
ОРИГИНАЛЬНАЯ СТАТЬЯ 
 

 

2022. № 2 (74). С. 22–32 Современные технологии. Системный анализ. Моделирование 

22 © М.А. Дудаев, Д.В. Немитовская, А.Э. Верянская, 2022 

DOI 10.26731/1813-9108.2022.2(74).22-32 УДК 53.072.11 

Моделирование динамического поведения бруса при повторно-

переменных нагрузках в лабораторных условиях 

М.А. Дудаев, Д.В. Немитовская, А.Э. Верянская 
Иркутский государственный университет путей сообщения, г. Иркутск, Российская Федерация 

dudaev_ma@mail.ru 

Резюме 

В статье представлен процесс доработки стенда, позволяющего в лабораторных условиях проводить моделирование 

динамического нагружения бруса повторно-переменными нагрузками с изменяемой частотой. Частота нагружения уста-

новки регулируется, позволяя, таким образом, моделировать динамическое поведение бруса при изгибе на дорезонанс-

ном, резонансном и зарезонансном режимах. Для учета влияния распределенной массы балки на частоту собственных 

колебаний и амплитуду вынужденных колебаний проведено моделирование поведения установки методом конечных 

элементов; рассчитаны коэффициенты приведения массы балки к точке установки осциллятора. Доработанная кон-

струкция стенда позволяет тарировать установку в режиме статического нагружения непосредственно перед проведени-

ем эксперимента, что исключает влияние неподконтрольных параметров. Возбуждение установки осуществляется вра-

щением ротора шагового двигателя, что обеспечивает повышенную точность измерения частоты возбуждения, а также 

поддерживает ее постоянство. Поведение системы при статическом и динамическом нагружениях отслеживается изме-

рением деформаций в контрольном сечении с применением тензорезисторов и осциллографа, фиксирующего уровень 

сигнала с тензорезистров с течением времени. В работе рассмотрены принципиальные схемы драйвера осциллятора и 

усилителя сигнала с тензорезисторов. Принципиальная электронная схема драйвера шагового двигателя доработана 

модулем определения частоты вращения двигателя. Установка снабжена демпфирующим элементом, ограничивающим 

амплитуду колебаний в режимах, близких к резонансу; коэффициент демпфирования определяется в ходе предваритель-

ной тарировки по осциллограмме собственных затухающих колебаний. Для подбора эксцентрика, обеспечивающего 

требуемую величину неуравновешенности, проведен численный расчет методом конечных элементов, выявляющий 

допустимый диапазон дисбалансов по условию прочности и жесткости установки. 

Ключевые слова 
демпфирование, динамика, изгиб, колебания, метод конечных элементов, сопротивление материалов, резонанс, тензо-
метрирование, частотный отклик, электроника 

Для цитирования 
Дудаев М.А. Моделирование динамического поведения бруса при повторно-переменных нагрузках в лабораторных 

условиях / М.А. Дудаев, Д.В. Немитовская, А.Э. Верянская // Современные технологии. Системный анализ. Моделиро-

вание. – 2022. – № 2(74). – С. 22–32. – DOI 10.26731/1813-9108.2022.2(74).22-32. 

Информация о статье 
поступила в редакцию: 31.05.2022 г.; поступила после рецензирования: 2.06.2022 г.; принята к публикации: 3.06.2022 г. 

The bar dynamic behavior simulation by repeatable loading 

at the laboratory conditions 

M.A. Dudaev, D.V. Nemitovskaya, A.E. Veryanskaya
Irkutsk State Transport University, Irkutsk, the Russian Federation

dudaev_ma@mail.ru

Abstract 

The article deals with revision of the stand for modelling at the laboratory conditions of repeatable loads dynamic loading simula-

tion with various frequencies. Load frequency can be regulated, which allow to simulate of bar bend dynamic behavior at the 

subcritical, critical and supercritical modes. To take into account the influence of the distributed mass of the beam on the vibra-

tion eigenfrequency and the forced vibrations amplitude, the installation behavior was simulated by the finite element method; 

the beam mass coefficients of reduction to the oscillator installation point were calculated. Construction of stand allows calibrat-

ing it at the static load mode before experience that exclude influence uncontrollable parameters. Stand oscillates by rotor of the 

step motor that provides high accuracy of excitation frequency measurement and maintain it constant. The system behavior at 

static and dynamic loading is monitored by measuring the deformations at the control section using strain gauges and an oscillo-

scope that records the signal level from the resistive-strain sensors over time. The article deals with principal schemes of oscilla-

tor driver and resistive-strain sensor signal amplifier. The oscillator driver principal scheme has module of motor rotation fre-

quency measurement. The installation is equipped with a damping element that limits the oscillations amplitude at modes close to 
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resonance; the damping coefficient is determined during preliminary calibration using the oscillogram of natural damped vibra-

tions. To select an eccentric that provides the required value of imbalance, a numerical calculation was made using the finite 

element method, revealing the permissible range of imbalances in terms of the strength and rigidity of the installation. 
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damping, dynamics, bending, vibrations, finite element method, resistance of materials, resonance, strain gauging, frequency 

response, electronics 
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Введение 

Разделы механики твердого деформируе-

мого тела, такие как сопротивление материалов 

[1, 2], теория колебаний [3, 4], теория упруго-

сти [5, 6] были и остаются на сегодняшний день 

фундаментом при подготовке инженеров-

механиков, конструкторов, технологов, строи-

телей. При изучении таких дисциплин важное 

значение имеют лабораторные работы, которые 

позволяют моделировать физические процессы, 

протекающие при деформировании материалов, 

а также оценивать точность теоретических и 

эмпирических подходов к решению практиче-

ских задач. 

В рамках исследования рассматривается 

разработка лабораторной установки, предна-

значенной для моделирования и анализа дина-

мического поведения балки при вынужденных 

колебаниях, вызванных массивным осциллято-

ром [4]. 

Лабораторный стенд с контролируемыми 

по амплитуде и частоте возмущающей силы воз-

буждения параметрами позволяет определять: 

– частоты собственных колебаний;

– амплитуды напряжений, деформаций и

перемещений при заданной частоте возмущения, 

отличной от частоты собственных колебаний; 

– параметры демпфирования колебаний,

ограничивающих их амплитуду вблизи зоны 

резонанса. 

Указанные проблемы динамики позволя-

ют сформулировать следующие технические 

требования к проектируемой лабораторной 

установке: 

1. Установка должна содержать упругий

элемент (балку) возможно меньшей массы, ко-

торая располагается на жестком и массивном 

основании и массивном осцилляторе (двигатель 

с эксцентриком). 

2. Жесткость установки должна изме-

няться для получения различных частот соб-

ственных колебаний. 

3. Частота работы осциллятора должна из-

меняться для получения различных частот вы-

нужденных колебаний так, чтобы перекрывать 

весь диапазон частот собственных колебаний. 

4. Комплекс измерительных устройств

должен предоставлять возможность регистра-

ции частоты работы осциллятора и параметров 

динамического поведения с течением времени. 

5. При недостаточном естественном 

демпфировании колебаний установка должна 

быть снабжена амортизирующим устройством. 

Исходя из требований, предъявляемых к 

лабораторной установке, можно заключить, что 

комплекс работ по ее разработке и реализации 

подразумевает проектирование и изготовление 

механических устройств (крепления осцилля-

тора, эксцентрика, демпфера), электрических 

схем и устройств, управляющих работой ос-

циллятора и обеспечивающих регистрацию па-

раметров эксперимента, а также проведение 

инженерного анализа, позволяющего осу-

ществлять прогнозирование динамического по-

ведения установки в реальных условиях. 

Кроме перечисленных особенностей в 

статье рассмотрены калибровка установки и 

проведение пробного динамического экспери-

мента. 

Доработка базового стенда 

За основу для разработки принят стенд 

для определения перемещений при статическом 

приложении сосредоточенной силы [7]. Кон-

структивно базовый стенд представляет собой 
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стальную балку, консольно закрепленную на 

массивное литое основание, установленное на 

опоры (рис. 1). 

Для доработки стенда на него устанавли-

вается осциллятор, представляющий из себя 

шаговый двигатель ШД-5Д1МУ3, узел крепле-

ния (рис. 2), эксцентрик и демпфер. Выбор в 

пользу шагового двигателя сделан ввиду стро-

гого соответствия частоты управляющих им-

пульсов и частоты вращения, что упрощает 

конструкцию тахометра, позволяющего кон-

тролировать эту частоту. Узел крепления пред-

ставляет собой направляющую, способную пе-

ремещаться вдоль балки, соединенную сваркой 

со стальной плитой, к которой изогнутыми 

шпильками прикрепляется двигатель. Для фик-

сации узла крепления в нужном положении в 

нижней части направляющей предусмотрено 

резьбовое отверстие, в которое ввинчивается 

изогнутая шпилька. Каждый эксцентрик пред-

ставляет собой кронштейн с радиально уста-

новленным болтом и контровочной гайкой (его 

расчет и рисунок приводится в предпоследнем 

разделе). 

В лабораторных условиях были проведе-

ны измерения параметров рабочих частей уста-

новки: размеры балки (L×b×h): 670×50×9 мм; 

масса балки mб = 2,38 кг; материал – сталь 45, 

модуль Юнга E = 210 ГПа; масса осциллятора в 

сборе mо = 3,18 кг. 

Рис. 2. Кронштейн осциллятора 

Fig. 2. Oscillator bracket 

Поскольку сосредоточенная масса осцил-

лятора соизмерима с распределенной массой 

балки, система содержит бесконечное число 

степеней свободы [4]. Решение уравнения ди-

намики для этого случая оказывается достаточ-

но сложным и зачастую в курсе сопротивления 

материалов не рассматривается. При использо-

вании зависимостей для систем с одной степе-

нью свободы предлагается вместо массы ос-

циллятора использовать условную приведен-

ную массу: 

mпр = m0 + kпр∙mб  (1) 

Рис. 1. Исходная установка 

Fig. 1. Base installation 
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где kпр – коэффициент приведения массы балки 

к точке установки осциллятора. 

При этом под приведенной принимается 

такая масса условного груза, образующего си-

стему с одной степенью свободы, аналогичную 

заданной по жесткости, при которой частота и 

форма колебаний близка к частоте и форме ко-

лебаний реальной системы. Для системы с из-

вестной круговой частотой собственных коле-

баний p приведенная масса, определяемая из 

выражения [4]: 

прm

k
p  ,   (2) 

где k – жесткость балки, Н/м. 

Из справочника по сопротивлению мате-

риалов [8] жесткость консольной балки: 

3

3

l

EJ
k x ;

где Jx – осевой момент инерции сечения. При 

указанной на рис. 1 форме и размерах сечения 

Jx = 3037,5 мм
4
.

Для определения собственных частот ко-

лебаний реальной установки используется моде-

лирование методом конечных элементов (МКЭ) 

[9, 10], в ходе которого получен диапазон реаль-

ных собственных частот колебаний системы при 

разных положениях осциллятора, а на основании 

выражений (1) и (2) соответственно вычислена 

приведенная масса груза и коэффициент приве-

дения массы балки. Моделирование балки вы-

полнено с применением специального элемента 

Тимошенко [11], учитывающего дополнитель-

ную податливость сдвига. Результаты расчета 

приведены в табл. 1. 

Таблица 1. Расчетные характеристики системы 

Table 1. Estimated system characteristics 

l, мм f, Гц p, с
–1

 mпр, 10
-3

 т k, Н/мм kпр 

200 15,93 100,06 23,89 239,2 8,703 

250 15,03 94,39 13,74 122,5 4,439 

300 13,87 87,12 9,34 70,9 2,588 

350 12,61 79,18 7,12 44,6 1,655 

400 11,37 71,39 5,87 29,9 1,129 

450 10,22 64,19 5,10 21,0 0,805 

500 9,19 57,73 4,59 15,3 0,594 

550 8,29 52,04 4,25 11,5 0,448 

На рис. 3 показан график зависимости 

коэффициента приведения массы балки в зави-

симости от положения осциллятора. 

Рис. 3. График зависимости коэффициента 

приведения массы балки в зависимости 

от положения осциллятора 

Fig. 3. Beam mass reduction coefficient 

diagram vs oscillator position 

Результаты расчета МКЭ позволяют 

установить потребный диапазон рабочих частот 

вращения вала двигателя nдв так, чтобы пере-

крыть диапазон собственных частот колебаний 

системы, на основании соотношения: 




p
n

30
дв . 

При диапазоне собственных круговых ча-

стот колебаний балки 47,06 – 100,06 с
–1

 частота 

вращения вала двигателя должна лежать в пре-

делах 450–956 об./мин. 

Драйвер шагового двигателя 

Разработана принципиальная схема драй-

вера по управлению шаговым двигателем 

(рис. 4) [12]. 

В основу схемы положен генератор им-

пульсов [13] DD1 на микросхеме-таймере 

NE555. Частота генерируемых импульсов регу-

лируется переменным резистором R1. Для огра-

ничения максимальной частоты генератора по-

следовательно с резистором R1 устанавливается 

постоянный резистор R2. Сигнал с генератора 

поступает на счетчики-делители DD2 и DD3, 

выполненные на микросхемах – двоично-

десятичных счетчиках CD4017. Счетчик DD2 

делит частоту импульсов генератора на шесть 

для управления шестифазным шаговым двигате-

лем. Счетчик DD3 делит частоту импульсов ге-

нератора на четыре для возможности контроля 

частоты вращения двигателя частотомером так, 

0,0

2,0

4,0

6,0

8,0

10,0

200 300 400 500 600

k
п

р
 

l, мм 
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чтобы показания частотомера в Гц соответство-

вали частоте вращения двигателя в оборотах в 

минуту. К выходам Q0 – Q5 генератора подклю-

чается блок коммутации, выполненный на 

MOSFET-транзисторах IRF3205. Для ограниче-

ния тока управляющего заряда в цепь затвора 

каждого транзистора включен резистор сопро-

тивлением 100 Ом, а для обнуления потенциала 

на затворе в режиме отсутствия сигнала он со-

единен с общим проводом через резистор сопро-

тивлением 10 кОм. Для ограничения тока в цепи 

стока последовательно с обмоткой двигателя 

включен резистор сопротивлением 5,1 Ом. Дио-

ды VD1…VD6 в обратном включении шунти-

руют обмотки двигателя и предназначены для 

защиты транзисторов от противоЭДС обмоток. 

Управляющая часть питается напряжением 12 В, 

коммутирующая часть – напряжением +48 В, 

что соответствует номинальному напряжению 

двигателя ШД-5Д1МУ3. 

Номиналы деталей задающей цепи гене-

ратора рассчитаны следующим образом. В со-

ответствии с паспортом двигателя ШД-

5Д1МУ3 его угловой шаг составляет 1,5°. То-

гда для совершения одного полного оборота в 

360° требуется сгенерировать 240 импульсов. 

Для работы двигателя в диапазоне частоты 8,29 

– 15,93 Гц (см. табл. 1) частота генерации им-

пульсов должна составлять: fmin =

= 240∙8,29 = 1989,6 Гц; fmax = 240∙15,93 =

3823,2 Гц.

Частота генерации сигналов таймера 

NE555 определяется по формуле [9]: 

  1C3R2R1R2ln

1
NE555


f . 

На основании указанной зависимости по-

добраны следующие номиналы деталей: R1 = 

60 кОм, R2 = 5,1 кОм, R3 = 4,3 кОм, C1 = 

22 нФ. Реальный диапазон частот генерации 

сигналов при двух крайних положениях движка 

переменного резистора R1 составляет fmin = 

889,8 Гц; fmax = 4786,6 Гц, что с запасом пере-

крывает требуемый диапазон. 

Для соответствия численных показаний 

частотомера частоте вращения вала двигателя в 

оборотах в минуту сигнал генератора делится на 

четыре, поскольку 1 об./с требует генерации 240 

импульсов в секунду, а 1 об./мин. – четыре им-

пульса в секунду. 

Мощность токоограничивающих рези-

сторов номиналом 5,1 Ом в цепях стоков рас-

считана на основании максимального паспорт-

ного тока, потребляемого двигателем (Imax = 

3 А). Суммарная мощность, рассеиваемая рези-

сторами: 

9,451,5322
max  RIP Вт. 

Поскольку резисторы установлены от-

дельно для каждой из шести фаз двигателя, 

мощность одного резистора 

65,7
6

9,45

6
 P

PR Вт. 

Окончательно для установки применены 

токоограничивающие резисторы мощностью 

10 Вт, коммутирующие транзисторы установ-

лены на радиаторы, а в корпус блока управле-

Рис. 4. Принципиальная схема драйвера шагового двигателя 

Fig. 4. Step motor driver principial scheme 
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ния двигателем встроен вентилятор для прину-

дительной циркуляции охлаждающего воздуха. 

Тензометр 

Для регистрации динамического поведе-

ния установки она снабжается тензометриче-

ским устройством, представляющим собой тен-

зомост с балансиром и тензоусилителем [13]. 

Принципиальная схема тензометра показана на 

рис. 5. 

Рис. 5. Приницпиальная схема тензоусилителя 

Fig. 5. Strain gauging amplifier principial scheme 

Тензомост состоит из четырех тензорези-

сторов R3 – R6 КФ5П1 с номинальным сопро-

тивлением 200 Ом, включенных в полный мост 

Уитстона. При наклейке тензорезисторов на 

балку резисторы R3 и R6 размещаются на 

верхней ее поверхности, а R4 и R5 – на нижней. 

Для балансировки тензомоста используется пе-

ременный резистор R2 сопротивлением 33 Ом, 

а для ограничения тока устанавливается рези-

стор R1. Номинальный паспортный ток пита-

ния тензорезистора КФ5П1 составляет 20 мА. 

Тогда суммарный ток, протекающий через обе 

ветви тензомоста составляет 40 мА. При 

напряжении питания 12 В потребное сопротив-

ление тензомоста составляет 300 Ом. Сопро-

тивление одних только тензорезисторов, вклю-

ченных в мост Уитстона составляет 200 Ом (ре-

зистор R2 не учитывается). Тогда потребное со-

противление резистора R1 составляет 100 Ом. 

При разбалансировке тензомоста вследствие де-

формации балки сигнал с диагонали поступает 

через резисторы R7 и R8 на входы операционного 

усилителя DA1.1 (TL072), включенного по диф-

ференциальной схеме. Соотношения сопротивле-

ний резисторов R9:R8 и R10:R7, определяющие 

коэффициент усиления каскада, выбраны равны-

ми 10. Сигнал с выхода DA1.1 через резистор R11 

поступает на инвертирующий вход операционно-

го усилителя DA1.2, включенного по схеме ин-

вертирующего усилителя. Соотношения сопро-

тивлений резисторов R12:R11, определяющие 

коэффициент усиления каскада, выбраны равны-

ми 10. Общий коэффициент усиления тензоуси-

лителя составляет 100. К выходу усилителя 

DA1.2 подключается осциллограф, посредством 

которого регистрируется полезный сигнал. Пита-

ние тензоусилителя – двухполярное, напряжени-

ем ±12 В. 

Подбор эксцентрика 

Для расчета параметров эксцентрика про-

веден анализ частотного отклика установки МКЭ 

[14] при единичном статическом дисбалансе экс-

центрика (Ds = mee = 1 т∙мм). Частота возмущаю-

щей силы fF изменялась линейно от нуля до

20 Гц, а амплитуда FA – пропорционально квад-

рату угловой скорости [15]:
22 44 FFeA ffemF  . 

Для задания параметров демпфирования 

при расчете МКЭ с установки были сняты ос-

циллограммы свободных затухающих колеба-

ний. В качестве демпфера на установке исполь-

зуется поролоновая прокладка, проложенная 

между станиной и балкой вблизи ее свободного 

конца. При этом поролон приклеен только к 

станине, а с балкой лишь вступает в контакт, 

чтобы в систему не привносилась существенная 

дополнительная упругая связь.  

На рис. 6 показана осциллограмма затуха-

ющих колебаний, полученная при расположении 

осциллятора на отметке 500 мм. Встроенными 

средствами приложения-осциллографа были из-

мерены амплитуды двух колебаний Ai и Ai+j [16], 

отделенных друг от друга j циклами. Результаты 

измерений составили: Ai = 683 мВ; Ai+j = 156 мВ; j 

= 13. Тогда логарифмический декремент затуха-

ющих колебаний [4]: 

.1136,0
156

683
ln

13

1
ln

1


























 ji

i

A

A

j

Относительный коэффициент демпфиро-

вания [4]: 

.0181,0
14,32

1136,0

2










т. е., составляет 1,81 % от критического коэф-

фициента демпфирования. 

Аналогичные расчеты проведены для 

остальных расположений осциллятора на уста-

новке. 

Результаты обработки эксперименталь-

ных данных представлены в табл. 2. 
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С учетом реальных значений 

относительных коэффициентов демпфирования 

проведен расчет частотного отклика МКЭ. 

Амплитудно-частотные диаграммы, 

построенные по результатам расчета показаны 

на рис. 7 [17]. Из анализа диагарамм видно, что 

при единичном статическом дисбалансе 

максимальный теоретический прогиб 

свободного конца балки составляет 33 000 мм, 

а максимальное напряжение у заделки – 256 

000 МПа. По конструктивным соображениям 

максимальный допускаемый прогиб принят 

равным [v] = 15 мм, а максимальное 

допускаемое напряжение (при пределе 

выносливости стали 45, равном 245 МПа и 

запасе прочности 2,0) [σ] = 120 МПа. 

При указанных допускаемых значениях 

реальный статический дисбаланс по условию 

жесткости требуется уменьшить в 2 200 раз, по 

выносливости – в 2 130 раз. Для выполнения 

обоих условий принимается меньшая величина 

статического дисбаланса: 

310545,4
2200

1 sD  т∙мм 

Рис. 6. Осциллограмма затухающих колебаний 

(установки осциллографа: X – 200мс/дел; Y – 200 мВ/дел) 

Fig. 6. Decay vibrations oscillogram 

(oscilloscope settings: X – 200 ms/div; Y – 200 mV/div) 

Таблица 2. Коэффициенты демпфирования 

Table 2. Damping coefficients 

l, мм Ai, мВ Ai+j, мВ j δ γ 

550 744,14 132,81 12 0,1436 0,0229 

500 683 156 13 0,1136 0,0181 

450 305,67 111,73 11 0,0915 0,0146 

400 630,3 183,4 14 0,0882 0,0140 

350 497,5 177,08 15 0,0689 0,0110 

300 440,58 164,43 15 0,0657 0,0105 

250 470,09 225,56 12 0,0612 0,00974 

200 276,15 139,13 17 0,0403 0,00642 
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Эксцентрики устанавливаются симмет-

рично с двух сторон на вал двигателя. Корпус 

изготовлен на 3D принтере из пластика PLA 

[18]. Масса одного эксцентрика в сборе – 

31,3 гр (рис. 8). 

Фиксация эксцентрика на валу осуществ-

ляется затягиванием винта М3. Регулирование 

положения центра масс (и величины дисбалан-

са) осуществляется ввинчиванием болта М6. 

Диапазон положений центров масс от оси вала 

двигателя составляет 20–26,5 мм, что при ука-

занной массе и при наличии двух эксцентриков 

обеспечивает диапазон дисбалансов (1,252–

1,659)·10
–3

 т·мм. Пробный запуск показал до-

статочность указанного диапазона, обеспечи-

вающего надежное и безопасное возбуждение 

упругой системы во всем диапазоне возможных 

положений осциллятора. 

Натурный эксперимент 

Для проведения эксперимента осцилля-

тор был установлен на расстоянии 500 мм от 

заделки. Положение центра масс эксцентрика 

выбрано максимальным rэкс = 26,5 мм. При 

этом собственная частота колебаний установки 

в соответствии с табл. 1 составляет 9,19 Гц (p = 

57,73 с
–1

), а коэффициент демпфирования (см. 

табл. 2) γ = 0,0181. 

Непосредственно перед проведением ди-

намического эксперимента производится тари-

рование установки под действием статической 

нагрузки, необходимое для установления соот-

ветствия между величиной напряжения уси-

а 

б 

Рис. 7. Амплитудно-частотные характеристики при различных положениях осциллятора: 

а – амплитудные значения максимального прогиба в зависимости от частоты осциллятора; 

б – амплитудные значения максимальных напряжений в зависимости от частоты осциллятора 

Fig. 7. Amplitude-frequency characteristics at the different oscillator position 

a – amplitude of maximal flexure vs. ocsillation frequency; b – amplitude of maximal stresses vs. 

ocsillation frequency 
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ленного сигнала с тензорезисторов, измеряемо-

го осциллографом, и величиной, приложенной 

к установке нагрузки. Для тарирования лабора-

торного стенда в точку установки осциллятора 

статически прикладываются грузы массой 5 кг 

(вес 49 Н), а осциллографом измеряется вели-

чина изменения напряжения. Результаты изме-

рений приведены в табл. 3. 

Таблица 3. Результаты эксперимента 

Table 3. Experience results 
Масса груза mгр, 

кг 

Вес груза 

G, Н 

Показания 

осциллографа U, мВ 

0 0 0 

5 49 380 

10 98 728 

15 137 1096 

Рис. 8. Эксцентрик 

Fig. 8. Eccentric 

Рис. 9. Осциллограмма вынужденных колебаний 

(Установки осциллографа: X – 200мс/дел; Y – 200 мВ/дел) 

Fig. 9. Forced vibrations oscillogram 

(Oscilloscope sets: X – 200ms/Div; Y – 200 mV/Div) 
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Таким образом, при среднем приращении 

нагрузки ΔG = 49 Н среднее приращение пока-

заний осциллографа по напряжению составляет 

ΔU = 365,3 мВ. Тарировочный коэффициент 

тензометрического узла равен 

мВ

Н
1341,0

3,365

49







U

G
k g . 

При проведении эксперимента осцилля-

тор был выведен на частоту возмущения ω = 

= 62 с
–1

. В этом случае величина теоретическо-

го динамического коэффициента [1]: 

.32,6

2
1

1

22

2

2
т 








 













 




pp

K d

Осциллограмма сигнала тензометра пока-

зана на рис. 9. 

Амплитуда сигнала осциллографа со-

ставляет UA = 262,5 мВ. Тогда динамическое 

усилие с учетом тарировочного коэффициента 

– Fd = UA∙kg = 262,5∙0,1341 = 35,2 Н.

Величина центробежной силы, создавае-

мой эксцентриком при указанной угловой ско-

рости, массе и положении центра масс состав-

ляет: 

Н38,65,2662103,312 23

экс
2

экс



 rmFc

Экспериментальный динамический ко-

эффициент 

51,6
411,5

2,35


c

d
c

F

F
F . 

Погрешность теоретического и экспери-

ментального коэффициента 

%04,2%100
38,6

51,638,6
%100

т

эт 






d

dd

K

KK
. 

что допустимо в технических расчетах.

Заключение 

При использовании подхода приведения 

распределенной массы балки к точке установки 

осциллятора и математической модели динамиче-

ского поведения системы с одной степенью свобо-

ды была получена достаточная степень точности 

расчетных и экспериментальных результатов. 

Возможности разработанного в лабора-

тории стенда не ограничиваются исследовани-

ем динамического поведения систем с одной 

степенью свободы при вынужденных колеба-

ниях, а позволяют исследовать и разрабатывать 

новые математические модели, в том числе си-

стем с бесконечным числом степеней свободы 

и комбинированных систем. Кроме того, даль-

нейшая доработка установки электромагнит-

ным демпфером с управляемыми характери-

стиками, позволит расширить исследование 

проблем динамики, касающихся, в частности, 

влияния разных механизмов и степени демпфи-

рования на ее поведение. 
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