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Высокие скоростные режимы эксплуатации швейных машин приводят к возникновению вибрации. Вибрации, возникающие при работе механизмов, приводят к разладке последних, вызывают быстрый износ деталей из-за дополнительных усилий в кинематических парах, снижают надежность работы машин, что сказывается на производительности труда и качестве продукции. Все это приводит к тому, что швейные машины на предприятиях эксплуатируются с заниженными скоростными режимами, по сравнению с рекомендуемыми. Кроме того, вибрация, возникшая от машины, передается на оператора, что отрицательно сказывается на его здоровье. Анализ опубликованных работ показал, практически нет исследований посвященных швейным и трикотажным машинам, где главный вал – многоопорный. Класс многоопорных швейных машин активно применяется в обувном производстве.  Исследования проводились на примере швейной машины 330класса. При работе швейных машин механические колебания проявляются в виде крутильных и поперечных колебаний валов. Главным источником вибрации швейной машины в целом является главный вал, в котором возникают крутильные и поперечные колебания [1].  

        Поперечные колебания валов швейных машин являются причинами возникновения повышенной вибрации рукава и всей машины в целом.  Амплитуда поперечных колебаний главного вала значительно превосходят амплитуды крутильных колебаний. Поэтому при разработке новой конструкции швейной машины или ее модернизации следует большое внимание уделить определению параметров вала и узлов непосредственно с ним связанных, исходя из расчета главного вала на поперечные колебания.


Наличие сосредоточенных и распределенных масс, непостоянство   площадей поперечного сечения и изгибных жесткостей участков усложняет задачу составления динамической модели, адекватной реальной. Применение методов для определения спектра частот и форм колебаний систем, имеющих переменную жесткость и распределенными массами,  значительно усложняют вычислительные операции и задача становится неразрешимой.

 Для определения собственной частоты поперечных колебаний многоопорного главного вала выбрали метод начальных параметров А.Н.Крылова, отвечающий корректностью результатов и удобный для инженерных расчетов [2,3]. Используя этот метод можно представить динамическую модель в виде весомого вала с сосредоточенными на нем массами. Задача расчета сводится к определению опасных для вала режимов работы, т.е. к определению собственной частоты поперечных колебаний системы [2].

      Дифференциальное уравнение свободных поперечных колебаний  - го участка рассматриваемой динамической запишется в виде
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где:   [image: image3.png]


- поперечное смещение сечения;I- момент инерции сечения;µ- масса единицы длины;  E- модуль упругости.


Основные параметры исследуемой машины: Eв - модуль упругости материала вала; Iв – момент инерции сечения вала; M1 - приведенная масса кривошипа и игловодителя; M2 - приведенная масса механизма отклонения рамки игловодителя;M3 - приведенная масса приводного шкива;L1– расстояние от массы M1 до первой опоры;  L2– расстояние между первой и промежуточной опорами; L3– расстояние от промежуточной опоры до M2;L4- расстояние от массы M2до крайней правой опоры;L5  - расстояние от последней опоры до массы M3.

   Используя метод начальных параметров запишем последовательно для данной динамической модели граничные условия и условия сопряжения участков. Граничные условия первого участка:
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Условия сопряжения на границе участков 1 и 2
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И таким способом переходя от одного участка к следующему и до последнего.

После ряда преобразований получим уравнение позволяющая определить собственную частоту колебаний вала.
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где  выше перечисленные параметры вошли в  Si, Ti, Ui, Vi- функции Крылова Н.А.  А коэффициенты [image: image12.png]@, b
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 - вычисляются через параметры системы и собственную частоту поперечных колебаний.    Была составлена программа, в которую были введены все параметры исследуемой системы.

Для проведения аналитического расчета определяем все параметры системы. Используя определенные формулы определяем: приведенную массу игловодителя, приведенную массу механизма отклонения рамки игловодителя, массу главного вала, приводного шкива и т.д.

     Аналитические вычисления проводились с применением ЭВМ по разработанной программе. Решение осуществлялось следующим образом. Задаваясь начальным значением скорости ω=100 сек -1, вычисляли значение определителя Δ, затем увеличивали значение его на принятый шаг – 50 сек-1. Если значения Δi и Δi+1имели разные знаки, производили линейную интерполяцию до тех пор, пока не достигали значения меньше 1.  Были получены следующие критические значения скоростей: ω = 2070 рад/сек.

1. Методом начальных параметров была разработана динамическая модель исследуемой машины и определена резонансная зона. 

2. Применяя данный аналитический метод на стадии проектирования или модернизации многоопорных швейных машин,  можно просчитать их параметры и тем самым внести существенные коррективы в ее конструкцию, направленную на улучшение динамических характеристик и снижение металлоемкости. 
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