
Расчет фрикционных автоколебаний при пуске механизма 

передвижения. 

Решение задачи рассмотрим на примере трехмассовой расчетной схемы. 

 

В данной расчетной схеме все динамические параметры приведены к ходовым 

колесам. 

𝑚𝑘 − приведенная масса ходовых колес; 

𝑚1 − масса вращающихся частей привода, за исключением массы 𝑚𝑘 

приводных ходовых колес; 

𝑚2 − масса поступательно движущихся частей; 

𝑐 − коэффициент жесткости элементов трансмиссии; 

∆ − суммарный зазор в элементах трансмиссии; 

Как и в предыдущем случае, движение рассматриваем поэтапно. 

 

1 Этап.  Выбор зазора, вращение ротора 
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Длительность этапа: 

𝑡1 = √
2𝑚1Δ
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2 Этап. Зазор выбран, нагрузка в упругом звене возрастает 

𝐹2 = 𝐴2 cos 𝜔2𝑡 + 𝐵2 sin 𝜔2𝑡 + 𝐷2 
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𝑊 − сила статического сопротивления движению 
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3. этап. Начинают совместное движение массы 𝑚𝑘 и 𝑚2, пока нагрузка не 

достигнет силы сцепления  

𝐹сц
п = ∆𝐺сц𝜇сц

п  

𝜇сц
п = 0.15 … 0.2 

Упругая нагрузка на третьем этапе 

𝐹3 = 𝐴3 cos 𝜔3𝑡 + 𝐵3 sin 𝜔3𝑡 + 𝐷3 
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4 Этап. Начинается относительное перемещение масс 𝑚𝑘 и 𝑚2 и сила 

сопротивления движению становится равной 𝐹д = ∆𝐺сц𝜇д    (𝜇д = 0.1 … 0.12). 

При этом происходит расчленение единой системы: она распадается на 2 

части, движущиеся по разным законам: 

{
𝑚1�̈�14 = 𝑃 − 𝐹4

𝑚𝑘�̈�𝑘4 = 𝐹4 − 𝐹д
 

Усилие в упругой связи на четвертом этапе: 

𝐹4 = 𝐹сц
п − 𝑐(𝑥𝑘4 − 𝑥14) 

Вторая масса (масса тележки) движется с постоянным ускорением: 

𝑎2 =
𝐹д − 𝑊
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𝐹4 = 𝐴4 cos 𝜔4𝑡4 + 𝐵4 sin 𝜔4𝑡4 + 𝐷4     {*} 
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Так как на ведомом конце упругого звена резко уменьшается масса и 

действующая на нее нагрузка (внешняя сила), усилие в упругом звене падает 

до нуля. Длительность этапа определим, приравняв выражение {*} нулю. 

𝐹4 = 𝐴4 cos 𝜔4𝑡4 + 𝐵4 sin 𝜔4𝑡4 + 𝐷4 = 0 

𝑡4 = 𝜔4
−1[arcsin

−𝐷4

√𝐴4 + 𝐵4

−  𝑎𝑟𝑐𝑡𝑔
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 ] 

�̇�14𝑘 = �̇�150 

�̇�24𝑘 = �̇�250 

5 Этап. Массы  𝑚1 и 𝑚2 движутся ускоренно, масса  𝑚𝑘 – замедленно, пока 

скорости масс 𝑚𝑘 и 𝑚2 не сравняются. Поэтому длительность этапа 

определяется выражением:  

𝑡5 =
𝑚2𝑚𝑘(�̇�𝑘50 − �̇�250)

𝐹д(𝑚2 + 𝑚𝑘)
 

При этом массы 𝑚1 и 𝑚𝑘 проходят разное расстояние. 
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В трансмиссии образуется зазор 

∆5= 𝑥𝑘5 − 𝑥15 

�̇�15𝑘 = �̇�160 = �̇�150 +
𝑃

𝑚1
𝑡5  
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6 этап. Совместное движение масс тележки и приводных колес, "слипание" 

масс 𝑚2 и  𝑚𝑘, движение с замедлением. Этап заканчивается ликвидацией 

зазора. 

7 этап. возрастание нагрузки в упругой связи от нуля до 𝐹сц
п . При этом снова 

происходит "срыв" и разобщение масс 𝑚2 и  𝑚𝑘, то есть колеса снова 

пробуксовывают  относительно рельса. 𝑡7 ≈ 𝑡2 + 𝑡3 

Далее примерно то же, что и на 4 этапе. 𝑡8 ≈ 𝑡4 

𝐹4 ≈ 𝐹8 ≈ (1.03 … 1.05)𝐹сц
п    – максимальная нагрузка (амплитуда) 

𝜏 − период колебаний 

Результаты расчета автоколебаний можно представить в виде 

циклограммы изменения нагрузки в упругой связи. 

Колебания имеют периодический характер, однако существенно 

отличаются от гармонических. 



 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

Выводы: параметры автоколебаний слабо чувствительны и мало зависят от 

коэффициента µд, а также носят практически незатухающих характер. 

Введение диссипативных сил искусственно не оказывает влияние на характер 

колебания. 


