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The paper considers a method for solving the problem of dynamics of forced vibrations of a wall line based 
on a model of an equivalent elastic two-stage rod with a pliable connection of sections. The model is represented 
by a system of partial differential equations. The solution of the equations is obtained by the Fourier method for 
eigenfunctions orthogonal with weight. It is established that the presence of an elastic element at the junction 
of the sections does not affect the orthogonality of the eigenfunctions. The influence of the elastic coupling 
compliance coefficient on the natural frequency spectrum of the shaft line is estimated. The obtained forms of natural 
vibrations of an equivalent elastic two-stage rod are consistent in appearance with the corresponding forms known 
in the literature for a discrete model of a similar torsional circuit. A partial solution of the equations is found for 
the case of the action of the harmonic load on the engine and the averaged torque on the propeller. As an example, 
the dynamics of forced vibrations of the shaft line of a barge of the Sosnovka type is studied. The results of calculating 
the natural frequencies of the considered model are compared with the classical discrete mass method. The analysis 
of the obtained plots of the twisting angles and torques showed that the angles are satisfactorily approximated 
by the first proper oscillation shape, and for moments, high shapes must be taken into account. The comparison 
of the simulation results with the data of the torsiogram obtained under production testing conditions indicates 
the need for further development of the model. Further improvement of the torsional circuit, as well as a more 
detailed study of the nature of the operating loads, are considered as promising areas of research.
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В работе рассмотрена методика решения задачи динамики вынужденных колебаний валолинии 
на основе модели эквивалентного упругого двухступенчатого стержня с податливым соединением участ-
ков, представленной в виде системы дифференциальных уравнений частных производных. Решение уравне-
ний получено методом Фурье для собственных функций ортогональных с весом. Установлено, что наличие 
упругого элемента на стыке участков не влияет на ортогональность собственных функций. Выполнена 
оценка влияния коэффициента податливости упругой муфты на спектр собственных частот валопро-
вода. Полученные формы собственных колебаний эквивалентного упругого двухступенчатого стержня 
по внешнему виду согласуются с соответствующими формами, известными в литературе для дискретной 
модели аналогичной крутильной схемы. Найдено частное решение уравнений для случая действия гармони-
ческой нагрузки на двигателе и усредненного момента на гребном винте. В качестве примера исследована 
динамика вынужденных колебаний валопровода баржи типа «Сосновка». Выполнено сравнение результа-
тов расчета собственных частот рассматриваемой модели с классическим методом дискретных масс. 
Анализ полученных эпюр углов закручивания и крутящих моментов показал, что углы удовлетворитель-
но аппроксимируются первой собственной формой колебаний, а для моментов требуется учет высоких 
форм. Сопоставление результатов моделирования с данными торсиограммы, полученной в условиях про-
изводственных испытаний, указывает на необходимость дальнейшего развития модели. В качестве пер-
спективных направлений исследований рассмотрено дальнейшее усовершенствование крутильной схемы, 
а также более детальное изучение характера действующих нагрузок.

Ключевые слова: валопровод, математическая модель, динамические усилия, крутильные колебания, 
распределенные параметры, вынужденные колебания, собственная частота, торсиограмма, метод Фурье.
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Введение (Introduction)
Для обеспечения стабильной эксплуатации морских и речных судов необходимо отслежи-

вать техническое состояние элементов судовых энергетических установок (СЭУ). Одним из наи-
более ответственных комплексных узлов СЭУ является валолиния, обеспечивающая сопряжение 
двигателя с движителем судна. На сегодняшний день существует достаточно широкий спектр 
средств для сбора необходимой информации о техническом состоянии объекта: торсиографирова-
ние, тензометрирование, виброизмерение, термометрирование и пр. Однако, ввиду многообразия 
действующих на валопровод нагрузок, а также их динамического характера, возникает проблема 
правильной интерпретации имеющихся данных, что, в свою очередь, зависит от понимания меха-
низмов протекающих процессов и их корректного математического описания.

Существующая методика расчета крутильных колебаний судовых валопроводов основана 
на представлении валолинии как системы инертных дисков с вязкоупругими связями [1], [2], а сам 
расчет по большей части сводится к модальному анализу системы и оценке амплитудных значений 
деформаций, вызванных резонансной составляющей возмущающей нагрузки [1]–[3]. Преимуще-
ством традиционного метода является тщательная проработка алгоритмов составления схем кру-
тильных колебаний [4], а также большая практика применения и апробации. Основной недостаток 
состоит в том, что аналитические выражения для описания динамического поведения системы 
можно получить только для некоторых простых схем [5]–[7], для остальных случаев ограничива-
ются лишь оценочной характеристикой максимальных деформаций и усилий.

Численные решения и имитационные модели [8] позволяют рассмотреть лишь частные по-
становки отдельных задач, не давая комплексного представления о поведении системы. В каче-
стве альтернативы можно рассматривать упрощенное представление валолинии, когда вся инер-
ционная нагрузка распределяется по участкам эквивалентного упругого стержня [9]. Такой подход 
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для решения различных задач динамики валопровода позволяет использовать волновую теорию 
колебаний, а расчетные зависимости получить в аналитической форме, например, на основе мето-
да Фурье. Однако в данной ситуации проблема заключается в том, что известные решения задач 
крутильных колебаний получены только для небольшого класса граничных задач, а для схем, учи-
тывающих ряд конструктивных особенности валопровода, готовых решений нет.

В статьях [10], [11] динамика крутильных колебаний моделируется стержнем с двумя жестко 
соединенными разнородными участками. На практике зачастую в состав валолинии включают 
элемент, податливость которого значительно превосходит податливость других соединений и де-
талей. При этом распределение податливости по  какому-либо участку может вносить некоторую 
погрешность в результаты расчета.

Целью работы является исследование динамики вынужденных колебаний валопровода 
на основе модели двухступенчатого стержня с упругим соединением ступеней, предполагающей 
решение следующих задач:

– анализ влияния коэффициента податливости упругой муфты на спектр собственных ча-
стот валолинии;

– сравнение результатов расчета, согласно модели системы с распределенными параметра-
ми, с методом дискретных масс;

– сопоставление результатов теоретических расчетов с данными производственных испы-
таний.

Методы и материалы (Methods and Materials)
Рассмотрим в качестве модели валопровода упругий стержень с двумя участками с разной 

жесткостью (GJ p1 , GJ p2) и распределенными моментами инерции (γJ p1 , γJ p2) — рис. 1 [9]. Ступени 
стержня соединяются упругим элементом с коэффициентом жесткости kj.

Рис. 1. Расчетная схема валопровода гребного винта

Характеристики первого участка вала определяются путем приведения податливости 
и моментов инерции масс коленчатого вала к эквивалентному упругому стержню. Для второго 
участка используются параметры приведенной жесткости и линейной плотности промежуточ-
ных и гребного валов.

На коленчатый вал действуют активные моменты: Tk периодического характера, xk — осе-
вая координата сечения, к которому приложен момент, а также mc — моменты сопротивления 
в подшипниках и цилиндропоршневой группе, которые принимаем равномерно распределенными 
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по длине участка. На правом торце стержня расположен винт с моментом инерции с учетом при-
соединенной воды (Iв), Tв — крутящий момент на винте.

Для каждого из участков вала уравнения углов закручивания φ(x, t) имеют вид:

GJ
x

J
t

m t x ipi pi i
∂
∂

- ∂
∂

= ( ) =
2

2

2

2
1 2

j γ j
, ; , .    (1)

Граничные условия рассматриваемых задач (1), в соответствии с расчетной схемой (рис. 1), 
следующие:

GJ t GJ l t I l tp p1 1 2 2 2
0 0′ ( ) = ′ ( ) = - ( )j j j, ; , ,в

 .   (2)
Условия состыковки участков упругим элементом можно представить в виде:

GJ l t GJ l t GJ l t k l t lp p p1 1 1 2 2 1 2 2 1 2 1 1 1
′ ( ) = ′ ( ) ′ ( ) = - ( ) -j j j j jj, , ; , , ,,t( )( ) .   (3)

Предполагается, что в установившемся режиме работы валолинии собственные колебания 
имеют несущественный эффект, поэтому начальные условия задач (1) рассматривать не будем. 
Согласно методу Фурье решение уравнений (1) будем искать в виде ряда произведения функций:

j x t x w t
n

n n,( ) = ( ) ( )
=

∞

∑
1

Φ .

Собственные функции Φn , удовлетворяющие первому граничному условию (2) и условиям 
состыковки (3), представим в виде

Φ Φ Φn n n

n

z z e z z e z e z

ze z

( ) = ( ) -( ) + ( ) -( ) - -( )( ) =

= -( ) +

1 2
1ζ ζ

l ζcos cosll ζ l l ζ l η ζ α
η

l ζ l η ζjn n n n n ne z z-( ) -( )( ) - -( )( )





 sin cos sin sin  ×

× -( ) - -( )( )e z e z1 ζ ,

   (4)

где l ωn nl c= / , ωn  — собственные частоты колебаний; 

c GJ Jp p=
1 1

/ γ  — скорость распространения крутильных волн на первом участке вала; 

z x l= /  — относительная продольная координата; 
e GJ k lpj j= ( )1

/  — относительная податливость упругого элемента; 

e z( )  — единичная функция; 
ζ = l l

1
/  — относительная длина первого участка вала;

η γ γ = GJ J GJ Jp p p p1 2 2 1( ) ( )/ ;

α =GJ GJp p1 2
/ .

Выражение для нахождения крутящих моментов для n-й формы можно представить в виде

M z
GJ
l

z
GJ
l

ze zn n
p

n n
p

n n( ) = ′ ( ) = - -( ) +(j j l l ζ
0

1

0

1Φ sin

+ -( ) -( )( ) + -( )( )η
α

l ζ l l ζ l η ζ α
η

l ζ l η ζjcos sin sin sin cosn n n n n ne z z







-( ) -( )( )


-e z e z1 ζ .       (5)

Здесь и далее штрихом обозначена производная по z; j0n  — угол поворота левого торца вала 
n-й формы колебаний.

Из второго граничного условия (2) получим выражение для нахождения собственных значений:

cos sin sin cosl ζ l l ζ l η ζ ξl α
η

l η ζjn n n n n ne-( ) -( )( ) + -( )( )





 1 1 ++

+ -( )( ) - -( )( )





=α
η

l ζ l η ζ ξl α
η

l η ζsin cos sinn n n n1 1 0 ,   (6)

где ξ γ= ( )I J lpв /
1

 — относительная инерционная нагрузка на правом торце вала.
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На рис. 2 показаны эпюры углов закручивания (4) и крутящих моментов (5) для первых трех 
форм колебаний. Следует отметить, что по внешнему виду эпюры согласуются с соответствующими 
формами колебаний, представленными в примерах [1].

Рассмотрим свой ство ортогональности собственных функций рассматриваемой граничной за-
дачи. На каждом участке вала для собственных функций можно составить следующие соотношения:

′′ = -Φ Φn n n1

2

1
l  0 ≤ <z ζ ;

′′ = -Φ Φn n n2
2 2

2η l  ζ < ≤z 1.   (7)

Умножив обе функции (7) на собственную функцию другого индекса и проинтегрировав 
по частям, получим выражения [9]:

l l
ζζ

n m n m n m m ndz2 2

1 1 1 1 1 1
0

-( ) = ′ - ′( )∫ Φ Φ Φ Φ Φ Φ
0

;

η l l
ζ

ζ
2 2 2

1

2 2 2 2 2 2n m n m n m m ndz-( ) = ′ - ′( )∫Φ Φ Φ Φ Φ Φ
1

, m n≠ .   (8)

Перепишем второе условие (2) и условия состыковки (3) в собственных функциях:
′ ( ) = - ( )Φ Φn n n2

2

2
1 1αl ξ ;

′ ( ) = ′ ( )Φ Φn n2 1
ζ α ζ ; Φ Φ Φn n nk

2 1 1
ζ ζ ζj( ) = ( ) - ′ ( ) .   (9)

Из формул (8), с учетом граничного условия и условий состыковки (9), получим:

l ζ ζ ζ ζ
ζ

n m n m n m m ndz2 2

0

1 1 1 1 1 1
-( ) = ( ) ′ ( ) - ( ) ′ ( )∫l Φ Φ Φ Φ Φ Φ ;

η l l α
ζ

2 2 2

1

2 2n m n m dz-( ) = - ×∫Φ Φ  

× ( ) - ′ ( )( ) ′ ( ) - ( ) - ′ ( )( ) ′ ( )( ) - Φ Φ Φ Φ Φ Φn n m m me e n
1 1 1 1 1

1ζ ζ ζ ζ ζ ζj 

- -( ) ( ) ( )α l l ξn m n m
2 2

1 2 2
1 1Φ Φ .    (10)

Рис. 2. Эпюры углов закручивания (Φk) и крутящих моментов (Φ ḱ)  
первых трех форм колебаний (k = 1; 2; 3)
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На основании зависимости (10) можно сделать вывод о том, что наличие упругого элемен-
та на стыке участков не оказывает влияние на свой ство ортогональности собственных функций 
и, соответственно, весовая функция сохраняет вид, как и при жестком сопряжении участков [9]:

ρ ζ
α

ζ
η

ξ δz e z e z e z z( ) = -( ) + -( ) - -( )( ) + -( )1
1

1
1

2 1
.

Здесь δ z( )  — дельта- функция Дирака.
Частное решение уравнений (1) для рассматриваемого случая действующей нагрузки, полу-

ченное в работе [10]:

w T z Tn
n n k

n

n k nτ
l

( ) = - ∑ ( ) - ( )





-
=

1

2
2 1

2 2
1

0∆
Φ Φ

ц

в
 

- ∑ ∑
( )

- ( )( ) + ( )





= =k

n

j

m j n k

n n n

T z

j j
    1 1

2 2
2

2

2
2

4

ц








Φ

∆ l θ n θ 

- ( )( ) +( ) +
 l θ θτ µn jkj j2

2
 cos

+ +( ))2   n θ θτ µn jkj jsin .

Здесь τ = tc l/  — безразмерное время; θ θ= l c/  — безразмерная угловая скорость; θ  — угловая 
скорость вращения вала; nц  — количество возмущающих моментов на коленчатом валу (число 
цилиндров); m — количество гармоник возмущающей нагрузки; T T l GJj j p= ( )/

1
 — безразмерное 

амплитудное значение момента для j-й гармоники; µ jk  — фаза; T T l GJ pв в= ( )/
1

 — безразмерная 
величина среднего момента на винте.

Декремент затухания nn , учитывающий демпфирующие моменты в двигателе и на винте [11]:

n
θ

ζn
n

p n

l n

p n

R c
GJ

b c
GJ

= ( ) +c
Φ

∆
∆

∆
1

2
1

2

1

2

1

2
,

где Rc — коэффициент, учитывающий физические свой ства среды и геометрию винта (ориентиро-
вочно определяется через номинальные значения угловой скорости и мощности на винте);

bl  — коэффициент демпфирования, распределенный по первому участку стержня.
Квадраты нормы собственных функций для всего вала (∆n

2) и для первого участка ( )∆n1

2  
определяются из зависимостей [9]:

∆ Φ Φ Φ Φn
n

n n n n n
1

2

2

2 2
21

2
= ( ) + ′ ( )( ) - ( ) ′ ( )( )l

l ζ ζ ζ ζ ζ ζ ;

∆ Φ Φ Φ Φ Φn
n

n n n n
dz

n n
2

2

2 2
2

21

2
1= ( ) + ′ ( )( ) - ( ) ′ ( ) + -( )-

l
l ζ ζ ζ ζ ζ ζ l ζ η

α

2

nn
2

1( )


+

+ -( ) ′ ( )( ) - ( ) ′ ( ) + ( ) ′ ( )) + ( )+α ζ ζ ζ ξ1 1 1 1 1
2

2Φ Φ Φ Φ Φ Φn n n n
dz

n n ,

где Φn
dz- ( )ζ , Φn

dz+ ( )ζ  — значения собственных функций, соответственно, для левого и правого 
участка вала в сечении ζ.

Моменты со стороны двигателя определяют из развернутой индикаторной диаграммы, ко-
торая составляется на основе теплового расчета двигателя [1]. При отсутствии диаграммы пара-
метры нагрузки можно найти упрощенно по индикаторным показателям теоретического цикла 
работы двигателя [11].

Результаты (Results)
Задача приведения валопровода к модели эквивалентного ступенчатого упругого стержня 

требует отдельных теоретических и экспериментальных изысканий, поэтому за основу примем 
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крутильную схему, составленную классическим методом, и на ее базе будем определять требу-
емые параметры модели. Такой подход, в том числе позволит сопоставить результаты расчетов 
двумя способами.

В качестве примера рассмотрим схему валолинии баржи типа «Сосновка», в состав пропуль-
сивной установки которой входит главный двигатель Cummins QSM-11, винто- рулевой комплекс 
SPR-200, эластичная муфта Vulkan и разобщающая муфта Schottel, гибкий вал, 4-лопастной винт 
фиксированного шага. Составление крутильной схемы и расчет собственных колебаний выполне-
ны методом проф. Терских [4]. Схема представлена двадцатью тремя массами с моментами инер-
ции θ1–θ23, соединенными упругими связями с податливостью e1–2–e22–23.

Ввиду того, что податливость эластичной муфты e10–11 многократно превышает податливость 
остальных упругих соединений, распределив по длине первого участка стержня первые десять 
масс (θ1–θ10), а по длине второго — следующие двенадцать: θ11–θ22, жесткость участков определяем 
через податливости соединений:

GJ l
ep

i i i
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1
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i i  
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0 272/ , .  (11)

Здесь l
1

1 28= ,  м; l = 4 7,  м — соответственно длина первого участка и валолинии в целом.
На основании численного решения уравнения (6), после подстановки в него коэффициен-

тов (11), находим собственные значения частотного уравнения:

l
1

0 618= , ; l
2

2 082= , ; l
3

4 397= , ;  l
4

6 926= , ;  l
5

9 524= , ;  …,

которым соответствуют круговые частоты ω ln nc l= / :

ω
1

60 86= ,  с–1; ω
2

205=  с–1; ω
3

432 9= ,  с–1;

ω
4

681 9= ,  с–1; ω
5

937 7= ,  с–1; … . (12)

Частоты, полученные методом цепных дробей для классической схемы, составили:

ω
1

64 98= ,  с–1; ω
2

159 8= ,  с–1; ω
3

583 2= ,  с–1;

ω
4

950 7= ,  с–1; ω
5

1178=  с–1; ….

Для первой частоты расхождение в значениях составляет около 7 %. Более значительные 
различия для последующих частот объясняются принципом определения параметров эквивалент-
ного упругого стержня. Так, распределение инерционных характеристик по длине участка приво-
дит к увеличению собственной частоты для 2-й формы, и, напротив, распределение податливости 
упругих связей — к снижению частоты 3-й формы.

Для нахождения частного решения задачи (1) используем классический подход [4], заклю-
чающийся в аппроксимации действующей нагрузки частичной суммой ряда Фурье (ограничимся 
тринадцатью членами ряда). Для расчета были использованы следующие параметры двигателя:

– тип двигателя Cummins QSM-11 — дизельный, четырехтактный, рядный, 6-цилиндровый 
двигатель;

– номинальная мощность Nном = 261  кВт;
– частота вращения коленчатого вала nном = 1800  мин–1;
– частота вращения холостого хода n

min
= 600  мин–1;
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– расположение кривошипов под углом 120º;
– диаметр цилиндра 125 мм;
– ход поршня 147 мм;
– степень сжатия ε = 16 3, ;
– рабочий объем цилиндра Vh = 10 8,  л;
– масса поршня mп = 2 85,  кг;
– масса шатуна mш = 4 3,  кг;
– длина шатуна lш = 280  мм;
– порядок работы цилиндров 1–5–3–6–2–4.
– параметры теоретического цикла для номинального режима работы: показатели политроп 

сжатия и расширения: n
1

1 38= , ; n
2

1 28= , ; степень повышения давления l p = 1 6, , степень пред-
варительного расширения ρ = 2 72, .

Действующие нагрузки были смоделированы для режима работы двигателя на час-
тоте 1428 об/мин, что позволило сопоставить результаты расчетов с данными торсиограммы, 
полученными при швартовных испытаниях баржи типа «Сосновка».

На графиках рис. 3 представлены эпюры углов закручивания и крутящих моментов по длине 
валолинии для момента времени τ = 0 . Для построения эпюр использовано порядка 50 собствен-
ных форм. При исследовании динамики валолинии нередко ограничиваются одноузловой формой 
колебаний [3]. Если сопоставить эпюры рис. 3 с эпюрами собственных форм рис. 2, то даже 
по внешнему виду следует отметить, что аппроксимация первой формой может быть удовлетвори-
тельна для перемещений, но для крутящих моментов является грубым приближением.
     а)                                 б)

       
Рис. 3. Эпюры углов закручивания (а) и крутящих моментов (б)

На графиках рис. 4 показаны зависимости угла поворота от времени, для наглядности шкала 
абсцисс развернута по оборотам коленчатого вала ( n = ( )θτ π/ 2 ). График рис. 4, а построен со сме-
щением на величину статического угла закручивания (φ0 = –0,081 рад) для средних значений крутя-
щих моментов. На графиках рис. 5 показано распределение амплитуд по спектру частот. Как и пре-
дыдущем случае, шкала абсцисс представлена не в системных единицах, а как количество колеба-
ний на один оборот вала. Над пиками (см. рис. 5, а) указаны значения круговых частот ω для соот-
ветствующих порядков ν.
     а)                              б)

Рис. 4. Углы закручивания левого торца валопровода:  
а — результаты моделирования; б — участок торсиограммы
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Из графика рис. 5, а видно, что наибольшую амплитуду имеет гармоника 3-го порядка  
(ν = 3), что, в принципе, соответствует теоретическому описанию цикла работы двигателя: для 6-ци-
линдрового четырехтактного двигателя за один оборот проходит три вспышки. Остальные гармо-
ники формируются за счет наложения упругих волн колебаний, при этом значения амплитуд боль-
ше для тех порядков, у которых частоты ближе к собственным частотам колебаний (12).
 а)

 б)

Рис. 5. Графики спектральной плотности колебаний угла поворота  
начального сечения валолинии:  

а — теоретическая модель; б — результаты обработки торсиограммы

Для торсиограммы (рис. 5, б) максимальную амплитуду имеет гармоника на частоте цикла 
работы двигателя (ν = 0,5), что можно объяснить фактической неравномерностью работы цилин-
дров, что в теоретической модели не учитывается. Следует отметить, что вторую по величине 
амплитуду, если не принимать во внимание низкочастотные колебания, имеет гармоника 6-го по-
рядка при том, что на 3-м порядке амплитуда минимальна. Причиной могут быть конструктивные 
особенности валолинии, которые не учтены в крутильной схеме либо требуется уточнение модели 
действующей нагрузки.

Обсуждение (Discussion)
Представленная в работе модель является весьма перспективной несмотря на то, что имеет 

некоторые расхождения с традиционной методикой расчета, а также с результатами производ-
ственных измерений. Ее дальнейшее развитие можно осуществлять как за счет усовершенство-
вания крутильной схемы, так и путем дополнительного исследования характера действующих 
нагрузок. В направлении развития схемы можно рассмотреть следующие задачи: обоснованное 
введение дополнительных участков упругого стержня, учет редуцирующих передач и т. д. При-
нятая в классической методике аппроксимация внешней нагрузки частичной суммой ряда Фурье 
не в полной мере отражает суть процессов, протекающих в камере сгорания цилиндра. В частно-
сти, в работе [12] указано на значительное расхождение значений порядковых гармоник для дей-
ствительной индикаторной диаграммы и расчетной. Возможно, изменение подхода к моделирова-
нию действующей нагрузки позволит в том числе объяснить завышенное значение резонансных 
амплитуд в теоретических моделях [1].

Следует отметить, что при построении модели эквивалентного упругого стержня можно обой-
тись весьма ограниченным набором параметров (11). В частности, это может оказаться полезным, 
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когда для составления крутильной схемы традиционным методом исходных данных недостаточно. 
Отдельный интерес представляет разработка методики реверсивного моделирования, т. е. когда 
модель воспроизводится по данным производственных измерений: торсиограмм, тахограмм, тен-
зометрических измерений и т. п. Более подробно современные методы экспериментального кон-
троля крутильных колебаний рассмотрены в статьях [13], [14].

Выводы (Summary)
Исследование динамики валолинии гребного винта на основе модели эквивалентного сту-

пенчатого упругого стержня с податливым соединением участков позволяет сделать следующие 
выводы:

1. Наличие упругого элемента на стыке участков не влияет на ортогональность собствен-
ных функций, поэтому вид весовой функции будет таким же, как и в случае жесткого соединения 
участков.

2. Значение коэффициента жесткости упругого соединения оказывает влияние на весь 
спектр собственных частот, но наиболее значительное на первые четыре частоты.

3. Формы собственных колебаний эквивалентного упругого двухступенчатого стержня 
по внешнему виду согласуются с соответствующими формами для дискретной модели аналогич-
ной крутильной схемы.

4. Эпюра углов закручивания валопровода удовлетворительно аппроксимируется первой 
собственной формой колебаний, однако для построения эпюры крутящих моментов необходим 
учет высоких форм.

5. Сравнение собственных частот, полученных классическим методом дискретных масс 
с моделью эквивалентного стержня, показало небольшое расхождение (порядка 7 %) для первой 
собственной частоты и более значительное для высоких частот, что указывает на необходимость 
дальнейшего развития модели.

6. Сопоставление результатов моделирования с данными торсиограммы, полученной при 
производственных испытаниях, показало, что теоретическая модель действующей нагрузки 
не в полной мере отвечает реальным процессам на валолинии.
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