот конструкції. У такому випадку треба розглянути загальнішу 
дискретно-континуальну розрахункову схему [8–12]. Розглянемо платформу водія як гнучку 
конструкцію з приєднаними ДГК. За варіаційним принципом Гамільтона–Остроградського отри-
маємо рівняння динамічної рівноваги:  

 

 
 

Рис. 6. Одночетвертна модель колісної машини  
з приєднаними ДГК 
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Вважаємо, що координатні функції ортонормовані. Тут розглядається лише одна 
континуальна форма коливань 1w , де 1ω  – перша власна частота, 

1Wm  – відповідний їй динамічний 

фактор. Ці величини знаходяться на основі попереднього підпункту.  
 

Оптимізація системи “машина – ДГК”. Найоптимальнішим розташуванням ДГК є 
приєднання тримасового ДГК (рис. 4) безпосередньо до платформи водія. Поодинокий ДГК, як 
показано у [9–11], має істотний недолік – наявність зони підсилення вібрації поруч з зоною 
вібропоглинання. Як і можна було спрогнозувати, оптимальним є приєднання ДГК безпосередньо 
до платформи водія з переміщенням мас у вертикальному напрямку. Для системи (4) написана 
програма (мовою Fortran) та отримано деякі залежності рівнів вібрації та величин вібропотоків. 
Демпфування задавалося в’язким, пропорційним жорсткості. У такому випадку на основі (4) при 
одночастотному режимі отримуємо системи звичайних алгебраїчних рівнянь  

[ ] [ ] FuKuM =+ω− 2                             (5) 

з комплексними коефіцієнтами. Вибиралися такі параметри: M1=300кГ, M2=600kГ,  
К1 = 1000кГ/см, К3=100кГ/см. Маси та пружні елементи ДГК вибиралися на основі алгоритмів 
оптимізації. Застосовувалися два алгоритми:  1) алгоритм візуалізації цільової функції оптимізації – 
рівня вібрації платформи за параметрами задачі; 2) генетичний алгоритм багатопараметричної 
оптимізації. Хоча перший алгоритм менш ефективний, однак він дає змогу проглянути зони зміни 
параметрів і, хоча в малопараметричній постановці, дослідити такий параметр, як робастність, 
тобто наявність достатнього околу позитивних значень віброзахисту в околі оптимальної точки.  
Нижче наведено (рис. 7)  приклад двопараметричної оптимізації (за частотами додаткових ДГК). 
Цільова функція при оптимізації задавалася так 

 ( )3211
max uFcil ff <ω<= .               (6) 

 

Оптимізація при невідомих динамічних характеристиках платформи. При невідомих 
динамічних характеристиках платформи, коли можлива присутність резонансних частот у заданому 
діапазоні,  цільова функція при оптимізації задавалася так  
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де u3 – рівень вібрації платформи, f1,f2 – границі частотного діапазону, P– вагова функції, 1ω  – 

перша власна частота. Параметри оптимізації: маси гасників  M4-M7  , пружини K4- K7 , коефіцієнти 
демпфування C4–C7  . На рис. 8 наведено оптимізовані АЧХ при різних значеннях власних частот 

Wf коливань платформи у діапазоні f1=40с-1 –  f2=60с-1 .   

На основі визначених оптимальних інтегральних оптимальних параметрів можна отримати 
оптимальні конструкції ДГК. 
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Рис. 7. Карта рівнів віброзахисту  

в околі робочої частоти 
 

 
 

Рис. 8. Оптимізація в заданому  
частотному діапазоні 

 
 

Висновки. Розроблені теоретичні моделі для динаміки і демпфування шаруватої структури.  
Динамічна поведінка балки визначається при врахуванні невеликої кількості параметрів. Отримано 
алгоритми приведення анізотропних шаруватих структур до одношарових ізотропних з еквівалент-
ними динамічними характеристиками. Ці спрощені моделі використані у розрахунку та оптимізації 
віброзахисних властивостей платформи водія з приєднаними ДГК у дискретно-континуальній 
моделі колісної машини.  
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