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ОЦЕНКА СИЛ ПРИ ОПРЕДЕЛЕНИИ МЕТОДОМ ВЗАИМНОСТИ 
ШУМОИЗЛУЧЕНИЯ МЕХАНИЗМОВ ЧЕРЕЗ ПРОМЕЖУТОЧНУЮ

КОНСТРУКЦИЮ^

При локализации источников шума и вибраций и прогнозировании вибраций соо
ружений или транспортных средств необходимо знание сил, которые может разви
вать машина в условиях установки па фундамент с бесконечным сопротивлением.

Матрица таких сил приведенных к узлам крепления машины к присоединен
ным конструкциям, характеризует машину как многонолюсный генератор колеба
ний [1]. Силы QV^ удается определять с контролируемой погрешностью при работе ма
шины на амортизаторах с известным механическим сопротивлением.

По определению =  $соКа пер » ГДС ?Гоо ”  вибрация машины в п-й точке в i-м 
направлении, установленной па амортизации на’фундамент с бесконечно большим соп
ротивлением, Z"fl ||Ср — передаточное сопротивление амортизатора.

Оценка сил может быть выполнена при работе мехапизма в реальных услови
ях в составе установки по данным измерения вибрации мехапизма iцп по формуле

га пер ( 1 )

Ошибка такой оценки величин обусловлена возможным отличием Ксо от (цп 
при перестановке мехапизма с фундамента с Z(p =  оо на фундамент с конечным сопро
тивлением. Относительная погрешность определения при этом равна
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где ZiQn — приведенное механическое сопротивление конструкций механизма по отно
шению к силам, действующим в местах крепления амортизаторов; П$п =  Яг1/ —
перепад вибрации на п-м амортизаторе. |

Очевидпо, что при Z0 Za и перепаде П 1 вибрация механизма нс зависит от
характеристик фундамента и оценка будет точной. Максимальпая ошибка оценки

имеет место при Za !§> Z0- Она примерно равна: =  1/(1 — cell*'1), где а  =
=  Zian/Z"a Iiep -^"отношение входного и переходного сопротивлений амортизатора.

Однако и при соотношении Za %$> Z0 ошибка мала. Так, на частотах до первого 
собственного резонанса амортизатора Zia — Zianep и fq =  1/1 — П, т. е. <  10% 
при П ^  11. После первого собственного резонанса амортизатора а  сначала растет 
пропорционально квадрату частоты, затем имеет ряд максимумов и минимумов, но 
всегда остается гораздо больше единицы. Поэтому пренебрежимо уменьшается даже
при значении Г1, близком к одшшце.

С учетом (1) звуковое давление р* от работы к-й машины в общем звуковом поле, 
создаваемом через промежуточную конструкцию всеми работающими машипами уста
новки, можно определить по формуле

2 2 «  пср Кггф 
к v г
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эксперимент) в точках приложения сил (точки контакта амортизаторов с фундамен
том к-й машины); Ум-объемыая колебательная скорость, возбуждаемая вспомогатель
ным источником в точке среды, где определяется рк.

В случае, еслп исследователь определяет вклад отдельной машины в общую виб
рацию установки, значение наводимой k-i\ машиной вибрации может быть опреде
лено по формуле

г д е  д 7'1и ф  —  с к о р о с т ь  к о л е б а п и й ,  в о з б у ж д а е м ы х  в с п о м о г а т е л ь н ы м  и с т о ч н и к о м  ( в з а и м н ы й

где Qu — сила, развиваемая вспомогательным источником в точке установки, в кото
рой определяется вклад ft-ii машины; 9?«ф — вибрация, возбуждаемая силой Qu в мес
тах крепления амортизаторов к-й машины к фундаментальным или рамным конструк
циям.

. Приведенные выражения написаны для случая гармонических колебаний. Вклад 
отдельного механизма в общее звуковое или вибрационное иоле можно определить 
и в полосе частот. Например, взаимный спектр вибрации установки в полосе частот 
Ао>, обусловленный работой к-й машины, равен

При вычислении s К к и s п к силы Qn и Q* определяются по формуле (1) с исноль-

лой на выходе п скоростью вибрации на входе амортизатора при его искусственном 
возбуждении в полосе частот. Зпачения коэффициентов потерь резинометаллических 
и резипокордных амортизаторов находятся в пределах 0,1—0,3. Поэтому, как пока
зано в [11, можпо выполнять расчеты колебаний конструкций с амортизаторами с по
грешностью не более 10%, используя значения сопротивлений Z ( Ао>), определенных 
в относительной полосе прозрачности фильтра но более 10%.
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Ниже предложеп метод расчета процесса затухания пилообразной волны давле
ния в трубе, основанный на применении аппроксимаций Паде.

В [1] с помощью аппроксимаций Паде рассчитан более точпо, чем в обычно исполь
зуемом приближении слабых ударпых волн (см. библиографические ссылки в [1], 
а также работы [2—71), процесс распространения плоских пилообразных волн даллепия 
в неограниченном пространстве. Однако для ряда приложений представляют интерес 
закономерности распространения пилообразных волн давления в трубах. Влияние сте
нок трубы рассмотрено в [4]. Исследовано также уравнение для коэффициента затуха
ния d (1 l&)/d (жД), которое можно записать в виде

. к*
4 е»
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зовапием Z\xa nep (Aо), определенных экспериментально как комплексные коэффициен
ты в полосе частот прозрачности анализирующего фильтра по формуле
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