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Работа посвящена снижению интенсивности вибрации рабочего места оператора горно-транспортных машин. 
Специфика нагруженности этих машин состоит в том, что вертикальная и горизонтальная составляющие вибрации 
имеют примерно одинаковые уровни. С целью комплексного решения проблемы защиты оператора от вредного влия-
ния общей вибрации обоснована и предложена двухмассовая динамическая модель виброзащитной системы, позво-
ляющая исследовать как вертикальные, так и горизонтальные вибрации рабочего места. При произвольных кинемати-
ческих воздействиях решение системы уравнений движения получено операторным методом. Эффективность системы 
виброзащиты оценивается коэффициентом передачи вибрации от источника к рабочему месту оператора. Для нагру-
жения прямоугольным силовым импульсом получено выражение для коэффициента передачи виброскорости. Полу-
ченное решение позволяет проанализировать изменение этого параметра во времени и при действии повторных пе-
риодических импульсов. Для гармонического воздействия получены выражения для коэффициентов передач абсо-
лютного и относительного перемещения сиденья. Составлены программы расчетов для указанных частных случаев. 
Приведены результаты численных расчетов и проанализировано влияние различных факторов на эффективность сис-
темы виброзащиты. Полученные результаты позволяют выбрать параметры виброзащитной системы, исходя из норм 
вибробезопасности рабочего места оператора. 
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ВВЕДЕНИЕ 

Технический прогресс в горнорудной промышленности предусматривает внедрение вы-
сокопроизводительных машин, характеризующихся повышенной удельной мощностью. Рабо-
та горно-транспортных машин сопровождается воздействием вибраций, влияющих на здоро-
вье и работоспособность оператора. В связи с широким распространением транспортно-
технологических машин, самоходной техники, а также ростом скоростей их передвижения эта 
проблема еще более усугубляется и требует детального изучения. 

Среди основных источников вибрации при передвижении машин следует также назвать 
неровности поверхности дороги, стыки рельс, неуравновешенность и неравномерность движе-
ния колес и трансмиссии. Они приводят к кинематическому возбуждению колебаний рабочего 
места оператора. 

В настоящее время разработаны достаточно эффективные методы расчета виброизоляции 
сиденья машин, подверженных вибрационным нагрузкам. Так как включение в расчеты 
средств виброизоляции сиденья, массы и упругодемпфирующих свойств тела оператора делает 
                                                        

* Статья получена 14 марта 2014 г. 
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их более точными, динамическим моделям оператора посвящено большое количество работ. 
Наиболее типичные расчетные модели приведены в работе [1]. Однако все представленные  
модели применимы для расчетов вертикальных составляющих вибраций [2, 3]. 

Специфика вибронагруженности горных машин состоит в том, что вертикальная и гори-
зонтальная составляющие вибрации имеют примерно одинаковые уровни. Снижение только 
вертикальной составляющей на сиденье горных машин, как это имеет место в настоящее вре-
мя, не позволяет решить проблему вредного влияния общей вибрации на организм человека. 

Учет горизонтальных вибраций рассмотрен в работах В.А. Трегубова, в которых разра-
ботаны главным образом методические положения динамической идентификации объектов 
вибрационной защиты в виде упруговязкой инерционной модели. В конкретных условиях 
вибровоздействий идентифицированы свойства ряда объектов «человек-подушка-сиденье», 
что обеспечило более адекватное математическое моделирование систем виброзащиты опера-
торов карьерных машин. 

В работе [4] для исследования горизонтальных колебаний предложена динамическая мо-
дель оператора в виде упругодемпфирующегося стержня с сосредоточенной массой в центре 
тяжести. Эта модель сводится к двухмассовой модели, если массу оператора заменить на при-
веденную массу, учитывающую массу сидящего человека и инерцию вращения этой массы 
относительно центра тяжести.  

Для расчета систем виброзащиты оператора используют данные о механических свойст-
вах и частотных характеристиках тела человека, которые определяются экспериментально [5, 
6, 7, 8]. Методика эксперимента и сами результаты будут различными для вертикальных и го-
ризонтальных вибраций. 

Вопросам виброзащиты оператора транспортных средств уделяется большое внимание и 
в дальнем зарубежье, о чем свидетельствуют последние публикации [9–13]. 

В предлагаемой работе проведены исследования, которые в зависимости от метода опре-
деления динамических характеристик оператора можно применить как к вертикальным, так и 
горизонтальным вибрациям. Такой комплексный подход способствует более полной виброза-
щите оператора. 

1. МОДЕЛИРОВАНИЕ И МЕТОДИКА ОПРЕДЕЛЕНИЯ ПАРАМЕТРОВ ДВИЖЕНИЯ 

Динамическая модель системы виброзащиты оператора транспортных средств от верти-
кальных и горизонтальных колебаний часто можно представить в виде, показанном на рис. 1 
[1, 4]. 

 
xn                                          x1                                x3 

                                  
 

                  Cс                                                   Cч 

   x 
 
 
 
            hc                                                                   hч 

Рис. 1. Динамическая модель средств виброзащиты оператора 

В этой модели 1 3, ,nx x x  – абсолютные перемещения кабины, сиденья и центра масс опе-
ратора;  

ч ч пр, , , , ,с с сС h m C h m  – коэффициенты жесткости, демпфирования и масса сиденья и опе-
ратора, соответственно. 

За массу оператора берется приведенная масса, которая равна 5/7 массы человека при 
вертикальных колебаниях, а при горизонтальных колебаниях эта величина умножается на 
1,75 [4]. 
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Уравнения колебаний системы имеют следующий вид: 

       
   

1 1 1 ч 3 1 ч 3 1

пр 3 ч 3 1 ч 3 1

,

.
c c n c nm x c x x h x x c x x h x x

m x c x x h x x

         


    

    

  
 

Введем обозначения: пр / сm m m ; 
2
4 ч пр/С m  , 2 /c с сС m   – квадраты частот собственных колебаний; 

4 ч ч/ 2h m  , / 2с с сh m   – коэффициенты демпфирования колебаний и перепишем уравне-
ние движения в виде 

   2 2 2 2
1 4 1 4 1 4 3 4 3

2 2
3 4 1 4 3 4 1 4 3

2 2 2 ,

2 2 0.

c c c n c nx m x m x mx m x x x

x x x x x

               

       

   

  
 

При произвольных воздействиях для решения этой системы можно применить оператор-
ный метод решения дифференциальных уравнений. Применим к системе преобразование Лап-
ласа и перепишем ее так: 

           

       

2 2 2 2 2
4 4 4 41 3 П

2 2 2
4 4 4 43 1

2 2 2 ,

2 2 ,

c c c cp p p

p p

x p p m m m p x p x

x p p p x

                  

       


 

где p  – оператор дифференцирования. 
Так как при виброзащите оператора нормируются параметры вибрации рабочего места 

оператора, то из этой системы найдем изображение перемещения сиденья 

1( ) 1( ) П( )р р рX W Х , 

где передаточная функция  

  
 

   

2
( )

1 22 2 2 2
( ) 4 4 4 4

2

2 2

c c p
p

p c c

p L
W

L p p m m m p

  


            

,  (1) 

2 2
( ) 4 42pL p p      – динамическая жесткость тела оператора. 

Оригинал перемещения сиденья далее определяется обратным преобразованием Лапласа. 
Представим передаточную функцию (1) в виде рациональной дроби: 

  
 

 

3 2
3 2 1 0

1 4 3 2
3 2 1 0

p
p

p

G a p a p a p a
W

Q p q p q p q p q
  

 
   

,   (2) 

где ia , iq  определяются выражениями 

2 2
0 0 4cа q    ,   2 2

1 1 4 42 c cа q       ,  3 2 ca   ,  2
2 44c ca      , 

2 2
2 1 1 44c cq m       ,   3 1 42 cq m    , 1 1m m  . 

Оригинал этой функции имеет вид [14] 
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где k  – корни полинома ( )pQ , а Q  – его производная по параметру p. Тогда оригинал 
выходного процесса находится по формуле свертки [15] 

      
 

 
 1 1 П П

10 0

k k

k

t tn

t t t
k

G
x F x d e x d

Q

  
  

 

   


  . (4) 

Подставив сюда конкретное воздействие ( )n tx , после интегрирования по   определяем 
конкретное выражение для перемещения сиденья. Дальнейшим дифференцированием по вре-
мени полученного выражения можно определить значение виброскорости и виброускорения. 

2. ИМПУЛЬСНОЕ НАГРУЖЕНИЕ КАБИНЫ 

При импульсном кинематическом возбуждении коэффициент передачи колебаний будет 
зависеть от времени. При внезапном появлении импульса система совершает свободные зату-
хающие колебания, определяемые начальными условиями появления импульса и его продол-
жительностью. Со временем эти колебания затухают. Если до затухания колебаний появляется 
следующий импульс, то эти колебания накладываются. Ставится задача определить максимум 
абсолютного значения коэффициента передачи виброскорости. 

Пусть на виброизолятор действует прямоугольный импульс силы: 

  ( )t oP P ,    0t t ;         ( )tP = 0,    0t t . 

Силы, возникающие в виброизоляторе, должны быть равны силе Р(t), вызывающей им-
пульс:  

1 1 ( )thy cy P  ,      ot t ;   2 2 0hy cy  ,       0t t , 

где ny x  – кинематическое возбуждение, вызванное импульсом. 
Поделив обе части этих уравнений на  mc, запишем 

( )2
1 12 t

c
с

Р
y y

m
   ,        0t t , 

 2
2 22 0cy y   ,         0t t . (5) 

Общее решение однородного уравнения  
ty A e  ,     / , 2 /c cn n      . 

Отсюда решение первого уравнения (5) 
*1 1

ty A e y  . 

Подставляя это решение в первое уравнение (5), имеем 2
* /o c cy P m   

При действии импульса начальные условия имеют вид ( ) 0oy  , ( )o oy V , где oV  – из-
меренное значение виброскорости кабины при действии импульса. 

Неизвестные параметры кинематического возбуждения найдем из этих начальных условий: 

1 /o cA nV   ,   o o c cP nV m  . 

Подставляя их в решение, найдем 

1( ) (1 ) /t
t o cy nV e   ,         ot t . 
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Решение второго уравнения (8): 

  22
t

ty A e . 

Из очевидного условия      ot t ,   1 2y y    находим  

 2 1 /oto cA nV e   ,        ot t , 

отсюда  02( ) 0 1 /t t
t cy nV e e    ,   0t t .   

Продолжительность импульса можно оценить так: / /o k o o kV S m P t m  , где S  – им-
пульс силы;  km  – масса кабины. Отсюда  

  / /o o k o k c ct V m P m n m   . (6) 

Найдем перемещение сиденья по (4), подставив  yi(t): 

   
4 4

( )
1( ) ( )

1 1
1 1

kkk
k

t t t
t t k

t
к ko k k

S e e
x S e e d

   


 

  
     
     

  ,  ot t , 

'
( ) 0 ( ) ( )( / ) /

k k kcS nV G Q    . 

Интеграл (4) при ot t  примет вид 

   
4

( ) ( )
( )1

1
1 ( 1)

o
k o k

k
o

t t
t t t

t
k o t

x S e e d e e e d     




 
      
 
 

   . 

После интегрирования и приведения подобных членов получаем 

 
 

   
   

4

1
1

1k k k o

k

t t t to
t

kc k k

GnV
x e e e e

Q

     

 

 
    

      
 , 

где 0t t t   . 
Дифференцированием 1( )tx  найдем виброскорости: 

    
4

( )1
1

k
k

t t
t

к
x V R e eo

 



  ,     ot t , (7) 

    
4

( )1
1

1k k o
k

t t t t
t

к
x R V e e e eo

    




       ,  ot t , (8) 

где  
 

   
k

k
k k

G
R

Q







  

. 

Уравнение ( ) 0pQ   представим в безразмерном виде: 

4 3 2
3 2 1 0oq q q q         , 

где  3 1 4oq n m n   ;      2
2 1 41 o oq m nn     ;   1 4o oq n n    ;       2

o oq   ;      / cp   . 
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Это уравнение имеет две пары комплексно-сопряженных корней: 

1,2 1 1a ib    ;       3,4 2 2a ib    . 

Тогда 

  1,2 1 1 ca ib     ;          3,4 2 2 ca ib     . (9) 

Выражение ( )k
R   также представим в безразмерном виде: 

 
 

3 2
3 2 1

3 2
3 2 1

14 3 2
k

k k k o
k

k k k k

a а q q
R R

q q q
n


     

 
 

        
 

 , 

где 2 41 oa nn   ,     3a n . 

После подстановки  k,  ,i iq a  и математических преобразований можно записать  

 1,2 1 1R r iq  ,  3,4 2 2R r iq  .  (10) 

Подставляя далее (9) и (10) в формулы (7) и (8), находим коэффициент передачи вибро-
скорости 

 
     

2
1

1 2
1

2 cos sin 2i ct a t t
i i c i i ct

io

x
K e r b t q b t r r e

V
  



        


,  ot t , 

     
2

1
2 cos sin cos sini c i ca t a t

i i c i i c i i c i i ct
i

K e r b t q b t e r b t q b t    



             + 

  1 22 1 ( )ot te r r e    ,       ot t . 

Введем обозначение: 

   2 ( cos sin )i ca t
i i c i i ci tL e r b t q b t     .  (11) 

Тогда 

  ( ) 1( ) 1 22 2( ) t
t t tK L L r r e    ,   ot t ,   (12) 

      
2

( ) ( ) 1 2
1

2 1 ot t
t i ti t

i
K L L e r r e 




       ,   ot t . (13) 

Составлена программа расчета коэффициента передачи колебаний. Расчеты, проведенные при 
следующих параметрах системы:  

0 ч 10,5,     2,16,     9,42,     0, 47,    1, 23сn n m       , 

приведены на рис. 2 и 3. 
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Рис. 2. График изменения относительной виброскорости 

при импульсном нагружении (t0 = 3 с) 

 
K 

t, с 

 
Рис. 3. График изменения относительной виброскорости 

при импульсном нагружении (t0 = 0,3 с) 

Как видно из формул (11) – (13), система участвует в двух колебательных движениях с 
затухающими амплитудами. Третий член в этих формулах практически можно не учитывать, 
так как обычно   – большое число (у нас 118,84c  ), а ir  малы (у нас 1 0,0051r   , 

2 0,0045r  ). Периоды колебаний определяются мнимыми частями корней полинома ( )Q p : 

1 12 / 0,77cT b     с;     2 22 / 0,28cT b     с. 

Амплитуда колебаний затухает по экспоненциальному закону, а показатель экспоненты 
пропорционален действительным частям корней полинома ( )Q p . 

Если, как в нашем случае, действительная часть второй пары комплексно-сопряженных 
корней намного больше (по абсолютной величине), чем действительная часть первой пары 
корней ( 1 0,19a  , 2 0,684a  ), то второе движение затухает намного быстрее и колебания 
системы определяются в основном первой парой корней. Они происходят с частотой 1 cb  ,  

а амплитуда колебаний через период 1T  уменьшается в 1 2,52ca Te    раза. Формула (12) в 
этом случае принимает вид ( ) 1( )t tK L . 

K 

t, с 
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Для этого случая максимальное значение коэффициента передачи можно определить 
аналитически: 

 1
max 1 0 1 0

1
2exp ( cos sin )aK r a

b
 

     
 

. (14) 

Расчет по этой формуле дает max 0,315K  , что совпадает с результатами численных рас-
четов (рис. 2). 

Проведенный анализ справедлив как при внезапном появлении импульса, так и при его 
внезапном исчезновении. При исчезновении импульса ( 0t t ) к рассмотренному движению 
добавляется такое же движение, но противоположного направления и со сдвигом во времени 
на 0t . 

При 13t T  движение, вызванное появлением импульса, практически затухает. Поэтому 
при 0 13t T   

0( ) 1( )t t tK L   . 
Очевидно, движение будет таким же, как и при внезапном появлении импульса, но про-

тивоположного знака (рис. 2). Максимум абсолютного значения коэффициента передачи виб-
роскорости остается тем же, т. е. определяется формулой (14). 

При 13t T  происходит наложение колебаний после исчезновения импульса ( 0t t ). За 
счет этого абсолютное значение maxK  может увеличиться (рис. 3). При этом значение коэф-
фициента передач в каждый момент времени можно определять по формуле  

0( ) 1( ) 1( )t t t tK L L   . 

Как показывают расчеты, рассматриваемая система виброзащиты эффективна, так как 
коэффициенты передачи всегда меньше единицы. 

3. ГАРМОНИЧЕСКОЕ ВОЗДЕЙСТВИЕ НА КАБИНУ 

Установившиеся внешние воздействия в основном являются периодическими. Тогда ко-
лебания в системе будут гармоническими или полигармоническими. Для гармонических коле-
баний оператор дифференцирования p i  . Тогда передаточная функция (5) примет вид 

 
2 2

0 2 1 3
1( ) 4 2 2

2 0 1 3

( )

( )

а a i а a
W

q q i q q


     

       

.  (15) 

В этом случае оригиналы комплексных функций также будут связаны этой передаточной 
функцией 1 1 П( ) ( ) ( )x t W X t  . 

Выделим действительную и целую части передаточной функции  1( ) ( )W U iV     . 
Известно, что модуль передаточной функции равен коэффициенту передачи колебаний, 

т. е. отношению амплитуд колебаний на выходе и входе системы. Модуль передаточной функ-

ции определяется выражением 2 2
1( ) ( ) ( ) 1W U V K     . 

После алгебраических преобразований получим 

   
   

2 22 2 2
1 3 0 22

1 2 24 2 2 2
2 0 1 3

а a а a
K

q q q q

     


      
. 
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Подставим сюда ia , iq  и введем безразмерные параметры: 

2 /c cn    ,     4 4 42 /n    ,     / c    ,    0 4 / c    , 

D = 
24 2 2 2 2

1 0 4 0 0 0 4 0(1 ) ( )m nn n n                   

22
1 4 0( )n m n     . 

Теперь выражение для  K1  примет вид 

 
2 22 2 2 2 2

1 0 4 0 0 4 0(1 ) ( )K nn n n n D                     
. (16) 

При виброзащите оператора относительное перемещение сиденья может оказаться недо-
пустимо большим: 

           1( )1 01t n t t n t n tx x x W W x 
        . 

Передаточная функция относительного перемещения сиденья с учетом (15) и введенных 
обозначений будет равна 

 
4 2 2

1 4 1 4
0( ) 4 2 2

2 0 1 3

2 .
( )

m i mW
q q i q q


     


       

 (17) 

Тогда квадрат модуля передаточной функции  

   
 

2 22 2
1 4 1 42 2 4

( ) 0 24 2 2 2 2
2 0 1 3

2

( )
o

m m
W K

q q q q


     
  

      
. 

Подставляя iq  и переходя к безразмерным параметрам, получим  

 2 4 2 2 2 2
0 1 0 0 1 4( ) ( )K m m n D         . (18) 

Так как при расчете систем виброзащиты требуется только определение амплитудных 
значений вибрации сиденья, то через коэффициенты передач можно решить все задачи расчета 
системы виброизоляции оператора при гармонических колебаниях. Для выбора параметров 
средств виброзащиты необходимо знать тенденцию изменения этих коэффициентов в зависи-
мости от упругих и диссипативных параметров виброизолятора. Составлена программа расче-
тов коэффициентов передач по формулам (16) и (18). Расчеты проведены при 4n  = 0,47, 

1 5,375m   и различных n , 0  и  , охватывающих всю область изменения упруго-
диссипативных свойств типовых линейных виброизоляторов. 

Из анализа результатов видно, что с ростом   коэффициент 1K  растет до 0,75   
( 0K  – до 1  ), затем уменьшается. Начиная с безразмерной частоты 1,5  , для всего диа-
пазона изменения параметров 1K  становятся меньше единицы, т. е. выполняется условие эф-
фективности системы виброзащиты. С увеличением относительного демпфирования n  пико-
вые значения коэффициентов передач значительно уменьшаются в 2,26 раза при 0 0,5   и 
1,61 раза при 0 3.   Однако в области эффективности системы виброзащиты ( 1,5  ) с рос-
том n  происходит незначительное увеличение коэффициентов. Эта тенденция растет с ростом 
отношения частот. Так, при 1,5   1K  растет в 1,23 раза, а при 4   в 2,22 раза. 
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ЗАКЛЮЧЕНИЕ 

Предложена двухмассовая динамическая модель виброзащитной системы оператора 
транспортных средств, позволяющая исследовать как вертикальные, так и горизонтальные 
вибрации рабочего места. Операторным методом определено перемещение сиденья при про-
извольных кинематических воздействиях на кабину. Эффективность системы виброзащиты 
оценивается коэффициентом передачи вибрации. При силовом импульсном воздействии полу-
чены соотношения, позволяющие определить коэффициент передачи виброскорости. Состав-
лена программа расчета и построены графики изменения коэффициента передачи виброскоро-
сти во времени. Программа позволяет вести расчеты при действии повторяющихся импульсов. 

При гармоническом возбуждении колебаний определены коэффициенты передачи абсо-
лютных и относительных колебаний рабочего места. Составлена программа расчета и проана-
лизировано влияние различных факторов на эффективность системы виброзащиты. 

Полученные результаты позволяют выбрать параметры виброзащитной системы, исходя 
из норм вибробезопасности рабочего места оператора. 
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The paper considers the ways of reducing vibration intensity of mining and transport vehicles. The specificity of 
loading these machines is that the vertical and horizontal vibration components are of approximately the same levels. 
To solve the problem of operator protection against harmful effects of general vibration the authors have proposed a 
two-mass dynamic model of a vibration-proof system that makes it possible to study both vertical and horizontal vibra-
tions of the workplace. The operator method is used to solve a set of motion equations given arbitrary kinematic effects. 
The efficiency of a vibroprotection system is estimated by the coefficient of vibration transmission from the source to 
the operator station. An expression for the vibration velocity transmission coefficient is derived for loading rectangular 
power pulse. The resulting solution allows us to analyze the change of this parameter over time and under repeated pe-
riodic pulses. Expressions for transmission coefficients of absolute and relative movements of the seat are derived to 
provider a harmonic action. Calculation programs for these special cases are made. Numerical results are presented and 
the influence of various factors on the effectiveness of the vibration protection system is analyzed. The results obtained 
are used to select the parameters of the vibration-proof system based on the vibro standards of an operator’s workplace 
safety.  

Keywords: vibroprotection, dynamic model, the kinematic effects, the operator method, transfer function, im-
pulse, oscillation amplitude, velocity, transfer coefficient 
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