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Аннотация 
Динамическое нагружение приводов машин вызывает колебания, которые могут служить причиной поломок. 
Опасные колебания могут возникать как при неустановившемся, так и при установившемся движении. При 
установившемся движении опасные колебания возникают главным образом при наличии периодического сило-
вого воздействия на ведущую или ведомую массу в неравновесных системах, к каковым относится щековая 
дробилка. В машинах циклического нагружения эти нагрузки, особенно при дроблении прочных слитков ме-
талла, нередко бывают близки к ударному, что приводит к возникновению в них больших динамических нагру-
зок. Уровень динамических нагрузок колебательного характера в этих машинах очень высок, что приводит к 
различным разрушениям и поломкам. Причинами являются перегрузки, усталостные разрушения от периоди-
ческого действия динамических нагрузок, которые в 2,5–3 раза превышают технологические нагрузки. Иссле-
дование колебаний приводных систем сводится к определению частоты собственных колебаний и сравнению ее 
с частотой действия возмущающей силы. Переход через резонанс должен осуществляться быстро, чтобы де-
формация f не достигла опасной величины. Действительная угловая скорость должна быть не менее чем на 30% 
больше или меньше скорости, соответствующей резонансному (критическому) состоянию, например, щековые 
дробилки традиционной конструкции работают в дорезонансной зоне до n ≈ 300 об/мин, а ударные щековые 
дробилки фирмы «Крупп» работают в зарезонансной зоне n ≥ 500 об/мин и снабжены мощными поглотителями 
колебаний. Щековая дробилка с простым качанием подвижной щеки, по своей конструкции, с точки зрения 
динамики, является более совершенной машиной, чем дробилка со сложным качанием щеки. Уменьшению ко-
лебаний способствует увеличение жесткости распорной плиты и массы подвижной щеки. На практике это озна-
чает, что при необходимости можно увеличить жесткость передней распорной плиты и массу подвижной щеки. 
Подвижная щека в дробилке с простым качанием является динамическим поглотителем колебаний.  

Ключевые слова: динамическое нагружение, колебания, приводное устройство, установившееся движение, ре-
зонансная зона, дробление, неравновесная система, динамический поглотитель. 

Введение 

 

Технологическое нагружение приводов ма-
шин вызывает колебания, которые могут слу-
жить причиной поломок. Опасные колебания 
могут возникать как при неустановившемся, так 
и при установившемся движении [1–7]. 

В машинах циклического нагружения эти 
нагрузки, особенно при дроблении прочных 
слитков металла, нередко бывают близки к 
ударному, что приводит к возникновению в них 
больших динамических нагрузок. Уровень ди-
намических нагрузок колебательного характера 
в этих машинах очень высок, что приводит к 
различным разрушениям и поломкам. 

Причинами являются перегрузки, усталост-
ные разрушения от периодического действия 
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динамических нагрузок, которые в 2,5–3 раза 
превышают технологические нагрузки [8]. 

Цель работы – исследовать колебания при-
водного устройства щековой дробилки и причи-
ны их возникновения, предложить меры, 
предотвращающие опасность возникновения ре-
зонансных колебаний. 

Теория, материалы и методы исследования 

Исследование колебаний приводных систем 
сводится к определению частоты собственных 
колебаний и сравнению ее с частотой действия 
возмущающей силы.  

Переход через резонанс должен осуществ-
ляться быстро, чтобы деформация f не достигла 
опасной величины. Действительная угловая ско-
рость должна быть не менее чем на 30% больше 
или меньше скорости, соответствующей резо-
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нансному (критическому) состоянию, например, 
щековые дробилки традиционной конструкции 
работают в дорезонансной зоне до n ≈ 300 об/мин, 
а ударные щековые дробилки фирмы «Крупп» 
работают в зарезонансной зоне n ≥ 500 об/мин и 
снабжены мощными поглотителями колебаний. 

Щековая дробилка с простым качанием по-
движной щеки по своей конструкции, с точки 
зрения динамики, является более совершенной 

машиной, чем дробилка со сложным качанием 
щеки.  

Уменьшению колебаний способствует уве-
личение жесткости распорной плиты и массы 

подвижной щеки. На практике это означает, что 
при необходимости можно увеличить жесткость 
передней распорной плиты и массу подвижной 
щеки. Подвижная щека в дробилке с простым 

качанием является динамическим поглотителем 
колебаний. 

Приводное устройство щековой дробилки 
представим в виде приведенных систем с огра-

ниченным числом сосредоточенных масс, а так-
же с распределенными массами. 

Рассмотрим щековую дробилку со сложным 
качанием подвижной щеки и покажем опасность 
совпадения частот собственных и вынужденных 

колебаний (рис. 1). 
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Рис. 1. Схема определения критической скорости 

эксцентрикового вала с укрепленной  
на нем массой 

Шатун с массой m укреплен на упругом вра-

щающемся валу и центр тяжести ее смещен от-
носительно вала на величину е. Под действием 
центробежной силы Pc=mω

2
f вал будет деформи-

роваться. Упругая сила вала Py=c(f–e), где с – 

жесткость вала в месте крепления массы m. При 
установившемся вращении вала и массы центро-
бежная сила уравновешивается упругой силой 
Pc=Py или mω
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 , то при малом, но конечном 

значении е прогиб вала f→∞ (т.е. резонанс). 
Для крутильных колебаний простейших си-

стем квадрат частоты собственных колебаний ра-

вен 
ус

J
, где ус – угловая жесткость, J – приведен-

ный момент инерции вращающегося тела. Условие 

резонанса будет 
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m
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 – в зарезонансной зоне. 

Переход через резонанс должен осуществляться 
быстро, чтобы деформация f не достигла опасной 
величины. Действительная угловая скорость 
должна быть не менее чем на 30% больше или 
меньше скорости, соответствующей резонансному 
(критическому) состоянию [9], например, щековые 
дробилки традиционной конструкции работают в 
дорезонансной зоне до n ≈ 300 об/мин, а ударно-
щековые дробилки фирмы «Крупп» работают в 
зарезонансной зоне n ≥ 500 об/мин и снабжены 
мощными поглотителями колебаний.  

Величина и характер колебательных нагру-
зок зависят от динамических параметров упру-
гих систем (жесткости связей и масс), закона 
изменения технологических нагрузок, от зазоров 
в узлах соединений деталей (распорных плит и 
сухарей) и др. [10–14]. 

Так, колебательная составляющая скорости 
подвижной щеки при захвате плоского слитка ме-
талла зависит от момента дробления динамическо-
го момента от сил инерции, от момента инерции 
шатуна с маховиками. Поскольку амплитуда коле-
бательной составляющей скорости обратно про-
порционально моменту инерции массы, шатун 
всегда приобретает дополнительную колебатель-
ную составляющую скорости, несколько раз 
больше, чем ротор электродвигателя. 

Значительное изменение скорости подвижной 
щеки, вследствие колебаний, может явиться при-
чиной неустойчивого захвата плоского слитка ме-
талла с возникновением пробуксовки и вылетом 
металла из камеры дробления, сгоранием клино-
вых ремней привода, что и происходит на практи-
ке. Кроме того, устойчивые колебания дробильной 
машины могут являться причиной усталостного 
разрушения станины и фундамента [15]. 

Все вышеизложенное подтверждает необходи-
мость определять в приводах машин не только 
нагрузки в упругих звеньях, но и законы измене-
ния скоростей, ускорений и перемещений звеньев 
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в переходных режимах, принять меры, обеспечи-
вающие минимальные динамические нагрузки да-
же при повышенных режимах эксплуатации. 

Схему приводного устройства щековой дро-
билки представим в виде вертикально располо-
женного весомого вертикального стержня (ша-
тун) с грузом на конце (распорные плиты) и го-
ризонтально расположенного весомого вала 
(эксцентриковый вал) с двумя массами на кон-
цах (маховиками). В первом случае возникают 
продольные колебания, а во втором – крутиль-
ные колебания. Рассмотрим продольные колеба-
ния. Шатун дробилки представим в виде стерж-
ня, закрепленного одним концом неподвижно, а 
на другом конце расположен груз Q (рис. 2). 
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x
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Рис. 2. Схема шатуна с распорными плитами  

на конце, совершающего продольные колебания 

Обозначим через и продольные перемещения 
произвольного сечения стержня с координатой х 
от положения равновесия, получим волновое 
уравнение 
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жесткость;   – длина и q – вес единицы длины 

элемента. Граничные условия: при х = 0 и = 0. 
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2
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      Решение (2) 

найдем в виде 

 sin cosu X A pt B pt   (3) 

где Х – нормальная функция только от х; р – ча-
стота одной из главных форм колебаний. 

Подставим в уравнение (2) 

2
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2
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получим решение 
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  (5) 

Подставим граничные условия 
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E p
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откуда после преобразования получим  
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q p p

Q a a
  (7) 

Формула (7) является частотным уравнением 
рассматриваемой системы, из которого можно 
найти значение р. 

При малых значениях 
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Таким образом, частота основного тона ко-

лебаний стержня в 
π

2
 раза выше частоты коле-

баний груза.  
Теперь рассмотрим крутильные колебания. 

Схема приводного устройства представлена на 
рис. 3. 

Горизонтально расположенный стержень 
(эксцентриковый вал) имеет по концам массы 
(маховики) с моментами инерции J1 и J2. Угловое 
перемещение произвольного сечения обозначим 
ν. Волновое уравнение движения рассматривае-
мой системы будет 

2 2
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2 2

υ υ
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d d
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γ
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2

;
γ

c
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где G – модуль упругости второго рода; с – уг-
ловая жесткость стержня; J0 – момент инерции 
стержня. 
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Рис. 3. Схема эксцентрикового вала  

с двумя массами по концам, совершающего 
крутильные колебания 

Граничными условиями будут при х = 0 
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где Jp – полярный момент инерции сечения 
стержня. Решение (8) найдем в виде 

 sin cos ,x X A pt B pt   (9) 

где Х – нормальная функция от х, определяющая 
форму колебаний системы.  

Подставим в уравнение (9) 
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или, преобразуя, получим 
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Откуда определяем частоту р. 

При малых значениях J0, полагая 
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и пренебрегая единицей в знаменателе формулы 
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По формуле (15) можно определить частоту 
колебаний двухмассовой системы с невесомым 
упругим звеном. 

Одним из путей локализации колебаний яв-

ляется использование демпфирующих 

устройств. Они бывают двух типов: динамиче-

ские и использующие внешние силы трения. 

Рассмотрим принцип действия демпфирующего 

устройства, т.е. динамического поглотителя ко-

лебаний. Для этого представим некоторую дви-

жущуюся упругую систему, состоящую из двух 

масс и не встречающую сопротивления. При этом 

одна из масс (ведущая) испытывает периодически 

изменяющуюся нагрузку Рsin ω t, где Р – макси-

мальное значение периодической нагрузки; ω – 

угловая частота нагрузки.  

Для того чтобы система сохраняла постоян-

ную скорость, к ведущей массе присоединяем 

динамический поглотитель колебаний в виде 

массы с упругой связью. Тогда рассматриваемая 

система будет состоять из трех масс, соединен-

ных упругими звеньями (рис. 4). 

Обозначим: m3 – масса динамического по-

глотителя; m1 и m2 – приведенные массы веду-

щего и ведомого элементов; S1, S2, S3 – обобщен-

ные координаты элементов системы.  

Кинетическая энергия системы равна 
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а потенциальная энергия системы 
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Рис. 4. Схема трехмассовой системы  

с присоединенным линейным динамическим 

поглотителем колебаний 

Используя уравнения Лагранжа второго ро-

да, получим 
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Исключая из уравнения (18) S1 и S2 и их про-

изводные, имеем 
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Интегрируем дважды 
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3 1 14 2 2

вs sinω ,
ω
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где E1 и F1 – постоянные интегрирования.  

Общее решение  
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или, обозначая 
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 A, B, C, D, E, F – 

постоянные интегрирования.  
Для определения характера движения ведо-

мой массы можем принять любые реальные 
начальные условия. Например, при t = 0 S3 = 0,  
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Подставляя их в (22), найдем 
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Тогда 
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и скорость движения ведомой массы 
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Следовательно, чтобы скорость 
td

sd 3  была 

постоянна и равнялась х, необходимо d=0, т.е.  
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Это возможно при .2

1
mñ  2

1ω .m   

Таким образом, для поглощения колебаний 

двухмассовой системы достаточно присоединить к 

ведущей массе третью массу m3 и жесткость со-

единительного звена с3. Соотношение с3, m3 и ча-

стоты вынужденных колебаний ω должно быть 

3

3

ω ,
c

m
  (25) 

т. е. подвижная щека с передней распорной пли-

той и есть третье звено с массой m3 и жестко-

стью с3 в щековой дробилке с простым движени-

ем подвижной щеки. Для снижения уровня ди-

намических нагрузок применяются и другие ме-

ры [15, 16, 18–20]. 

Выводы 

1. Щековая дробилка с простым качанием по-

движной щеки, кроме существующих преиму-

ществ по своей конструкции, с точки зрения дина-

мики, является более совершенной машиной, чем 

дробилка со сложным качанием щеки. Кроме того, 

из выражения (25) следует, что уменьшению коле-

баний способствует также увеличение жесткости 

с2 и массы m3. На практике это означает, что при 

необходимости можно увеличить жесткость пе-

редней распорной плиты и массу подвижной дро-

бящей плиты. Таким образом, подвижная щека 

дробилки с простым качанием является динамиче-

ским поглотителем колебаний. 

2. Чтобы деформация эксцентрикового вала 

не достигла опасной величины, действительная 

угловая скорость должна быть не менее чем на 

30% больше или меньше скорости, соответству-

ющей критическому (резонансному состоянию). 
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Abstract 

Dynamic loading of machine drives produces oscillations 

which may cause a failure. Dangerous oscillations can 

occur both in unsteady and steady motion states. In the 

case of steady motion, dangerous oscillations mainly 

arise when either the driving mass or the driven mass are 

subject to regular loads within non-equilibrium systems. 

A jaw crusher would be an example of a non-equilibrium 

system. In cyclic loading machines, especially when 

crushing hard metal ingots, the loads can often be close to 

impact loads, which creates high dynamic loads in the 

machines. The level of oscillating loads in these machines 

is extremely high, which leads to various failures and 

breakdowns. The causes include overloads and fatigue 

failures caused by dynamic loads, which can be 2.5 to 3 

times higher than the operating loads. To study the oscil-

lations of a drive system one should determine the natural 

frequency and compare it with the exciting force frequen-

cy. To not let the deformation f reach the critical point, 

the resonance transition should go fast. The actual angu-

lar velocity should be at least 30% higher or lower than 

the speed that corresponds to the resonance (critical) 

state. For example, traditional jaw crushers run in the pre-

resonance zone of up to n ≈ 300 RPM, whereas the Krupp 

impact jaw crushers operate in the post-resonance zone of 

up to n ≥ 500 RPM and are equipped with powerful vi-

bration absorbers. In terms of dynamics, the jaw crusher 

with a simple swing jaw is a better machine than a crush-

er with a complex swing jaw. Greater rigidity of the 

crusher toggle and a heavier movable jaw can help reduce 

the oscillations. This practically means that, if necessary, 

the front toggle can be reinforced and the movable jaw 

can be made heavier. The movable jaw in a simple swing 

crusher acts as a dynamic vibration absorber. 

Keywords: Dynamic loading, oscillations, actuator, 

steady motion, resonance zone, crushing, non-equilibrium 

system, dynamic absorber. 
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