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Аннотация. Защита от вибрации для операторов 

тяжелой техники важна. Воздействие вибрации 

вредит здоровью. Для защиты используют вибро-

защитные сиденья. Перспективны надежные пас-

сивные системы с квазинулевой жесткостью. Для 

разработанной конструкции сиденья на основе па-

раллелограммного механизма, пружины, троса и 

роликов, проведено исследование виброзащитных 

свойств. Разработана расчетная схема, выделены 

ключевые параметры, проведено их исследование на 

показатели виброзащиты. Статическая силовая 

характеристика аппроксимировалась тремя линей-

ными сегментами с горизонтальным средним. Ис-

пользовалась известная динамическая модель, опи-

сывающая вынужденные колебания массы. Пере-

мещение основания задавалось гармонической функ-

цией. Сравнивались виброзащитные системы с 

трехсегментной и с односегментной статической 

силовой характеристикой. Сравнение проводилось 

по коэффициентам передачи, по ускорениям и по 

перемещению подвески. Приведены в виде графиков 

результаты вычислительного эксперимента: ам-

плитудно-частотные характеристики в виде ко-

эффициентов передачи по ускорениям и перемеще-

ниям, при различных амплитудах колебаний основа-

ния, коэффициентах демпфирования и жесткости. 

Приведены зависимости средних значений коэффи-

циентов передачи в исследуемом диапазоне частот. 

Эффективно виброгашение, когда максимальный 

ход подвески не выходит за пределы среднего уча-

стка статической характеристики. Наиболее эф-

фективное виброгашение, по среднему значению 

коэффициента передачи по ускорениям, достигает-

ся при минимальных, а для односегментной харак-

теристики – нулевых значениях коэффициента же-

сткости. Наличие крайних сегментов в характери-

стике существенно повышает средние значения 

коэффициентов передачи по ускорениям и переме-

щению подвески. Виброзащитные системы сидений 

в реальных условиях должны иметь ограничение 

перемещения подвески из эргономических сообра-

жений. Значения коэффициентов жесткости край-

них участков статической силовой характеристи-
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Abstract. Vibration protection for heavy equipment op-

erators is important. Exposure to vibration is harmful to 

health. Vibration protection seats are used for protec-

tion. Reliable passive systems with quasi-zero stiffness 

are promising. For the developed design of the seat on 

the basis of parallelogram mechanism, spring, cable and 

rollers, the study of vibration-protective properties is 

carried out. The design scheme has been developed, key 

parameters have been selected, and their study on vibra-

tion protection parameters has been carried out. The 

static force response was approximated by three linear 

segments with a horizontal mean. The known dynamic 

model describing forced oscillations of the mass was 

used. The displacement of the base was given by a har-

monic function. Vibration protection systems with three-

segment and with one-segment static force response 

were compared. The comparison was carried out in 

terms of transmission coefficients, accelerations and 

suspension displacement. The results of the computa-

tional experiment are presented in the form of graphs: 

amplitude-frequency characteristics in the form of 

transmission coefficients in acceleration and displace-

ment, at different amplitudes of base vibrations, damp-

ing and stiffness coefficients. Dependences of average 

values of transmission coefficients in the investigated 

frequency range are given. Vibration damping is effec-

tive when the maximum suspension travel does not ex-

ceed the middle section of the static characteristic. The 

most effective vibration damping, according to the aver-

age value of the acceleration transfer coefficient, is 

achieved at minimum, and for a single-segment charac-

teristic - zero values of the stiffness coefficient. The 

presence of extreme segments in the characteristic sig-

nificantly increases the average values of the accelera-

tion and displacement transfer coefficients of the sus-

pension. Seat vibration protection systems in real condi-

tions should have a limitation of suspension displace-

ment for ergonomic reasons. The values of the stiffness 

coefficients of the extreme parts of the static force re-

sponse, according to the criterion of minimizing the av-

erage value of the acceleration transfer coefficient, 

should be minimized. To substantiate the optimal values 

of the stiffness coefficients of the extreme sections of the 
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ки, по критерию минимизации среднего значения 

коэффициента передачи по ускорениям, должны 

минимизироваться. Для обоснования оптимальных 

значений коэффициентов жесткости крайних уча-

стков характеристики и коэффициентов вязкого 

трения целесообразно проведение дополнительных 

исследований при ступенчатых и стохастических 

воздействиях. 
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characteristic and viscous friction coefficients, it is ad-

visable to conduct additional studies under step and 

stochastic impacts. 
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1. Введение 

 

Важность защиты от производственной 

вибрации для операторов строительной, до-

рожной и землеройной техники трудно пере-

оценить [1]. Длительное воздействие вибра-

ции при движении тяжелой техники может 

привести к ряду проблем со здоровьем и тя-

желых заболеваний, включая синдром вибра-

ции рук и синдром вибрации всего тела [2]. 

Операторы строительной, дорожной и 

землеройной техники подвержены риску 

развития профессиональных заболеваний. 

Более того, постоянное воздействие вибра-

ции на все тело может привести к заболева-

ниям опорно-двигательного аппарата, болям 

в пояснице и даже повреждению позвоноч-

ника [3]. 

Чтобы решать эти проблемы, необходимо 

выполнять определенные меры по защите 

операторов машин от вибрации. Это в пер-

вую очередь использование виброзащитных 

сидений [4, 5], а также систем подвески ка-

бин [6] и оборудования, взаимодействующе-

го с рабочей средой, чтобы минимизировать 

воздействие вибрации на операторов. Необ-

ходимо регулярное техническое обслужива-

ние виброзащитных систем для поддержания 

уровня вибрации в заданных пределах, обу-

чение операторов методам использования 

виброзащитных систем. 

Кроме того, организациям проектиров-

щикам и производителям строительных, до-

рожных и землеройных машин необходимо 

обеспечивать выполнение нормативных 

стандартов и рекомендаций, касающихся 

защиты от вибрации на рабочем месте. При 

этом операторы смогут работать более безо-

пасно и комфортно, что снизит риск возник-

новения долгосрочных проблем со здоровь-
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ем, связанных с длительным воздействием 

вибрации от взаимодействия движителей и 

рабочих органов строительных, дорожных и 

землеройных машин со средой.  

Одним из перспективных подходов в об-

ласти виброзащиты является применение 

виброзащитных систем с эффектом квазину-

левой жесткости [4, 5, 7]. Активные вибро-

защитные системы с подводом внешней 

энергии имеют больше возможностей [8, 9], 

но в то же время имеют и недостатки в виде 

относительной сложности конструкции и 

меньшей надежности по сравнению с пас-

сивными виброзащитными системами. Целе-

сообразно использовать для виброзащиты 

сидений операторов пассивные виброзащит-

ные системы, реализующие эффект квазину-

левой жесткости. 

Для разработанной конструкции пассив-

ной виброзащитной системы сиденья опера-

тора дорожной машины [4] на основе парал-

лелограммного механизма, троса и роликов 

(рис. 1, а), необходимо провести исследова-

ние виброзащитных свойств, используя ме-

тод математического моделирования [10].  

2. Постановка задачи 

Необходимо разработать эквивалентную 

расчетную схему, соответствующую конст-

руктивной схеме предложенной пассивной 

виброзащитной системы (см. рис. 1, а). Для 

предложенной виброзащитной системы необ-

ходимо выделить ключевые параметры, кото-

рые ее характеризуют, в том числе параметры 

ее статической силовой характеристики, и 

провести исследование влияния этих пара-

метров на показатели виброзащиты.  

 
Рис. 1. Конструктивная схема предложенной пассивной виброзащитной системы на основе 

параллелограммного механизма (а) и соответствующая ей эквивалентная расчетная схема (б) 

 
Рис. 2. Статические силовые характеристики исследуемых виброзащитных систем (примеры):    

а - трехсегментные; б - односегментные 
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3. Математическая модель 

 

Для описания динамики механизма, кон-

структивная схема которого изображена на 

рис. 1 а, может быть использована эквива-

лентная расчетная схема, которая приведена 

на рис. 1, б. Подвеска сиденья оператора обо-

значена как элемент с зоной нечувствительно-

сти, параллельно соединенный с демпфером. 

Перемещения основания yop(t) в модели за-

даны и не зависят от перемещений виброза-

щищаемой массы m сиденья с оператором. 

Статическая силовая характеристика пред-

ложенной пассивной виброзащитной систе-

мы на основе параллелограммного механиз-

ма при этом аппроксимируется тремя линей-

ными сегментами (рис. 2, а). Средний сег-

мент в частном случае может быть горизон-

тальной линией. То есть, может быть подоб-

рано такое положительное значение коэффи-

циента жесткости пружины на рис. 1 а, кото-

рое обеспечивает режим квазинулевой жест-

кости виброзащитной системы в средней 

части статической силовой характеристики. 

Крайние сегменты в статической силовой 

характеристике имеют наклон, который за-

дается коэффициентом cm. Средний сегмент 

имеет длину hqz. В частном случае, при hqz=0 

м, статическая силовая характеристика из 

трехсегментной становится односегментной 

линейной, что соответствует упруго-вязкой 

модели серийных виброзащитных систем 

(рис. 2, б). 

Для моделирования динамического про-

цесса колебаний виброзащищаемой массы на 

подвижном основании, использовалась из-

вестная математическая модель [11], описы-

вающая вынужденные колебания массы m, 

на которую действуют силы инерции, упру-

гости и вязкого трения. Дифференциальное 

уравнение модели имеет вид [11]: 

1 0m a b v F     ,   (1) 

где b – коэффициент вязкого трения эквива-

лентного виброзащитного механизма, 

Н/(м/с); 1
1

dy
v

dt
 ; 

dy
v

dt
 ; 

dv
a

dt
 . 

Линейные размеры y1, yop и y связаны ме-

жду собой зависимостью (рис. 1, б):  

1 opy y y  . 

В случае трехсегментной статической си-

ловой характеристики, сила F в дифферен-

циальном уравнении (1) определялась выра-

жением: 

1 1

1

1 1

;
2 2

0 ;
2 2

.
2 2

qz qz

qz qz

qz qz

m

m

c y при y

F

h h

h h

h

при y

c y при y
h


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


  



  


 
 








 
 


 

Перемещение основания сиденья при про-

ведении описываемых исследований задава-

лось синусоидальной гармонической функ-

цией  

 sinmpop A wy t   , 

где Amp – амплитуда колебаний основания, м; 

w=2πf – угловая (круговая) частота колеба-

ний основания, рад/с; f – частота колебаний 

основания, с
-1

. 

Уравнение (1) приводилось к форме Коши 

с понижением порядка от второго к первому, 

т.е. заменялось системой из двух дифферен-

циальных уравнений первого порядка. Затем 

система из двух дифференциальных уравне-

ний первого порядка решалась численным 

методом Рунге-Кутты при помощи встроен-

ной функции ode45 системы MATLAB [12]. 

Оценка и сравнение свойств виброзащит-

ных систем проводились по двум коэффици-

ентам передачи. Коэффициент передачи по 

ускорениям рассчитывался для каждого от-

дельного процесса колебаний по формуле 

 
max

max max

2

o

d

mp p

y y
K

A wy
 


, 

где maxy  – амплитуда абсолютного ускоре-

ния сиденья в неподвижной системе коорди-

нат. 

Коэффициент передачи по локальной ко-

ординате (перемещению подвески) отдель-

ного колебательного процесса рассчитывал-

ся по формуле 

1max
1z

mp

y
K

A
 , 

где y1max – амплитуда перемещения виброза-

щитной подвески. 
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4. Результаты вычислительного            

эксперимента 

Исследовались две виброзащитные систе-

мы: с трехсегментной статической силовой 

характеристикой (рис. 2, а) и с односегмент-

ной статической силовой характеристикой 

(рис. 2, б).  

Частота колебаний основания сиденья 

варьировалась в диапазоне от 0,1 до 4 Гц с 

шагом 0,01 Гц, поскольку предварительными 

исследованиями было установлено, что в 

данном диапазоне частот наблюдаются наи-

большие значения коэффициентов передачи, 

как по ускорениям Kd, так и по локальной 

координате Kz1. Это подтверждается приве-

денными ниже графиками. 

Масса сиденья с оператором в качестве 

примера принимала фиксированное значение 

m=200 кг. Величина среднего сегмента ста-

тической силовой характеристики составля-

ла hqz=0,1 м. Это максимально возможный 

размер зоны квазинулевой жесткости с уче-

том принятых эргономических ограничений. 

Интерес представляют колебания основа-

ния с амплитудами, приближающимися и 

превышающими половину величины средне-

го сегмента статической силовой характери-

стики (0,5hqz и более). При этом в некоторых 

расчетных случаях ход виброзащитного ме-

ханизма выходит за границы среднего участ-

ка. Поэтому параметр амплитуды основания 

в описываемой серии экспериментов варьи-

ровался в пределах Amp=0,05…0,1 м с шагом 

0,01 м. Значение коэффициента вязкого тре-

ния варьировалось в пределах b=250…1500 

Н/(м/с) с шагом 250 Н/(м/с).  

Значение коэффициента жесткости край-

них участков трехсегментной статической 

силовой характеристики варьировались в 

пределах cm=(5…30)·10
3
 Н/м с шагом 5000 

Н/м. Для виброзащитной системы с односег-

ментной статической силовой характеристи-

кой исследовалось также значение cm=0 Н/м, 

что соответствовало квазинулевой жесткости 

с неограниченным ходом подвески. Соответ-

ствующие указанным значениям cm характе-

ристики приведены на рис. 2. 

На рис. 3 - 5 приведены в виде графиков 

некоторые результаты описываемого вычис-

лительного эксперимента, проводимого по 

полному факторному плану. 

На рис. 3 приведены результаты в виде 

нескольких амплитудно-частотных характе-

ристик, зависимостей коэффициентов пере-

дачи по ускорениям Kd и перемещениям Kz1, 

полученных при различных амплитудах ко-

лебаний основания, коэффициентах демпфи-

рования и коэффициентах жесткости из ука-

занных выше диапазонов. Все приведенные 

на рис. 3 результаты получены только для 

виброзащитной системы с трехсегментной 

статической силовой характеристикой. 

На рис. 4 приведены в виде нескольких 

поверхностей зависимости средних значений 

(по исследуемому диапазону частот) коэф-

фициентов передачи от коэффициента жест-

кости cm и коэффициента вязкого трения b, 

полученные для всех сочетаний cm и b, а 

также для всех рассматриваемых амплитуд 

основания. Каждая непрозрачная поверх-

ность соответствует одному из 6 исследуе-

мых значений амплитуды основания Amp. 

Кроме того, на рис. 4 представлены в виде 

полупрозрачных поверхностей зависимости 

средних значений коэффициентов передачи 

для виброзащитной системы с односегмент-

ной статической силовой характеристикой. 

Это позволило провести сравнительный ана-

лиз виброзащитных систем с трехсегментной 

и односегментной характеристиками. 

В качестве примера на рис. 5 приведены 

двумерные графики в виде линий, представ-

ляющие сечения поверхностей, представлен-

ных на рис. 4, плоскостями cm=0 Н/м (для 

виброзащитной системы с односегментной 

характеристикой) и cm=5000 Н/м (для вибро-

защитной системы с трехсегментной харак-

теристикой), т.е. плоскостями с минималь-

ными исследуемыми значениями cm. Что со-

ответствует минимальным значениям коэф-

фициентов передачи обеих виброзащитных 

систем.  
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Рис. 3. Амплитудно-частотные характеристики виброзащитной системы с участком              

квазинулевой жесткости размером 0,1 м при различных амплитудах колебаний основания, 

коэффициентах демпфирования и коэффициентах жесткости крайних участков статической 

силовой характеристики (— Kd; - - - Kz1) 
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Рис. 4. Зависимости средних значений коэффициентов передачи по ускорениям (а) и по        

локальной координате механизма (б) от коэффициента вязкого трения и коэффициентов       

жесткости: единственного участка статической силовой характеристики (полупрозрачная  

поверхность) и двух крайних участков статической силовой характеристики  

(непрозрачные поверхности) 

 
Рис. 5. Зависимости средних значений коэффициентов передачи по ускорениям (а) и по       

локальной координате механизма (б) от коэффициента вязкого трения виброзащитной            

системы при минимальных коэффициентах жесткости cm: с единственным участком            

статической силовой характеристики (- - -) и с трехсегментным участком статической           

силовой характеристики (—) 

 

5. Обсуждение результатов 

 

Анализ приведенных на рис. 3 графиков 

амплитудно-частотных характеристик виб-

розащитной системы с трехсегментной ста-

тической силовой характеристикой подтвер-

ждает, что более эффективное виброгашение 

происходит, когда максимальный ход вибро-

защитной подвески (локальная координата 

y1max) не выходит за пределы среднего участ-

ка статической характеристики (y1max≤0,5hqz,  

рис. 3 а). При амплитуде основания, равной 

половине величины среднего участка квази-

нулевой жесткости (Amp=0,5hqz), коэффици-

енты передачи Kd и Kz1 при любых частотах 

меньше единицы. Для всех расчетных случа-

ев характерно асимптотическое уменьшение 

коэффициента передачи по ускорениям Kd 

при увеличении частоты колебаний основа-

ния сиденья. Коэффициент передачи по ло-

кальной координате Kz1 при увеличении час-

тоты всегда асимптотически стремится к 

единице, сверху или снизу. Для зависимо-

стей коэффициента передачи по ускорениям 

Kd от частоты возможно наличие как одного, 

так и двух локальных максимумов при ам-

плитудах основания сиденья, превышающих 

половину величины среднего участка квази-

нулевой жесткости. Причем два локальных 

максимума, т.е. две резонансные частоты, 

образуются при сочетаниях малых значений 

коэффициента вязкого трения и больших 

значениях коэффициента жесткости крайних 

сегментов статической силовой характери-
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стики. Для коэффициента передачи по ло-

кальной координате Kz1 характерно наличие 

одного глобального максимума, либо асим-

птотического возрастания (рис. 3 а). 

Анализ приведенных на рис. 4 графиков 

показывает, что трехсегментные статические 

силовые характеристики могут обеспечивать 

меньшие значения усредненных коэффици-

ентов передачи, чем односегментные, т.е. 

существующие серийные, при больших зна-

чениях коэффициента вязкого трения. Зна-

чения коэффициентов жесткости (крайних 

участков и единого участка, обозначены од-

ним и тем же символом cm) при этом должны 

быть средние и большие. 

В то же время, наиболее эффективное 

виброгашение, которое оценивается средним 

коэффициентом передачи по ускорениям, 

достигается при минимальных, а для одно-

сегментной характеристики – нулевых зна-

чениях коэффициентов жесткости cm, что 

иллюстрируется рис. 5. Самую эффективную 

виброзащиту дает односегментная статиче-

ская силовая характеристика с эффектом 

квазинулевой жесткости.  

Оптимальные по критерию минимизации 

среднего коэффициента передачи по ускоре-

ниям, значения коэффициента вязкого трения 

системы с трехсегментной характеристикой, 

будут меняться в зависимости от амплитуды 

колебаний основания (рис. 5 а). Это может 

создавать определенные сложности с подбо-

ром оптимального значения коэффициента 

вязкого трения системы с трехсегментной ха-

рактеристикой на реальном объекте. 

 

6. Заключение 

 

Главный вывод, который может быть 

сделан из общего анализа графиков ампли-

тудно-частотных характеристик, приведен-

ных в качестве примера на рис. 3, и прочих 

графиков из описываемой серии экспери-

ментов, не вошедших на рис. 3 по причине 

ограниченного объема статьи, заключается в 

том, что повышение амплитуды колебаний 

основания сиденья до величин, превышаю-

щих половину величины среднего участка 

квазинулевой жесткости, приводит к возрас-

танию как ускорений, так и хода виброза-

щитной подвески сиденья, в результате чего 

в диапазоне частот 0,1…2 Гц проявляется 

резонанс, наибольшие значения которого на-

блюдаются при сочетаниях малых значений 

коэффициента вязкого трения и больших зна-

чениях коэффициента жесткости крайних 

сегментов статической силовой характери-

стики. То есть, уменьшение наклона крайних 

сегментов статической силовой характери-

стики, или приближение ее к односегментной 

квазинулевой с неограниченным ходом под-

вески, позволяет наиболее эффективно гасить 

колебания основания с большой (в пределе – 

сколь угодно большой) амплитудой. Макси-

мально возможный размер зоны квазинуле-

вой жесткости позволяет наиболее эффек-

тивно гасить колебания любой амплитуды. 

Наличие крайних сегментов в статиче-

ской силовой характеристике виброзащит-

ной системы в ряде случаев существенно по-

вышает средние значения коэффициентов 

передачи как по ускорениям, так и по пере-

мещению подвески. 

В то же время, виброзащитные системы 

сидений операторов строительных и дорож-

ных машин в реальных условиях эксплуата-

ции должны иметь ограничение хода под-

вески из эргономических соображений.  

Из полученных результатов можно сде-

лать вывод о том, что значения коэффициен-

тов жесткости крайних участков виброза-

щитной системы с трехсегментной статиче-

ской силовой характеристикой, по критерию 

минимизации средних значения коэффици-

ента передачи по ускорениям, должны также 

минимизироваться. Для обоснования опти-

мальных значений коэффициентов жестко-

сти крайних участков статической силовой 

характеристикой, а также коэффициентов 

вязкого трения системы, необходимо прове-

дение дополнительных исследований при 

других видах воздействий на основание си-

денья оператора. В частности, при ступенча-

тых (ударных) и стохастических воздействи-

ях, возникающих при перемещении машины 

по микрорельефу опорной поверхности. 
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