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Системный анализ в оценке динамических состояний 

технических объектов: динамическое гашение колебаний, 
связность внешних воздействий 

Аннотация: Работа посвящена развитию научно-методических основ современной динамики машин в 

рамках подходов, связанных с системным анализом и методами структурного математического моде-

лирования. В настоящей статье авторы представляют разработку математического аппарата, позволя-
ющего охарактеризовать разнообразие особенностей динамических режимов движения технических 

объектов, которые подвержены колебательным воздействиям. Используются методы математического 
моделирования, свойственные линейной теории колебаний и теории автоматического управления, для 

оценки, контроля и формирования состояний механических колебательных систем. Такие системы от-

ражают существенные признаки машин и технологического оборудования в условиях вибрационного 
нагружения. 

Для составления математических моделей, представляющих собой совокупность системы дифферен-

циальных уравнений, алгебраическую систему и структурную схему, используется формализм Ла-
гранжа, интегральные преобразования Лапласа и методы преобразования структурных схем.  

Разработан метод и аналитический инструментарий построения математических моделей с учетом ре-

ализации режимов динамического гашения колебаний в механических системах с двумя степенями 
свободы при одновременном совместном действии двух внешних связанных нагружений.  

Получены оригинальные результаты, отражающие особенности возникновения режимов динамиче-

ского гашения; изучена их зависимость от условий связности внешних гармонических возмущений; 
приведены результаты численного моделирования.  

Ключевые слова: механическая колебательная система, динамическое гашение колебаний, связность 
внешних сил, передаточные функции, устройства для преобразования движения  

Введение 

В последние годы вопросам безопасности эксплуатации и повышения надежности ра-

боты машин и оборудования, функционирующих в условиях высоких динамических нагрузок, 

уделяется большое внимание [4, 10, 13]. К числу таких технических средств относятся по-

движной состав железнодорожного и автомобильного транспорта, технологические вибра-

ционные машины, применяемые в различных отраслях промышленности [7, 11, 13]. Методы 
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и аналитический инструментарий определения особенностей режимов движения объектов 

транспортного и технологического назначения предопределяют внимание к стадиям «жиз-

ненного цикла» разработки современных машин и оборудования [2, 8] . 

Обеспечение соответствующих параметров динамического качества машин иниции-

рует развитие научно-методологического базиса современной динамики машин, что связано с 
использованием методов системного анализа и аналитического аппарата теории систем. Раз-

витие таких методологических позиций особенно характерно для технических средств, осна-

щенных системами автоматического управления, работа которых построена на использовании 

информации о динамическом состоянии объектов [3, 5, 6]. 

Особое значение в оценке динамических состояний и возможностей их удержания в 
определённых границах имеет построение соответствующих принципиальных и расчетных 

схем, отображающих характерные особенности взаимодействия элементов систем.  

Во многих случаях механические колебательные системы с поступательными и враща-

тельными формами движения отображают существенные особенности динамики транспорт-

ных и технологических вибрационных машин, и поэтому используются в качестве расчетных 
схем соответствующих технических объектов. На начальном этапе рассматриваются системы 

с сосредоточенными параметрами, с небольшим количеством степеней свободы и малыми ам-

плитудами колебаний относительно положения статического равновесия или установивше-

гося состояния [1, 12, 14].  

Упрощение расчетных схем на первоначальных этапах исследования и оценок позво-
ляет уточнить специфику динамических взаимодействий основных элементов и особенностей 

возникающих связей. Многие вопросы такого рода подходов нашли отражение в [4, 13].  

Развитие методов математического моделирования позволяет решать многие практиче-

ские задачи защиты машин, оборудования и приборов от вибрационных воздействий; вместе 

с тем расширяется спектр возможностей контроля, коррекции и формирования динамических 
состояний объектов при вибрационных возмущениях. 

Можно полагать, что такое развитие происходит в результате расширения представле-

ний о понятии дополнительных связей, реализуемых в механических колебательных системах 

не только посредством упругих и диссипативных элементов, но и с помощью более сложных 

образований на уровне использования простейших механизмов. Некоторые вопросы структур-
ного анализа механических колебательных систем с учетом развития понятия дополнительной 

связи представлены в работах [12–14]. 

Дополнительные связи, в рамках таких подходов, могут быть реализованы на основе 

использования винтовых несамотормозящихся механизмов, а также зубчатых рычажных ме-

ханизмов и др. [4, 13]. 

Внимание к дополнительным связям предопределяется новыми эффектами, специфи-
ческими особенностями движения и формами взаимодействия элементов механических коле-

бательных систем. 

В предлагаемой статье в рамках методов структурного математического моделирова-

ния развивается системный подход к анализу механических колебательных систем с учетом 

устройства для преобразования движения в форме винтового рычажного несамотормозяще-
гося механизма. 

Методы 

Основные положения. Постановка задачи исследования. Рассматривается упруго-

диссипативная механическая колебательная система (рис. 1) с двумя степенями свободы с 

встроенными устройствами преобразования движения 1L , 0L , 2L . 

Особенностью рассматриваемой системы является использование структурных эле-

ментов, обозначаемых как устройства для преобразования движения (УПД) с параметрами L0, 

L1, L2, характеризующими значения приведенных массо-инерционных свойств вводимых не-

традиционных типовых элементов. Введение таких элементов формирует в колебательных  
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структурах дополнительные связи, которые могут существенно влиять на динамическое со-

стояние систем при возбуждении как свободных, так и вынужденных колебаний элементов 

механических колебательных систем. 
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Рис. 1. Механическая колебательная система с учетом вязкого трения 

Такие дополнительные связи могут быть реализованы, например, на основе использо-

вания рычажных или винтовых несамотормозящихся и механизмов (рис. 2, а, б). 
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Рис. 2. Принципиальные схемы механических колебательных структур  
с дополнительными связями на основе:  

а – рычажного механизма, б – винтового несамотормозящегося механизма 

Массо-инерционные свойства связи, привносимые рычажным механизмом, определяются 

приведенной массой: 
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В свою очередь, дополнительная связь на основе винтового несамотормозящегося ме-

ханизма может быть определена, в плане оценки массо-инерционных свойств, выражением 
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 ,                                (2) 

где  J – момент инерции гайки-маховика,  

rср – радиус винта, α – угол наклона винтовой линии. 

Устройства для преобразования движения могут быть построены также на основе дру-

гих механизмов, например зубчатых. Особенности динамики механических колебательных 

систем с учетом УПД частично отражены в [4, 13]. 

Система (рис. 1) совершает вынужденные колебания под действием внешних гармони-

ческих возмущений Q1 (приложенного к элементу с массой m1) и Q2 (приложенного к элементу 

с массой m2). Обобщенные координаты 1y , 2y обозначают смещение исходной системы отно-

сительно положения статического равновесия. Кинетическая, потенциальная энергии и функ-

ция диссипации энергии определяются следующим образом:  
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Система уравнений Лагранжа второго рода после преобразования Лапласа может быть приве-

дена к алгебраической форме: 
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В конечном итоге уравнения (6) принимают вид 
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где  jp  – комплексная переменная Лапласа, j = √–1, M – матрица массо-инерционных 

коэффициентов, L – матрица коэффициентов устройств преобразования движений, B – мат-

рица коэффициентов вязкого трения, C – матрица коэффициентов жесткости: 
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Задача заключается в разработке в рамках системного подхода методов структурного 

математического моделирования, позволяющих формировать, оценивать и контролировать 

специфические режимы механических колебательных систем, содержащих в своей структуре 

устройства для преобразований движений.  

 Моделирование 

Особенности режимов динамического гашения с учетом связности внешнего воз-

действия. Полагается, что для внешних возмущений Q1 и Q2 выполняется соотношение 

Q2 = α Q1,                           (10) 

где α – коэффициент связности внешних возмущений. Физический смысл условия (10) может, 

к примеру, отражать связь амплитуд колебаний силовых возмущений со стороны двух син-

хронно работающих вибраторов, установленных в различных точках рабочего органа вибра-

ционной технологической машины. 

Система линейных алгебраических уравнений (8) позволяет механической колебатель-

ной системе (рис. 1) сопоставить структурную схему эквивалентной в динамическом отноше-

нии системы автоматического управления [13]. Структурная математическая модель (рис. 3) 

состоит из двух парциальных подсистем и имеет два внешних воздействия Q1 и Q2, связанных 

соотношением (10). 
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Рис. 3. Структурная математическая модель (структурная модель),  
соответствующая расчетной схеме на рис. 1. 
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На структурной схеме (рис. 3) приняты обозначения: p=σ+jω – комплексная переменная 

Лапласа, значок <–> на переменной означает её изображение по Лапласу. Использование 

структурной схемы даёт возможность в подходах системного анализа использовать аналити-

ческий аппарат теории автоматического управления [6, 9, 10]. 
Особенности режима динамического гашения колебаний по координате y̅1. Режим 

динамического гашения по координате y͞1 может быть определен на основе передаточной 

функции системы 
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где приложенная сила Q1 рассматривается как входной сигнал, а движение системы по коор-

динате y̅1 – как выходной сигнал. 

Движение системы по координате y̅1 в преобразованиях Лапласа, если полагать возни-

кающие связи переменными, отображаются формулами Крамера:  
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где A(p) = A11(p)A22(p) – A21(p)A12(p) – характеристический многочлен системы (частотное ха-

рактеристическое уравнение). Необходимо отметить, что в общем случае соответствующее 

характеристическое уравнение A(p)=0 имеет корни p1, p2, p3, p4. В случае пренебрежимо малых 

сил трения (B=0) характеристическое уравнение вырождается в биквадратное уравнение 

A1(p2)=0, разрешение которого после использования p=jω позволяет определить собственные 

частоты системы ω01, ω02. 

Аналитическая форма выражения для передаточной функции в зависимости от ком-

плексного параметра p и параметра связности внешнего воздействия α имеет вид 
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Определение частоты динамического гашения колебаний по координате ͞y1 при условии 

несовпадения частоты динамического гашения с собственными частотами возможно из равен-

ства нулю числителя (13): 

0)()()( 00
2

02020
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022  kpbpLkkpbbpLLm  .     (14) 

Подобного рода задачи могут возникать при оценке устойчивости динамических состо-

яний при сближении частоты динамического гашения колебаний с собственной частотой.  

Обобщенный подход с учетом сил трения предполагает определение комплексного па-

раметра в форме p=σ+jω и p2=σ2–ω2+j2σω, удовлетворяющего условиям A22(p)–α A12(p)=0  

в виде системы уравнений: 

(m2+L2+L0+αL0) ( σ2–ω2) + (b0+b2 +αb0) σ+k0+k2+αk0=0                     (15) 

(m2+L2+L0+αL0)2σω+(b0+b2+αb0) ω=0.        (16) 

При пренебрежимо малых силах трения (b0+b2=0) условия (15), (16) принимают вид 

–ω2 (m2+L2+L0(1+α)) + k0(1+α)+k2=0.             (17) 

Следовательно, в предположении b0+b2=0, частота динамического гашения колебаний 

ω11,dyn по координате y̅1 определяется формулой  
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Таким образом, частота динамического гашения колебаний ω11 зависит от параметров 

m2, L2, L0, k0, k2  и параметра связности α. При условии несовпадения ω11 с собственными ча-

стотами ω01, ω02 системы обеспечивается динамическое гашение колебаний по координате ͞y1.  
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Особенности режима динамического гашения по координате y̅2. Для определения 

режима динамического гашения колебаний по координате y2̅ можно воспользоваться переда-

точной функцией системы W12, которая определяется выражением 
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          (19)
 

где приложенная сила Q̅1 рассматривается как входной сигнал, а движение системы по коор-

динате y2̅ – как выходной сигнал. 

Особенности движения системы по координате y̅2 в преобразованиях Лапласа могут 

быть учтены применением формул Крамера:  
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В свою очередь соответствующая передаточная функция (19) в зависимости от ком-

плексного параметра p принимает вид 
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Определение частоты динамического гашения колебаний ω12 по координате y̅2 в пред-

положении, что эта частота не совпадает с собственной частотой системы, возможно из усло-

вия αA11(p)-A21(p)=0: 

α((m1+L1+L0)p2+(b0+b1)p+k0+k1)+(L0p2+b0p+k0)=0.     (22) 

Обобщенный подход с учетом сил трения предполагает определение комплексного па-

раметра в форме p=σ+jω и p2=σ2-ω2+j2σω, удовлетворяющего условиям αA11-A21=0 в виде си-

стемы уравнений: 

(α(m1+L1+L0)+L0)(σ2-ω2) +(α(b0+b1)+ b0)σ+ α( k0+k1)+k0=0,     (23) 

(α(m1+L1+L0)+L0)2σω+(α(b0+b1)+b0)ω=0.                 (24) 

При пренебрежимо малых силах трения (B=0, σ=0) условия (23), (24) принимают вид 

-ω2 (α(m1+L1+L0)+L0) + α( k0+k1)+k0=0.          (25) 

Следовательно, в предположении (B=0, σ=0) частота динамического гашения колеба-

ний по координате y̅2  может быть определена выражением  
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 .           (26) 

Таким образом, частота ω12,dyn зависит от параметров L0,L1, k0, k1 и параметра связности 

внешних сил α. При условии несовпадения ω12,dyn  с собственными частотами ω01, ω02 системы 

обеспечивается динамическое гашение колебаний по координате y̅2.  

Таким образом, при учете действия одиночной силы режимы динамического гашения 

колебаний могут ожидаться на тех массо-инерционных элементах, к которым приложена 

внешняя сила (внешняя сила может быть приложена либо к элементу m1, либо к элементу m2). 

Наличие в системе дополнительных связей (устройство для преобразования движения) вносит 

особенности в режим динамического гашения колебаний по каждому из элементов, но не при-

водит к совместному гашению колебаний по двум координатам (для системы, в которой обоб-

щенные силы не равны нулю).  

Сближение частот динамического гашения колебаний 

Рассматривается возможность совпадения частот динамического гашения по коорди-

натам y̅1, y̅2 в результате выбора специальных значений параметров связности внешних сил. 

Пусть частоты динамического гашения совпадают: 
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ω12,dyn = ω11,dyn.           (27)  

Это означает, что для параметров системы выполняется соотношение  
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Уравнение (27) имеет два корня – α1 и α1, для которых выполнено совпадение частот 

динамического гашения колебаний ω12,dyn = ω11,dyn: 

2
1

01022

0120 









LLLm

kkk , 2
1

00111

0101

)(

)(











LLLm

kkk ,       (29) 

2
2

02022

0220 









LLLm

kkk
, 2

2
00112

0102

)(

)(











LLLm

kkk
.      (30) 

 

Вместе с тем одновременное совпадение частот динамического гашения ω12,dyn = ω11,dyn 

означает одновременное выполнение условий A22(p)-α A12(p)=0 и αA11(p)-A21(p)=0 для значе-

ний соответствующих величин α1, α1, ω1, ω1 :  

A22(j ω1)-α1 A12(j ω1)=0,  α1A11(j ω1)-A21(j ω1)=0,                      (31) 

A22(j ω2)-α2 A12(j ω2)=0,  α2A11(j ω2)-A21(j ω2)=0.                 (32) 

Выражения (31) и (32) могут быть представлены в виде  
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Выполнение равенств (33), (34) означает, что характеристический многочлен A(jω) си-

стемы равен нулю на частотах ω1 и ω2. Таким образом, если частоты динамического гашения 

колебаний ω12,dyn = ω11,dyn совпадают между собой, то они совпадают и с частотой собственных 

колебаний. 

Особенности режимов сближения частот динамического гашения  

Рассматривается вариант предельного сближения частот динамического гашения путем 

вариации коэффициента связности внешних возмущений. 

Приведенные выкладки позволяют заключить, что наличие двух внешних сил, связан-

ных между собой коэффициентом α, не означает того, что в системе может быть реализован 

режим одновременного динамического гашения колебаний на одной частоте. 

Если коэффициент связности внешних сил равен α1, то возможно выполнение следую-

щих соотношений: 

A22 (jω1)-α1 A12 (jω1)=0,  α1 A11(jω1)-A21(jω1)=0,                     (35) 

A22 (jω2)-α1 A12 (jω2)≠ 0,  α1 A11(jω2)-A21(jω2) ≠0.                               (36) 

Передаточная функция W11(p, α1) в данном случае может быть представлена в виде 
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После подстановки 
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выражение (37) приводится к форме 
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Аналогично передаточная функция W12(p, α1) может быть представлена выражением 
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После подстановки 
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в выражение (40) получим, что 
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Если коэффициент связности внешних сил равен α2, то это предопределяет выполнение 

следующих соотношений:  

A22 (jω2)-α2 A12 (jω2)=0,  α2 A11(jω2)-A21(jω2)=0,                               (43) 

A22 (jω1)-α2 A12 (jω2)≠ 0,  α2 A11(jω1)-A21(jω1) ≠0.                               (44) 

Передаточная функция W11(p,α2) может быть также представлена в виде 
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что после подстановки 
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в выражение (45) определяется выражением 
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Передаточная функция W12(α2, p) может быть представлена также в виде 
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После соответствующей подстановки 
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выражение (48) преобразуется к виду 
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Выражения (42) и (50) представляют собой амплитудно-частотные характеристики, яв-

ляющиеся результатом разрешения неопределенности при сближении амплитуд динамиче-

ского гашения колебаний с одной из собственных частот, которые в соответствующих точках 

непрерывны, что позволяет рассматривать данное сочетание параметров как специфический 

режим преобразования системы с двумя степенями свободы в систему с одной степенью сво-

боды.  

Таким образом, при изучении возможности достижения режима одновременного сов-

местного динамического гашения колебаний изменения коэффициента связности внешних сил 

оказывает существенное влияние на формирование динамических состояний системы. 

Результаты, их обсуждение 

Некоторые результаты вычислительного моделирования. Рассматривается меха-

ническая колебательная система, представленная на расчетной схеме (рис. 1) с параметрами 

m1=2 кг, m2=1 кг, k1=1 Н/м, k0=4 Н/м, k2=3 Н/м, L1=1 кг, L2=2 кг, L0=3 кг. Расчетные частоты 

собственных колебаний составляют соответственно ω1=0.7713 рад/с, ω2=1.0875 рад/с. Коэф-

фициенты связности внешних силовых возмущений определяются значениями α1= -1.5485, 

α2=0.2152. Представлены (рис. 4) амплитудно-частотные характеристики (АЧХ) для переда-

точных функций W11(p), W12(p) для коэффициента связности α1= -1.5485. Учитывая формы гра-

фиков, отметим, что на частоте собственных колебаний ω1 функция АЧХ непрерывна и при-

нимает положительные значения. Вместе с тем на собственной  частоте ω2 функции АЧХ 

имеют разрывы второго рода, отображающие особенности реализации резонанса. Данные гра-

фики показывают отсутствие резонанса по двум координатам на частоте собственных колеба-

ний ω1. Вместе с тем не наблюдается и гашение колебаний, так как функции принимают ко-

нечные ненулевые значения. 
 

 

Рис 4. Амплитудно-частотные характеристики системы  
для коэффициента связности α1 = -1.5485:  

1 – y1 – выходной сигнал, 2 – y2 – выходной сигнал 

Таким образом, при выборе параметра (в данном случае α), обеспечивающего совпаде-

ния режимов динамического гашения колебаний по двум частотам одновременно (на одной 

частоте), в системе происходит перестройка, и она начинает работать как система с одной 
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степенью свободы. Нетрадиционный подход в достижении специфического режима динами-

ческого гашения колебаний в системе с двумя степенями свободы при двух взаимосвязанных 

возмущениях приводит к появлениям эффекта «упрощения» структуры механической колеба-

тельной системы, демонстрирующей возможность при совпадении частот  динамического га-

шения преобразоваться в систему с одной степенью свободы.  

В свою очередь, потеря системой одной степени свободы находит своё отражение в 

вырождении амплитудно-частотной характеристики межпарциальной передаточной функции 

в константу, принимающую значения A11(jω1)/A12(jω1) и A11(jω2)/A12(jω2) для коэффициентов 

связности внешних силовых возмущений α1 и α2 соответственно. 

Аналогично представлены АЧХ (рис. 5), полученные из передаточных функций W11(p), 

W12(p) при коэффициентах связности внешних сил α2=0.2142. На частоте собственных колеба-

ний ω2 амплитудно-частотные характеристики непрерывны и принимают положительные зна-

чения, а на собственной частоте ω1 амплитудно-частотные характеристики демонстрируют ре-

ализацию резонанса.  
 

 

Рис. 5. Амплитудно-частотные характеристики системы  
для коэффициента связности α2 = 0.2152:  

1 – ͞y1 – выходной сигнал, 2 – y͞2 – выходной сигнал 

Рисунок 6 представляет амплитудно-частотные характеристики по двум координатам 

для параметра связности внешних воздействий α = -1.4, условно близкого к экстремальному 

параметру связности α1. На этом рисунке видны особенности «уменьшения» амплитуд коле-

бания и резонанса на частоте ω1. 
 

 

Рис. 6. Амплитудно-частотные характеристики системы для коэффициента связности α = -1.4:  
1 – ͞y1 – входной сигнал, 2 – ͞y2 – входной сигнал 
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Аналогично представлены амплитудно-частотные характеристики (по двум координатам для 

параметра связности внешних воздействий α = 0.4, условно близкого к экстремальному пара-

метру связности α2), отражающие особенности «уменьшения» резонанса на частоте ω2  (рис. 7).  
 

 

Рис. 7. Амплитудно-частотные характеристики системы для коэффициента связности α = 0.4:  
1 – ͞y1 – выходной сигнал, 2 – y͞2 – выходной сигнал 

Вместе с тем представлены АЧХ по двум координатам для параметра связности внеш-

них воздействий α = -0.4 (рис. 8), условно удаленного от обоих экстремальных значений пара-

метра связности α1  и α2. Видны (рис. 6) характерные особенности резонансных явлений. 
 

 

Рис. 8. Амплитудно-частотные характеристики системы для коэффициента связности α = -0.8:  
1 – ͞y1 – входной сигнал, 2 – ͞y2 – входной сигнал 

Выводы 

В работах, посвященных поиску частот совместного динамического гашения колеба-

ний одновременно по двум координатам в механических колебательных системах, рассмотрен  

ряд подходов к определению особенностей специфических режимов. Детализированный ана-

лиз режимов «обнуления» обобщенных координат систем приводит к следующим выводам.  

В цепной механической колебательной системе с двумя степенями свободы совместное 

действие гармонических внешних сил, приложенных к массо-инерционным элементам и нахо-

дящихся в пропорциональной зависимости, выраженной с помощью параметра связности, не 
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изменяет частоты собственных колебаний системы. Вместе с тем параметр связности внешних 

гармонических сил может рассматриваться как регулирующий фактор, однозначно определя-

ющий две частоты динамического гашения, каждая из которых «обнуляет» одну из двух ам-

плитуд колебаний массо-инерционных элементов в установившемся режиме движения. 

Для определения режима совместного динамического гашения колебания двух массо-

инерционных элементов в режиме установившегося движения поставлена задача определе-

ния параметра связности внешних сил, для которого две частоты динамического гашения 

совпадают. 

Показано, что варьирование коэффициента связности в направлении сближения между 

собой частот динамического гашения колебаний по разным координатам приводит к их при-

ближению к собственным частотам.  

Установлено, что для рассматриваемого класса механических колебательных систем 

существует два коэффициента связности внешних сил, таких, что при наличии двух собствен-

ных частот один из резонансов «гасится» в том смысле, что на одной из частот собственных 

колебаний амплитуды обеих координат принимают конечные, но ненулевые, значения. Таким 

образом, можно полагать, что для рассматриваемого класса систем режим «совместного» ди-

намического гашения по двум координатам, в смысле обнуления их амплитуд, не реализуется.  

Показано, что существует два коэффициента связности внешних сил, которые могут 

быть сопоставлены двум частотам собственных колебаний, таких, что при выборе внешнего 

силового воздействия с использованием коэффициента связности соответствующая ампли-

тудно-частотная характеристика с двумя разрывами второго рода в точках резонанса вырожда-

ется в амплитудно-частотную характеристику с одной точкой разрыва второго рода. При де-

тализированном рассмотрении особенностей динамических свойств выявлено, что при дей-

ствии двух гармонических сил возможно динамическое гашение на частоте собственных ко-

лебаний, что ликвидирует процесс резонансных колебаний, но не исключает реализацию ре-

зонанса на второй резонансной частоте. Аналогичная ситуация реализуется для второй ча-

стоты резонанса.  

Дальнейшие направления исследований представляют собой развитие понятий, связан-

ных с динамическим гашением колебаний, передаточным отношением виртуального рычага, 

динамической приведенной жесткостью, связностью форм движений массо-инерционных эле-

ментов и внешних воздействий для систем с одной степенью свободы, имеющих поступатель-

ный, вращательный и винтовой характер колебаний.  

Обобщение развиваемых понятий динамического гашения колебаний, передаточных 

отношений, динамической жесткости, связности форм движений элементов и внешних возму-

щений предполагает перенос разработанных представлений и методов структурного матема-

тического моделирования на механические колебательные системы с объектом в виде твер-

дого тела. 
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Abstract: The scientific and methodological foundations of up-to-date machine dynamics are being developed 

within the framework of system analysis and methods of structural mathematical modeling. The goal is to 

develop methods for evaluating, monitoring, and forming dynamic states of objects that operate under vibration 

loads. The methods of mechanics are used to study mechanical oscillatory systems, which are considered as 

design schemes of technical objects of technological and transport purposes. Mathematical models are built on 

the basis of Lagrange equations of the second kind, Laplace integral transformations, and the possibilities of 

structural mathematical modeling. The technology of constructing mathematical models that allow using the 

possibilities of implementing dynamic vibration damping modes in systems is developed. A method for esti-

mating the dynamic states in the modes of dynamic vibration damping in systems with two degrees of freedom 

under the action of two external forces acting together is developed. The results reflect the features of the 
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dynamic damping modes, the dependence on the connectivity parameters of external harmonic perturbations. 

The results of numerical simulations are presented. 

Keywords: mechanical oscillatory system, dynamic vibration damping, connectivity of external forces, trans-

fer functions, devices for motion transformation 
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