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Аннотация. Задача математического описания и 

исследования систем виброизоляции сидений опера-

торов мобильных машин актуальна, поскольку опе-

раторы многих строительных, дорожных и других 

мобильных машин подвергаются существенным 

вибрационным воздействиям. Было предложено 

оригинальное аналитическое решение дифференци-

ального уравнения вынужденных колебаний линейно-

го осциллятора с кинематическим возбуждением, 

описывающего вертикальные колебаний сиденья с 

оператором, при заданных синусоидальных колеба-

ниях основания сиденья. Аналитическое дифферен-

цирование по времени выражения абсолютного пе-

ремещения виброзащищаемой массы сиденья с опе-

ратором позволило получить аналитическое выра-

жение абсолютной скорости массы, упрощение 

которого позволило получить компактное выраже-

ние первой, а затем нулевой производной абсолют-

ной координаты в установившемся режиме колеба-

ний. Из выражения абсолютного перемещения виб-

розащищаемой массы с использованием тригоно-

метрического преобразования было получено ана-

литическое выражение его амплитуды, из которо-

го, в свою очередь, было получено аналитическое 

выражение коэффициента передачи виброзащит-

ной системы. Уравнение на основе аналитического 

выражения производной коэффициента передачи по 

круговой частоте было решено аналитически, что 

позволило получить аналитические выражения ре-

зонансных амплитуды абсолютных перемещений и 

коэффициента передачи. Приведены примеры 

функциональных зависимостей, полученных при ис-

пользовании выведенных аналитических выражений. 

Полученные аналитические выражения позволяют 

проводить исследования виброзащитных систем 

сидений с максимальной точностью. 
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Abstract. The task of mathematical description and 

study of vibration isolation systems for seats of mobile 

machine operators is relevant, since operators of many 

construction, road and other mobile machines are ex-

posed to significant vibration effects. An original analyt-

ical solution was proposed for the differential equation 

of forced oscillations of a linear oscillator with kinemat-

ic excitation, which describes the vertical oscillations of 

the seat with the operator, for given sinusoidal oscilla-

tions of the seat base. Analytical differentiation in time 

of the expression for the absolute displacement of the 

vibration-protected mass of the seat with the operator 

made it possible to obtain an analytical expression for 

the absolute velocity of the mass, the simplification of 

which made it possible to obtain a compact expression 

for the first and then the zero derivative of the absolute 

coordinate in the steady state oscillation mode. From 

the expression for the absolute displacement of the vi-

bration-protected mass using a trigonometric transfor-

mation, an analytical expression for its amplitude was 

obtained, from which, in turn, an analytical expression 

for the transmission coefficient of the vibration protec-

tion system was obtained. The equation based on the 

analytical expression of the derivative of the transfer 

coefficient with respect to the circular frequency was 

solved analytically, which made it possible to obtain 

analytical expressions for the resonant amplitude of 

absolute displacements and the transfer coefficient. Ex-

amples of functional dependencies obtained using the 

derived analytical expressions are given. The obtained 

analytical expressions make it possible to conduct stud-

ies of vibration protection systems of seats with maxi-

mum accuracy. 
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кинематическое возбуждение. 
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1. Введение 

 

Проблема виброизоляции весьма акту-

альна для операторов всех мобильных ма-

шин [1]. В наибольшей степени низкочас-

тотным и высокочастотным вибрационным 

воздействиям подвержены операторы таких 

строительных, дорожных и подъемно-

транспортных машин, как гидравлические 

экскаваторы [2], фронтальные погрузчики 

[3], автогрейдеры [4], дорожные катки [5], 

бетоносмесители [6], виброплиты [7], буль-

дозеры [8], дорожные фрезы [9], гидромоло-

ты [10].  

Не менее тяжелые условия работы в пла-

не вибраций у операторов горных машин 

[11], проходческих комбайнов [12] многих 

видов сельскохозяйственной техники [13], 

лесопогрузчиков [14].  

При решении задач виброзащиты опера-

торов перечисленных машин, можно выде-

лить два основных варианта используемых 

конструктивных решений: это применение 

виброизоляторов кабины оператора [15] и 

сиденья оператора [16]. Совместное приме-

нение обоих вариантов увеличивает эффек-

тивность виброзащиты. Виброзащитные сис-

темы сидений операторов позволяют выпол-

нять защиту не только от высокочастотных, 

но и от низкочастотных вибраций сравни-

тельно большой амплитуды, и являются од-

ним из наиболее важных элементов вибро-

защиты. 

Активные виброзащитные системы [17], 

широко применяемые для виброзащиты объ-

ектов производственного оборудования [18], 

для сидений операторов мобильных машин 

применяются сравнительно редко, ввиду их 

относительно большой сложности и стоимо-

сти, в том числе из-за наличия в них таких 

элементов, как резинокордные пневматиче-

ские оболочки [19], необходимости приме-

нения электротехнических элементов и т.д. 

Рассмотрим аналитическое математиче-

ское описание пассивной виброзащитной 

системы от имеющих наибольшую амплиту-

ду и оказывающих наиболее негативное 

влияние на оператора вертикальных пере-

мещений сиденья оператора. Система сиде-

ния с оператором представлена при этом в 

виде массы с одной поступательной степе-

нью свободы [20]. 

2. Постановка задачи 

Для математического описания пассив-

ной виброзащитной системы, использовалась 

расчетная схема с кинематическим возбуж-

дением перемещений основания сиденья 

(рис. 1). В подобной системе в виде времен-

ной зависимости задается перемещение ос-

нования виброзащитной системы (т.е., осно-

вания сиденья) в неподвижной системе ко-

ординат. 

При описании виброзащитной системы 

сиденья оператора мобильной строительной 

или дорожной машины, имеющие место пе-

ремещения основания сиденья практически 

не зависят от виброзащищаемой массы (мас-

са базовой машины многократно превосхо-

дит массу  сиденья  с оператором),  по  этой  

mailto:kms142@mail.ru
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Рис. 1. Расчетная схема виброзащитной         

системы с одной степенью свободы в виде 

линейного осциллятора с кинематическим 

возбуждением 

 

причине использовалась модель с кинемати-

ческим возбуждением.  

Рассматривались гармонические (синусои-

дальные) внешние воздействия на систему, 

которые являются одним из самых распро-

страненных воздействий на виброзащищае-

мый объект, и приняты во всем мире в качест-

ве стандарта исследуемых воздействий [21]. 

Для исследования модели линейного ос-

циллятора с кинематическим возбуждением 

применяются методы численного решения 

дифференциальных уравнений, точность ко-

торых зачастую нестабильна, а вычисли-

тельный процесс получения решения – отно-

сительно ресурсоемкий и долгий [22]. 

Целесообразно получить аналитическое 

описание модели с кинематическим возбуж-

дением и решение задачи динамики для нее, 

по возможности, также в аналитическом ви-

де. Это позволит более точно и быстро опре-

делять значения коэффициента передачи при 

виброизоляции сиденья с оператором, опре-

делять значения амплитуд при различных 

частотах, а также исследовать влияние ха-

рактеристик виброзащитной системы на 

виброизолирующие свойства. 

 

3. Вывод аналитических зависимостей 

 

На рис. 1 и при последующем выводе 

формул приняты следующие обозначения: m 

– масса виброзащищаемого объекта (сиденья 

с оператором); z – вертикальная координата 

виброзащищаемого объекта в неподвижной 

системе координат; z1 – локальная верти-

кальная координата виброзащищаемого объ-

екта на подвижном основании, относительно 

этого основания (что соответствует дефор-

мации механизма виброзащитной системы); 

zop – вертикальная координата основания 

виброзащищаемого объекта в неподвижной 

системе координат; b – коэффициент сопро-

тивления демпфера (вязкого трения); kz1 – 

коэффициент пропорциональности (упруго-

сти) статической силовой характеристики 

механизма виброзащитной системы. 

Гармонические синусоидальные воздей-

ствия характеризовались следующими пара-

метрами: FA – амплитуда силового воздейст-

вия; Amp – амплитуда кинематического воз-

действия; To – период внешнего воздействия; 

w – угловая (круговая) частота внешнего 

воздействия. Символ t использовался для 

обозначения времени.  

Дифференциальное уравнение, описы-

вающее вынужденные колебания модели 

гармонического осциллятора с кинематиче-

ским возбуждением, имеет общий вид [22] 

1 1 1 0zm z b z k z      .  (1) 

Дальнейшие выкладки приведены для ис-

ходного дифференциального уравнения (1) 

при нулевых начальных значениях абсолют-

ной координаты и скорости массы. 

Учитывая, что гармоническое кинемати-

ческое возбуждение описывается временной 

зависимостью координаты основания сиденья 

 sinop mpz wA t  ,  (2) 

а также с учетом соотношения 1 opz z z   

(рис. 1), дифференциальное уравнение (1) 

принимает вид: 

         1 1c 0os sino mp mpop z p zm z b z z k z z m A w t wz b z k z A t w                  . (3) 

 

Разрешенное относительно старшей про-

изводной z , уравнение (3) принимает вид: 
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     1cos sinzmp mpA w t

m

b w Az k wz
z

t  
  .(4) 

Аналитическое решение дифференциально-

го уравнения (4), полученное при помощи ин-

струментов символьных вычислений в среде 

MATLAB, при начальных условиях  0 0z  ; 

 0 0z   после упрощения имеет вид: 

 
     

     

2121

21

2020

20

21

2
29 114 1 13 12

25 24 29 24 29

2
1 2914 1 13 12

26 23 29 23 29

3
9 8 11 22 7 6 5

cos 2sin

cos 2sin

2

mp z

mp z

mp

A m we t w b k m be t w
z t e

A m we t w k m b be t w
e

A m we









      
   
     
 

      
   
     
 

       


 

 20

4 19 3 16 2 18 17 15

10

3
8 9 11 22 7 6 5 4 19 3 16 2 18 17 15

10

2
,

mpA m we


       




              




 (5) 

 

где  

 2 2 2 2 4
1 1 12 3 3 2mp z zA bm k k mw m w    ; 

2
2

2 2 2
14 zb k m w  ; 2 3 4

13 16 zb k m w  ; 

2 4 4
14 8 zk m w  ; 3 3 2

15 8 zk m w  ; 

2 4 6
6 4b m w  ; 4 2 4

7 4b m w  ; 

6
8

5
18 zk m w  ; 4 2

9 18 zk m  ; 

10 26 25 24 23 29      ; 3 2 3/2
11 29b w   ; 

2
12 1 27 292 mp zA k m    ;

2
13 27 292 mpA b m    ; 

3
14 272 mpA b m   ;

2 2 2
1 2915 4 zbk m w   ; 

3 2 4
16 294b m w   ;

3 4
17 1 298 zbk m w   ; 

3 2
18 1 294 zb k mw   ; 

4 6
19 294bm w   ; 

 2

20

9

2

t b

m

 
  ; 

 29

21
2

t b

m

 
  ; 

5 2
22 29b w   ;   (6) 

2
23 28 1 292 zk m b b       ; 

2
24 28 1 292 zk m b b       ; 

2
25 28 1 292 zk m b b       ; 

2
26 28 1 292 zk m b b       ; 

2
27 1zmw k   ; 2 2

28 2m w  ; 

2
29 14 zb k m   . 

Дифференцирование выражения (5) по 

времени позволило получить аналитическое 

выражение скорости  z t  изменения абсо-

лютной координаты виброзащищаемой мас-

сы в неподвижной системе координат, кото-

рое не приводится здесь ввиду его громозд-

кости.  

В указанном выражении, в отдельных 

слагаемых присутствуют сомножители вида  

 2
14

2

zt b b k m

m

e

   
 
 
  ,      (7) 

обращающиеся в 0 при t  .  

Подстановка вместо указанных сомножи-

телей нулей в аналитическое выражение 

 z t  и последующее упрощение последнего, 

позволили получить достаточно компактное 

выражение первой производной координаты 

в установившемся режиме колебаний: 
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 
        2 2 2 2 3

1 1

2 2 2 2 2 4
1 1

cos cos cos sin

2

mp z z

z z

A w k t w b w t w k m w t w bm w t w
z t

b w k k m w m w

  


  
.  (8) 

 

Интегрирование выражения скорости (8) 

по времени позволило получить компактное 

выражение перемещения  z t : 

 
        3 2 2 2 3 2

1 1

2 2 2 2 2 4
1 1

sin sin cos sin

2

mp z z

z z

A bm w k t w b w t w bm w t w k m w t w
z t C

b w k k m w m w

   
  

  
, (9) 

где C – постоянная интегрирования: 
3

2 2 2 2 2 4
1 12

mp

z z

C
A bm w

b w k k m w m w 



.   (10) 

В результате подстановки (10) в (9) и уп-

рощения: 

 
        2 2 2 3 2

1 1

2 2 2 2 2 4
1 1

sin sin cos sin

2

mp z z

z z

A k t w b w t w b m w t w k m w t w
z t

b w k k m w m w

  


  
.     (11) 

 

Из выражений (11) и (8) могут быть по-

лучены аналитические выражения коэффи-

циента передачи (коэффициента динамично-

сти) виброзащитной системы, представляю-

щего собой отношение амплитуды колеба-

ний массы m к амплитуде колебаний основа-

ния (либо, что эквивалентно, отношение ам-

плитуд соответствующих скоростей). Для 

этого, например, из выражения абсолютного 

перемещения виброзащищаемой массы (11) 

необходимо предварительно получить ана-

литическое выражение его амплитуды. 

Выражение в скобках в числителе фор-

мулы (11) может быть преобразовано с ис-

пользованием тригонометрического преоб-

разования [23]: 

     2 2sin cos sinA B A B         , (12) 

где  

2 2
arcsin

B

A B

 
    

 
.  (13) 

Из числителя формулы (11)  

t w  ; 2 2 2 2
1 1z zA b w k mk w   ; 

3B b m w  ,   (14) 

отсюда выражение (11) может быть преобра-

зовано к виду 

 

 
3 2

2 2 2 2 2 2 6
1 1

1

2 2 2 2 2 4
1 1

sin arcsin

2

mp z z

z z

b m w
A t w b w k m k w b m w

z t
b w k k m w m w

  
         
  

.  (15) 

 

Выражение (15) принимает абсолютное 

максимальное значение при максимальном 

значении единственной в данной формуле 

функции синуса: 

1
max

3

1sin arcsin
b m w

t w





 

 





 
    

.   (16) 

При подстановке единицы (16) в (15), и 

последующем преобразовании, получено из-

вестное аналитическое выражение Az – ам-

плитуды абсолютных перемещений вибро-

защищаемой массы при вынужденных коле-

баниях [24]: 

2 2 2
1

2 2 2 2 2 4
1 12

mp z

z

z z

A b w k
A

b w k k m w m w






 
. (17) 

Из (17) выводится аналитическое выраже-

ние коэффициента передачи (коэффициента 

динамичности) виброзащитной системы: 

2 2 2
1

2 2 2 2 2 4
1 12

z z
d

mp z z

A b w k
K

A b w k k mw m w




  
 . (18) 

Выведенное аналитическое выражение 

(18) тождественно известному выражению 

коэффициента передачи, которое одинаково 



         Научно-технический вестник Брянского государственного университета, 2023, №2                                             

Nauchno-tekhnicheskiy vestnik Bryanskogo gosudarstvennogo universiteta, 2023, No.2 
                                                                                                                          DOI: 10.22281/2413-9920-2023-09-02-145-158 

 

 
150 

для систем с силовым и с кинематическим 

возбуждением колебаний [25]: 

 

2

2
2 2

1

1
dK

w




 

,  (19) 

где  

0 1z

w w
w

w k

m

  ;  
1z

w b

k


  . (20) 

При подстановке (20) в (19) получаем из-

вестную формулу в развернутом виде: 
2 2

2
1

2
2 2 2

2
1 1

1

1

z
d

z z

b w

k
K

m w b w

k k




 

 





 





. (21) 

При сравнении выведенного выражения 

коэффициента передачи (18) с известным 

(21) видно, что последнее может быть полу-

чено из (18) путем умножения на дробь 1

1

z

z

k

k
, 

которая при переносе под знак квадратного 

корня принимает вид 
1
2

1
2

z

z

k

k
. Вычисляемые по 

формулам (18) и (21) значения коэффициен-

та передачи совпадают при любых значениях 

аргументов. 

Из формулы (18) может было выведено 

аналитическое выражение резонансной час-

тоты вынужденных колебаний wrez системы с 

кинематическим возбуждением, которое от-

личается от аналогичного выражения систе-

мы с силовым возбуждением. 

Предложенное выражение (18) коэффи-

циента передачи (коэффициента динамично-

сти), если рассматривать его как функцию 

частоты  dK f w , может быть продиффе-

ренцировано для получения аналитического 

выражения его производной по w. Тогда 

приравнивание выражения производной к 

нулю даст уравнение, действительный поло-

жительный корень которого по аргументу w 

будут соответствовать глобальному макси-

муму функции  dK f w , т.е. искомому ре-

зонансу. 

Производная коэффициента передачи по 

частоте w: 

 

 

 2 2 2 2 2 32
1 1

3/22 2 2
11 1

2 4 4

2

z zd

z

b w k b w m w k mwdK b w

dw b w k

  
 

 
.  (22) 

 

Уравнение 0ddK

dw
  имеет единственный 

действительный положительный корень: 

3/2 2 2
1 1 1

2

2z z z
rez

k b k m k m
w

b m

 
 . (23) 

Амплитуда абсолютных перемещений 

при резонансе, при подстановке (23) в (17): 

21
1

2
21 1 1 1

1 4 2

2

mp z

zrez

z
z

A k
m

A
m k m

k
b bm




  




 

, (24) 

где  

3/2 2 2
1 1 1 12z z zk b k m k m    .  (25) 

Коэффициент передачи при резонансе: 

21
z1

2
21 1 z1 1

z1 4 2

2
drez

k
m

K
m k m

k
b bm




  
  

 . (26) 

Практическое значение также имеет зада-

ча определения частоты wk, соответствую-

щей заданному значению коэффициента пе-

редачи. 

Решение уравнения  

z
ds

mp

A
K

A
    (27) 

относительно w (Kds – заданное значение ко-

эффициента передачи; вместо Az в (27) под-

ставляется выражение (17)), имеет вид: 
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 2 2 2 2
1 12 2

2

ds d

d

z

k

s

s

K K

m

b b k m
w

K

   
 ,   (28) 

где 4 4 4 2 4 2 4 2 2 2 2 2
1 1 1 12 4 4 4ds ds ds d zsz d zsb b b b kK K K Km b m mKk k      . 

 

При частотах, равных или больших wk, 

коэффициент передачи Kd будет соответст-

венно равен или меньше Kds. 

Локальная координата деформации меха-

низма виброзащитной системы z1 в установив-

шемся режиме вынужденных колебаний опре-

деляется как разность выражений (11) и (2) 

        
 

2 2 2 3 2
1 1

2 2 2 2 2 4
1 1

1

sin sin cos sin
sin .

2

mp z z

mp

z

op

z

z

A k t w b w t w b m w t w k m w t w
A t w

b w k k m w m

z z

w

  







 







  (29) 

 

Выражение (29) может быть разложено 

по сомножителям  sin t w  и  cos t w , а за-

тем с использованием описанного выше пре-

образования (12) преобразовано к виду 

3

1

1 2

1 sin arcsin
mp

z
A bmw

t w
  
    

   
 





, (30) 

где 

 
2

2 2 2 2 2 2 2 6
1 1

1 2
2 2

mp z z mp

mp

A b w k mk w A b m w
A

  
    
  
 

; 2 2 2 2 2 4
2 1 12z zb w k k mw m w    .(31) 

Абсолютное максимальное значение вы-

ражение (30) принимает при замене функции 

синуса на единицу. Тогда, амплитуда локаль-

ной координаты z1 будет определяться как 
2

1
2 2 2 2 2 4

1 12

mp

z

z z

A m w
A

b w k k m w m w


 
. (32) 

Из (32) может быть получена формула 

амплитуды колебаний основания Amp1, вызы-

вающих колебания локальной координаты z1 

с амплитудой Az1: 

2 2 2 2 2 4
1 1 1

1 2

2z z z
mp

A b w k k m w m w
A

m w

 



.(33) 

 

4. Результаты экспериментов 

 

Все выведенные аналитические выраже-

ния прошли верификацию путем сравнения с 

соответствующими значениями, полученны-

ми при решении дифференциального урав-

нения (4) численным методом. 

На рис. 2 приведены в качестве примера 

некоторые результаты использования полу-

ченных аналитических зависимостей в виде 

графиков. На рис. 2, а показаны полученные 

при значениях m=200 кг; b=20 Н/(м/с); 

kz1=500 Н/м; Amp=0.05 м; To=1.5 с временные 

зависимости перемещения и скорости вибро-

защищаемой массы, а также перемещения 

основания в неподвижной системе коорди-

нат в начальный интервал времени. На рис. 

2, б показан временной фрагмент, являю-

щийся продолжением того же процесса, что 

и на рис. 2, а, но уже начиная с 10000 с вре-

мени процесса, т.е. в установившемся режи-

ме колебаний. Зависимости перемещения 

 z t  на рис. 2, б, полученные по формулам 

(5) и (11), т.е. по полному решению и ком-

пактной формуле для установившегося ре-

жима колебаний, визуально совпадают друг 

с другом, т.е. имеют пренебрежимо малое 

расхождение. 
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Рис. 2. Зависимости параметров вынужденных колебаний системы с кинематическим         

возбуждением (примеры): а) начальный интервал времени, временные зависимости;                

б) установившиеся колебания, временные зависимости; в) сравнение формул полного           

решения и установившегося движения в начальный интервал времени; г) функциональные 

зависимости коэффициента передачи от круговой частоты 

 

 

 
Рис. 3. Зависимости круговых частот wk и wrez от параметров b и kz1 (примеры) 
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Рис. 4. Зависимости амплитуды колебаний основания Amp1=f(kz1, b), вызывающих колебания 

локальной координаты z1 с постоянной амплитудой Az1 =0,1 м для соответствующих частот 

wk: а) для частот wk, соответствующих Kds=0.5; б) для частот wk, соответствующих Kds=0.75; 

в) графики Amp1=f(b) при kz1=1 Н/м (примеры) 
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На рис. 2, в для тех же исходных данных 

для сравнения также приведены зависимости 

перемещения  z t , полученные по форму-

лам (5) и (11), но уже в начальный интервал 

времени. Видно, что график полной форму-

лы постепенно все больше приближается к 

графику компактной формулы установивше-

гося движения.  

Наконец, на рис. 2, г приведены две 

функциональные зависимости коэффициента 

передачи виброзащитной системы от круго-

вой частоты колебаний основания, для того 

же сочетания значений исходных данных, 

что приведено выше, и для указанного соче-

тания при отличающемся значении парамет-

ра наклона статической силовой характери-

стики виброзащитной системы kz1=100 Н/м. 

Видно, что при уменьшении коэффици-

ента наклона статической силовой характе-

ристики, т.е. при приближении характери-

стики к квазинулевой, резонансная частота 

уменьшается, и в пределе стремится к нулю. 

На рис. 3 приведены три функциональ-

ные зависимости круговых частот wk и wrez 

от параметров b и kz1 для постоянной массы 

m=200 кг. Параметры b и kz1 варьировались в 

пределах и с шагами kz1=[1:10:1000] Н/м; 

b=[1:10:500] Н/(м/с). 

Верхняя поверхность на рис. 3 – график 

функции круговой частоты wk=f(kz1, b) при 

заданном значении коэффициента передачи 

Kds=0.5. Средняя поверхность – аналогичный 

график функции круговой частоты wk=f(kz1, 

b) при заданном значении коэффициента пе-

редачи Kds=1. Нижняя поверхность – график 

функции резонанской частоты wrez=f(kz1, b). 

Для нижней поверхности коэффициент пере-

дачи будет переменным. 

На рис. 4 приведены зависимости ампли-

туды колебаний основания Amp1, вызываю-

щих колебания локальной координаты z1 с 

постоянной амплитудой Az1=0,1 м (в качестве 

примера), от kz1 и b, причем, при заданных 

значениях коэффициента передачи системы 

(Kds=0.5 и Kds=0.75). Поскольку собственная 

деформация механизма виброзащитной сис-

темы в реальных механизмах всегда ограни-

чена, параметр Amp1 целесообразно максими-

зировать, поскольку это позволяет гасить ко-

лебания основания с большей амплитудой, 

не выходя за пределы хода механизма 

Az1=0,1 м (т.е. не используя отбойники). 

Зависимости на рис. 4 были получены 

следующим образом. Сначала по (28) опре-

делялись матрицы значений wk (для Kds=0.5 и 

Kds=0.75), а затем по этим значениям wk, ис-

пользуя формулу (33), вычислялись матрицы 

значений Amp1, приведенные в виде поверх-

ностей на рис. 4 а и 4 б для Kds=0.5 и 

Kds=0.75 соответственно. 

 

5. Обсуждение результатов 

 

Анализ графиков на рис. 3 подтверждает 

данные о том, что виброзащитные системы с 

большими углами наклона статической си-

ловой характеристики и большим поглоще-

нием энергии обеспечивают приемлемый 

уровень виброизоляции лишь при сравни-

тельно больших частотах колебаний основа-

ния. Установлено, что для заданного значе-

ния коэффициента передачи Kds=1 (когда ам-

плитуды колебаний виброзащищаемой мас-

сы и основания равны), соответствующая 

круговая частота не зависит от значения ко-

эффициента сопротивления b (см. среднюю 

поверхность на рис. 3). Частоты резонанса 

всегда ниже, чем частоты, при которых 

обеспечивается приемлемый уровень виб-

роизоляции. 

Наконец, при одновременном стремлении 

к нулю коэффициента наклона статической 

характеристики kz1, и коэффициента сопро-

тивления b, как резонансные частоты, так и 

частоты приемлемого уровня виброизоляции 

стремятся также к нулю, что теоретически 

означает максимально эффективную виброи-

золяцию, причем на любых частотах, как вы-

соких, так и низких. 

Анализ приведенных на рис. 4 а и б по-

верхностей Amp1=f(kz1, b), полученных для 

Kds=0.5, Kds=0.75, а также для других значе-

ний в диапазоне 0<Kds<1, показал, что наи-

большие значения амплитуды колебаний ос-

нования Amp1, при которых амплитуда ло-

кальной координаты z1 находится на задан-

ном предельном уровне, достигаются при 

1 0zk  , т.е. в режиме квазинулевой жестко-

сти. Но при этом, что немаловажно, при 

стремлении коэффициента сопротивления к 
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нулю 0b , наибольшее значение амплиту-

ды колебаний основания Amp1 стремятся к 

минимальному значению (0.06…0.07 м). В то 

же время, даже незначительное увеличение 

значения коэффициента сопротивления b (до 

50…100 Н/(м/с), не более) позволяет увели-

чить значение амплитуды колебаний основа-

ния Amp1 в 1.5…2 раза. Еще большее увели-

чение b (свыше 50…100 Н/(м/с)) нецелесо-

образно, поскольку при этом уменьшается 

диапазон частот, при котором коэффициент 

передачи меньше или равен заданному зна-

чению (см. рис. 3). То есть, при больших 

значениях b и одновременно при очень ма-

лых значениях kz1, значения wk (которые не-

обходимо минимизировать) существенно 

больше, чем при 1 0zk   и 0b . Поэтому 

целесообразно использование систем с 

1 0zk   и b=50…100 Н/(м/с). При подобном 

сочетании допустимые ходом механизма ко-

лебания основания Amp1 возрастают прибли-

зительно в два раза, в то же время значения 

частоты wk, соответствующей заданному 

значению коэффициента передачи, остается 

малым, близким к нулю. 

 

6. Заключение 

 

Полученные аналитические зависимости 

позволяют проводить теоретические иссле-

дования виброзащитных систем с одной сте-

пенью свободы с максимально возможной 

точностью. Вычислительная сложность про-

водимых на математической модели экспе-

риментов существенно, на порядки снижает-

ся по сравнению с использованием методов 

численного интегрирования дифференци-

альных уравнений. Исключаются скачки и 

разрывы исследуемых функций, вызванные 

зачастую имеющей место нестабильностью 

процессов численного интегрирования диф-

ференциальных уравнений. 

Полученные результаты могут представ-

лять интерес для проектировщиков, разра-

ботчиков и исследователей систем виброза-

щиты кресел операторов строительных, до-

рожных и прочих мобильных и самоходных 

машин. 
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