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Аннотация. Проблемы вибраций, возникающих при 
работе наземных машин, актуальны. Для защиты 
операторов от вибраций используются системы 
виброизоляции сидений. Целью исследования явля-
лась разработка методики оптимизации нелиней-
ных характеристик виброзащитной системы сиде-
нья оператора с одной поступательной степенью 
свободы в вертикальном направлении. Использова-
лась математическая модель виброзащитной сис-
темы с нелинейными жесткостной и демпфирую-
щей характеристиками. Функции силы жёсткости 
и коэффициента демпфирования виброзащитной 
системы описывались двухточечными сплайнами 
Эрмита. Для кинематического возбуждения дви-
жения системы использовались синусоидальные 
колебания основания сиденья с амплитудой, медлен-
но возрастающей от нуля до максимального значе-
ния. Амплитуда колебаний основания, при которой 
абсолютное ускорение сиденья достигает предель-
ного значения, определенного санитарными норма-
ми, названа амплитудой выхода. На основе ампли-
туды выхода, для каждого значения частоты коле-
баний основания определялось значение относи-
тельной амплитуды выхода. Последнее представля-
ло собой отношение текущей амплитуды выхода, 
определенной для заданных значений параметров 
нелинейных характеристик сиденья, к максималь-
ному значению амплитуды выхода, которое было 
достигнуто на всей совокупности сочетаний иссле-
дуемых значений параметров нелинейных характе-
ристик сиденья.  Для оценки эффективности вибро-
защитной системы использовалась в качестве кри-
терия сумма относительных амплитуд выхода ос-
нования на всех исследуемых низких частотах в 
диапазоне до четырех Герц. Для каждой комбина-
ции параметров, описывающих нелинейные жест-
костную и демпфирующую характеристики, и для 
каждого значения частоты из исследуемого диапа-
зона, определялась амплитуда выхода основания. 
Рассчитывались относительные амплитуды выхо-
да. Суммировались значения относительных ам-
плитуд выхода по всем исследуемым частотам с 
дискретностью в одну десятую Герца. Оптимиза-
ция характеристик виброзащитной системы сиде-
нья позволила на примере ограниченного диапазона 
параметров методом полного перебора повысить 
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Abstract. The problems of vibrations arising during the 
operation of ground machines are relevant. Seat vibra-
tion isolation systems are used to protect operators from 
vibrations. The purpose of the study was to develop a 
methodology for optimizing the nonlinear characteris-
tics of a vibration protection system for an operator's 
seat with one translational degree of freedom in the ver-
tical direction. A mathematical model of a vibration 
protection system with nonlinear rigidity and damping 
characteristics was used. The functions of the stiffness 
force and damping coefficient of the vibration protection 
system were described by two-point Hermite splines. To 
kinematically excite the movement of the system, sinu-
soidal oscillations of the seat base were used with an 
amplitude slowly increasing from zero to a maximum 
value. The amplitude of the base vibrations, at which the 
absolute acceleration of the seat reaches the limit value 
determined by sanitary standards, is called the output 
amplitude. Based on the output amplitude, for each 
value of the base oscillation frequency the value of the 
relative output amplitude was determined. The latter 
was the ratio of the current output amplitude, deter-
mined for given values of the parameters of the nonlin-
ear characteristics of the seat, to the maximum value of 
the output amplitude, which was achieved over the en-
tire set of combinations of the studied values of the pa-
rameters of the nonlinear characteristics of the seat. To 
assess the effectiveness of the vibration protection sys-
tem, the sum of the relative amplitudes of the base out-
put at all studied low frequencies in the range of up to 
four Hertz was used as a criterion. For each combina-
tion of parameters describing the nonlinear stiffness and 
damping characteristics, and for each frequency value 
from the range under study, the amplitude of the base 
output was determined. Relative output amplitudes were 
calculated. The values of the relative output amplitudes 
were summed up for all frequencies under study with a 
resolution of one tenth of a Hertz. Optimization of the 
characteristics of the seat vibration protection system 
made it possible, using the example of a limited range of 
parameters using an exhaustive search method, to in-
crease the value of the complex optimization criterion by 
more than 3.5 times. The work may be of interest to de-
velopers of vibration protection systems for operator 
seats. 
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значение комплексного критерия оптимизации более 
чем в  три с половиной  раза. Работа может пред-
ставлять интерес для разработчиков виброзащит-
ных систем сидений операторов. 
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1. Введение 

 
Проблемы вибраций в строительных и 

дорожных машинах остаются весьма акту-
альными. Потребность в защите операторов 
от вибраций в настоящее время увеличивает-
ся с ростом мощности и производительности 
наземных транспортно-технологических ма-
шин [1-3]. 

Вибрации вызываются взаимодействием 
с рабочей средой и опорной поверхностью 
рабочих органов и ходовых элементов ма-
шины соответственно. Они существенно со-
кращают срок службы узлов наземных 
транспортно-технологических машин и сни-
жают эффективность их работы [4-6]. 

Для уменьшения вредного воздействия на 
операторов машин применяют системы виб-
роизоляции и подавления вибраций. Улуч-
шение виброизоляции достигается оптими-
зацией опор крепления кабины, а также пу-

тем использования виброзащитной подвески 
сиденья оператора [7]. 

Последнее направление является наибо-
лее важным, поскольку сиденье является по-
следним звеном в цепи виброзащиты, пере-
дающим воздействие непосредственно на 
оператора от других подвергающихся вибра-
ции элементов машины [8]. 

Виброзащитные системы сидений в своих 
статических силовых характеристиках могут 
иметь участок квазинулевой жесткости. Со-
гласно современным исследованиям, это 
обеспечивает минимальный уровень виброу-
скорений при нахождении локальной коор-
динаты деформации сиденья внутри участка 
квазинулевой жесткости [9]. 

Активные виброзащитные системы сиде-
ний, обеспечивая большие возможности виб-
розащиты, требуют постоянного подвода 
внешней энергии, что зачастую обеспечива-
ется электро-, гидро- или пневмоприводом. 
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Это увеличивает стоимость и снижает надеж-
ность активных систем виброзащиты [10].  

Пассивные системы надежнее и долго-
вечнее активных, неприхотливы, энергонеза-
висимы. Поэтому в настоящей работе была 
поставлена задача провести исследование 
пассивной виброзащитной системы сиденья 
оператора с нелинейной статической сило-
вой характеристикой, а также с нелинейной 
демпфирующей характеристикой, в диапазо-
не низких частот, в которых происходят 
наиболее существенные динамические воз-
действия на оператора со стороны сиденья 
[11, 12].  

 
2. Постановка задачи 

 
Расчетная схема виброзащитной системы 

сиденья оператора наземной транспортно-
технологической машины с переменными 
значениями коэффициентов жесткости и 
демпфирования приведена на рис. 1.  
 

 
Рис. 1. Виброзащитная система сиденья   

оператора с нелинейными характеристиками 
жесткости и демпфирования  

 
Между значениями абсолютной коорди-

наты сиденья в неподвижной системе коор-
динат z, координаты основания сиденья в той 
же системе координат zop, и локальной коор-
динаты деформации виброзащитного меха-
низма z1 существует взаимосвязь (рис. 1): 

1 opz z z  .  (1) 

Упругий элемент и демпфер модели об-
ладают нелинейными характеристиками, ко-
торые позволяют вычислить значение пере-
менной силы жесткости F=f(z1) и переменно-
го коэффициента демпфирования b=f(z1) в 
зависимости от значения локальной коорди-
наты деформации виброзащитного механиз-
ма z1.  

При вертикальных колебаниях сиденья на 
виброзащитной подвеске, уравнение дина-
мики, выведенное на основе принципа Ла-
гранжа-Даламбера, имеет вид [11]: 

1 0m z b z F      ,  (2) 
где m – виброзащищаемая масса сиденья с 
оператором.  

Точками в (2) обозначены производные 
координат по времени. 

Система (2) приводится в движение пу-
тем кинематического возбуждения, когда 
перемещения основания сиденья zop(t) зада-
ны и не зависят от значений массы m, и ее 
координаты [11]. 

Необходимо предложить аналитические 
выражения и разработать методику оптими-
зации нелинейных жесткостной и демпфи-
рующей характеристик виброзащитной сис-
темы сиденья. Исследовать и оптимизиро-
вать параметры нелинейных зависимостей 
F=f(z1) и b=f(z1) из уравнения (2) по крите-
рию максимизации амплитуд Aopg колебаний 
основания сиденья в заданном диапазоне 
низких частот, при которых достигаются 
максимально допустимые среднеквадратич-
ные ускорения сиденья asg [13].  

 
3. Разработка методики 

 
Функция коэффициента жесткости, нели-

нейно зависящего от локальной координаты, 
в настоящей работе в целях упрощения ре-
шения задачи, была заменена непосредст-
венно функцией силы жесткости F=f(z1). 

Аналитическое описание функций как 
силы жесткости F=f(z1), так и коэффициента 
демпфирования b=f(z1), выполнялось при 
помощи двухточечных сплайнов Эрмита [14, 
15]. В используемой модели они имели наи-
высшие производные второго порядка. 

Применительно к силе жесткости F и ко-
эффициенту демпфирования b аналитиче-
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ские выражения двухточечных сплайнов 
Эрмита имели следующий вид [14, 15]: 

   5 4 3
1 1 1 2 1 3 1sgn F F FF z s z s z s z       ; 

5 4 3
0 1 1 2 1 3 1b b bb b s z s z s z       ,       (3) 

где s1F, s2F, s3F, s1b, s2b, s3b – постоянные ко-
эффициенты, которые определяются значе-
ниями локальной координаты и первой про-
изводной функции в конечной точке сплайна 
Эрмита [14, 15]:  

max max
2

1 1
1 3

1

3 6
konF konF

F
konF

F F
z zs

z


 



; 

max
max

1
2 3

1

157
konF

F
konF

FF
zs

z


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

; 

max 1 max
3 3

1

10 4 konF
F

konF

F z Fs
z

   
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
; 

2
1 1

1 3
1

3 6plus plus

konb konb
b

konb

b b
z zs

z

 


 



; 1
2 3

1

15
7 plus

plus
konb

b
konb

b
b

zs
z


 





;  

1
3 3

1

10 4plus konb plus
b

konb

b z b
s

z
   




,  (4) 

где Fmax – значение силы F в правой точке 
сплайна F=f(z1); z1konF – значение аргумента 
z1 правой точки сплайна F=f(z1); b0 – значе-
ние коэффициента b в левой точке сплайна 
(z1=0); bmax=(bplus+b0) – значение коэффици-
ента b в правой точке сплайна b=f(z1); bplus – 
слагаемое функции b=f(z1) в правой точке; 
z1konb – значение аргумента z1 правой точки 
сплайна b=f(z1). 

Одна из точек в сплайнах (3) будет иметь 
значение аргумента z1=0. Вторая точка будет 
иметь положительное значение аргумента.  

Наличие функции вычисления знака ар-
гумента z1 в выражении (3) позволяет вычис-
лять значения F=f(z1) и b=f(z1) как в области 
положительных значений аргумента z1, так и 
в области его отрицательных значений. 

Сила тяжести, действующая на реальный 
объект, не оказывает влияния на характер 
его колебаний относительно положения рав-
новесия. Поэтому в дифференциальном 
уравнении (1) сила тяжести не учитывалась. 
В случае учета последней, в выражении ста-
тической силы F (3) необходимо добавление 
слагаемого с постоянным значением mg. 

Функции F=f(z1) и b=f(z1) в точках z1=0 
имели нулевые значения первых производ-
ных. 

Полный список параметров, описываю-
щих форму жесткостной и демпфирующей 
характеристик виброзащитной системы при 
задании их зависимостями (3), (4): b0, z1konF, 
Fmax, z1konb, bplus, maxF , plusb .  

Взамен абсолютных значений производ-
ных maxF  и plusb  в работе использовались без-
размерные коэффициенты kF и kb, связанные 
с производными зависимостями: 

max
max

1
F

konF

FF k
z

  ; 
1

plus
plus b

konb

b
b k

z
  .     (5) 

Коэффициенты kF и kb в относительных, 
нормализованных координатах описывают 
форму кривых оптимизируемых характери-
стик F=f(z1) и b=f(z1), аналогично абсолют-
ным значениям производных.  

После замены указанных выше перемен-
ных, параметры системы, подлежащие опти-
мизации в настоящей работе, образовали 
следующий список: b0, z1konF, Fmax, z1konb, bplus, 
kF, kb.  

Из данного списка были исключены па-
раметры z1konF и z1konb, которые принимали 
фиксированные значения z1konF=z1konb=0.05 м, 
исходя из ограничений, накладываемых на 
ход виброзащитной подвески сиденья по эр-
гономическим соображениям. 

В результате список оптимизируемых па-
раметров имел вид: b0, Fmax, bplus, kF, kb.  

Для кинематического возбуждения коле-
баний динамической системы использова-
лось следующее выражение, представляю-
щее собой временную зависимость коорди-
наты основания: 

   max sinop
kon

tz t A w t
T

    ,    (6) 

где w=2πf – угловая (круговая) частота коле-
баний основания сиденья, рад/с; f – частота 
колебаний основания сиденья, Гц;  Tkon – ко-
нечное время моделирования отдельного пе-
реходного процесса, с; Amax – максимальная 
амплитуда колебаний основания сиденья, 
достигаемая в конечный момент времени 
Tkon, м. 
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Для определения значений амплитуды 
колебаний основания Aopg, при которых дос-
тигается предельное максимально допусти-
мое среднеквадратичное ускорение сиденья 
asg, использовалась описанная выше матема-
тическая модель (2), в которой амплитуда 
колебаний основания Aopg медленно возрас-
тала согласно (6) с постоянной скоростью от 
нулевого значения в начальный момент вре-
мени, до максимального достаточно большо-
го значения, при котором максимально до-
пустимое среднеквадратичное ускорение си-
денья asg гарантированно превышается. 

Амплитуду колебаний основания Aopg, 
при которой, когда она медленно возрастает, 
максимально допустимое среднеквадратич-
ное ускорение сиденья asg на данной частоте 
превышалось, обозначим Aoopg и условимся 
называть ее амплитудой выхода основания. 

Достигаемое при этом значение амплиту-
ды колебаний локальной координаты z1 де-
формации виброзащитного механизма z1max, 
которое при возрастании амплитуды колеба-
ний основания также медленно возрастало, 
обозначим zo1max и условимся называть этот 
показатель амплитудой выхода локальной 
координаты. 

Для вектора значений частот колебаний 
основания сиденья f=[0.1; 0.8; 1.0; 1.25; 1.6; 
2; 2.5; 3.15; 4] Гц в [13] приведены соответ-
ствующие предельные максимально допус-
тимые среднеквадратичные значения уско-
рений сиденья с оператором в вертикальном 
направлении: asg=[0.71; 0.71; 0.63; 0.56; 0.50; 
0.45; 0.40; 0.36; 0.32] м/с2. 

Амплитудные предельно допустимые со-
гласно [13] значения ускорений массы сиде-
нья с оператором определялись для гармо-
нических синусоидальных колебаний по за-
висимости 

2ag sgA a .   (7) 

В настоящем исследовании частота f 
варьировалась от 0.1 до 4 Гц с шагом 0.1 Гц.  

Для сравнения эффективности виброза-
щитных систем сиденья с различными сило-
выми и демпфирующими характеристиками, 
выполнялась обработка полученных значе-
ний амплитуд выхода основания Aoopg(Fmax, 
kF, b0, bplus, kb) и амплитуд выхода локальной 
координаты zo1max(Fmax, kF, b0, bplus, kb) по 
следующей методике. 

1. Используя вложенные циклы по иссле-
дуемым параметрам Fmax, kF, b0, bplus, kb соот-
ветственно, на множестве исследованных 
значений перечисленных параметров для 
каждого значения частоты f из рассматри-
ваемого диапазона частот, определялось 
максимальное значение амплитуды выхода 
основания Aomax. Как максимальный элемент 
из множества амплитуд выхода основания 
Aoopg для разных значений параметров Fmax, 
kF, b0, bplus, kb. 

Из рассмотрения в данном и последую-
щих пунктах методики исключались при 
этом те сочетания Fmax, kF, b0, bplus, kb, при 
которых, хотя бы при одном значении f из 
рассматриваемого диапазона частот, в мо-
мент превышения амплитудой ускорения си-
денья a предельно допустимого для данной 
частоты по стандарту значения asg, текущее 
значение амплитуды выхода локальной ко-
ординаты zo1max превышало z1konF. Т.е., зна-
чение координаты z1 в правой точке двухто-
чечного сплайна F=f(z1) z1konF=0.05 м высту-
пало в качестве предельно допустимого для 
амплитуды выхода локальной координаты, 
достигаемой при достижении предельного 
максимально допустимого среднеквадратич-
ного ускорения сиденья asg. 

В результате формировался вектор мак-
симальных значений Aomax(f) амплитуды вы-
хода основания как функции частоты, по 
всей выборке исследованных значений па-
раметров Fmax, kF, b0, bplus, kb: 

     max max 0max , , , , , constopg F plus bAo f Ao F k b b k f f  .   (8) 

2. Используя вложенные циклы по пара-
метрам Fmax, kF, b0, bplus, kb аналогично п.1, с 
использованием полученного в предыдущем 
пункте вектора Aomax(f), для каждого иссле-
дованного сочетания значений Fmax, kF, b0, 

bplus, kb формировался вектор отношений ам-
плитуды выхода основания Aoopg, к макси-
мальному по выборке значению амплитуды 
выхода основания Aomax на соответствующей 
частоте f: 
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   
 

max 0
max 0

max

, , , , ,
, , , , , op g F plus b

F plus b

Ao F k b b k f
dAo F k b b k f

Ao f
 ,   (9) 

 max 0=const =const =const =const =const, , , ,F plus bF k b b k . 
3. Для каждого исследованного сочетания 

значений Fmax, kF, b0, bplus, kb определялась 
сумма значений вектора dAo(Fmax, kF, b0, bplus, 
kb, fi) по всем исследованным частотам fi: 

   max 0 max 0
1

, , , , , , , , ,
n

dAo F plus b F plus b i
i

S F k b b k dAo F k b b k f


 .  (10) 

Значения параметра SdAo выступали в ка-
честве критерия оптимизации исследуемых 
параметров Fmax, kF, b0, bplus, kb. 

4. Определялось оптимальное соотноше-
ние значений исследуемых параметров Fmax, 
kF, b0, bplus, kb на всем их множестве, при ко-
тором критерий SdAo принимал максимально 
возможное значение. 

Физический смысл максимизации крите-
рия SdAo заключается в следующем. Более 
эффективная виброзащитная система сиде-
нья оператора позволяет, при некотором 
фиксированном значении частоты колебаний 
основания сиденья f, достичь предельного 
максимально допустимого среднеквадратич-
ного ускорения сиденья asg [13], при сравни-
тельно большем значении амплитуды выхода 
колебаний основания Aoopg.  

При оценке эффективности виброзащит-
ной системы интегральным показателем на 
всем исследуемом диапазоне частот, необхо-
димо максимизировать сумму относитель-
ных амплитуд выхода основания по всем 
частотам (10).  

 
4. Результаты экспериментов 

 
Применение математического моделиро-

вания как базового метода исследования 
сложных динамических систем [16], позво-
лило провести вычислительный экспери-
мент, результаты которого обрабатывались 
по изложенной выше методике. 

Масса сиденья с оператором при прове-
дении вычислительного эксперимента была 
фиксирована, и составляла m=150 кг. Варьи-
руемые параметры жесткостной и демпфи-
рующей характеристик виброзащитной сис-
темы принимали значения: Fmax=[500; 2000; 
3500; 5000] Н; kF=[1; 1.5; 2; 2.5]; b0=[10; 

343.333; 676.667; 1009.999] Н/(м/с); bplus=[0; 
1000; 2000; 3000] Н/(м/с); kb=[1; 1.5; 2; 2.5]. 

Использовался метод полного перебора, 
рассматривались все возможные сочетания 
значений приведенных параметров. Для ка-
ждого из сочетаний (Fmax; kF; b0; bplus; kb) рас-
сматривалось 40 значений частоты в диапа-
зоне f[0.1; 4] Гц. 

Общее число запусков моделирования, по 
300 с модельного времени каждый, состав-
ляло 540 4 40 1024 40960    . 

Результаты моделирования отдельного 
переходного процесса в качестве примера 
приведены на рис. 2.  

При получении графиков временных зави-
симостей, приведенных на рис. 2, частота ко-
лебаний основания сиденья принимала фикси-
рованное значение f=2 Гц. Параметры жестко-
стной и демпфирующей характеристик вибро-
защитной системы также принимали фиксиро-
ванные значения Fmax=500 Н; kF =2.5; b0=10 
Н/(м/с); bplus =1000 Н/(м/с); kb =2. 

В данном расчетном случае превышение 
амплитудой ускорения сиденья ap предель-
ного значения asg =0.63639 м/с2 достигалось 
в момент времени переходного процесса 
218.35 с. Амплитуда выхода основания со-
ставила при этом Aoopg=0.025475 м, ампли-
туда выхода локальной координаты 
zo1max=0.02804 м. 

На рис. 3, а, б приведены все исследован-
ные жесткостные и демпфирующие характе-
ристики виброзащитной системы соответст-
венно, включая сочетания значения парамет-
ров характеристик, дающих максимум и ми-
нимум значения целевой функции. Оба вари-
анта экстремальных по критерию SdAo харак-
теристик выделены жирными линиями. 
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Рис. 2. Временные зависимости параметров виброзащитной системы при медленном         

возрастании амплитуды колебаний основания сиденья (пример): а) вертикальной координаты 
основания zop; б) вертикальной координаты сиденья z; в) ускорения сиденья a 
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Рис. 3. Функциональные зависимости виброзащитной системы сиденья: исследованные     

жесткостные (а) и демпфирующие (б) характеристики; амплитуды выхода колебаний         
основания от частоты, в том числе максимальные по выборке (в, г); амплитуды выхода      

локальной координаты от частоты (д); отношения амплитуды выхода основания к             
максимальному по выборке значению амплитуды выхода основания (е) 

 
На рис. 3, в, г приведены графики зави-

симостей максимальных значений Aomax ам-
плитуды выхода колебаний основания от 
частоты f, а также амплитуды выхода коле-
баний основания Aoopg для сочетаний пара-
метров жесткостной и демпфирующей ха-

рактеристик, дающих максимум и минимум 
значения целевой функции. 

На рис. 3, д приведены графики функ-
циональных зависимостей амплитуды выхо-
да локальной координаты zo1max от частоты, 
для сочетаний исследуемых параметров же-
сткостной и демпфирующей характеристик, 
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дающих максимум и минимум значения це-
левой функции. 

На рис. 3, е приведены графики зависи-
мостей от частоты значений элементов двух 
векторов dAo(f), для сочетаний исследуемых 
параметров жесткостной и демпфирующей 
характеристик, дающих максимум и мини-
мум значения целевой функции. Элементы 
dAo(f) на рис. 3, е определялись по (9), как 
отношение амплитуды выхода основания 
Aoopg, к максимальному по выборке значе-
нию амплитуды выхода основания Aomax на 
соответствующей частоте f. 

 

Определенные методом полного перебора 
по критерию SdAo→max значения исследуе-
мых параметров жесткостной и демпфи-
рующей характеристик виброзащитной сис-
темы составляли: Fmax=500 Н, kF= 2.5, b0=10 
Н/(м/с), bplus=1000 Н/(м/с), kb= 2. При этом 
значение критерия SdAo определенного как 
сумма элементов вектора dAo(f), составляло 
SdAo=32.419. 

Определенные по критерию SdAo→min 
значения исследуемых параметров составля-
ли: Fmax=5000 Н, kF= 1, b0= 10 Н/(м/с), bplus= 
1000 Н/(м/с), kb= 2.5. При этом значение кри-
терия составляло SdAo=8.805. 

5. Заключение 
 

Оптимизация значений исследуемых па-
раметров, задающих нелинейные жесткост-
ную и демпфирующую характеристики виб-
розащитной системы сиденья оператора на-
земной транспортно-технологической маши-
ны, позволяет, только при рассмотрении ме-
тодом полного перебора, в качестве примера, 
ограниченного диапазона изменения указан-
ных параметров, повысить значения целевой 
функции более чем в 3.5 раза.  

Это открывает возможность оптимизации 
виброзащитных систем сидений с нелиней-
ными жесткостной и демпфирующей харак-
теристиками с использованием разработан-
ной математической модели. 

Физический смысл использованного кри-
терия оптимизации состоит в увеличении 
амплитуды колебаний основания, при кото-
рой достигается предельное по стандарту 
ускорение сиденья, суммарно на всем диапа-
зоне рассматриваемых частот от 0.1 до 4 Гц, 
в которых происходят наиболее сильные ди-
намические воздействия на оператора при 
перемещении машины по микрорельефу 
опорной поверхности.  

В исследуемом диапазоне низких частот 
колебаний основания сиденья, виброзащит-

ная система с сочетанием параметров 
Fmax=500 Н, kF= 2.5, b0=10 Н/(м/с), bplus=1000 
Н/(м/с), kb= 2 обеспечивает максимум значе-
ния целевой функции. Это система с мини-
мальными значениями Fmax, b0 и максималь-
ными значениями kF. 

Учитывая относительно большую про-
должительность расчета отдельного пере-
ходного процесса продолжительностью 300 с 
на ПК средней производительности, и боль-
шое число сочетаний оптимизируемых пара-
метров, которое составляет десятки и сотни 
тысяч, целесообразно при проведении даль-
нейших исследований в указанном направ-
лении, разработать и применить математиче-
ские модели, в которых конечное модельное 
время может быть уменьшено. Для этого це-
лесообразно рассмотреть другие виды кине-
матического возбуждения движения основа-
ния сиденья, такие как импульсное или сту-
пенчатое воздействия, или подобные им не-
симметричные виды воздействий, ограни-
ченные во времени. 

Работа может представлять интерес для 
исследователей, занимающихся вопросами 
разработки, проектирования и совершенст-
вования виброзащитных систем сидений 
операторов наземных транспортно-
технологических машин. 
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