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Одной из выходных характеристик резиновых и резинометаллических элементов виброзащиты является характеристика 

упругости, которая представляет собой графическое изображение в координатах «сила-деформация» функциональной зави-

симости нагрузки, действующей на элемент, от вызванной ею деформации при изменении нагрузки как на ходе нагружения 

элемента, так и на ходе его разгружения. Характеристика в явном виде (в виде площади замкнутой петли) отражает энер-

гию, теряемую при деформировании элемента от действия сил неупругого сопротивления (демпфирующая способность), а 

наклон средней линии характеристики отражает упругие свойства элемента. Модель демпфирующей способности резиново-

го или резинометаллического элемента виброзащиты строится по аналогии с эллиптическо-степенной моделью, поглощаю-

щей способности пневматической шины. Для оценки предложенной модели была выбрана эквивалентная «плоскому» автомо-

билю колебательная система с установленной массой двигателя. Для решения системы дифференциальных уравнений, описы-

вающих вертикальные колебания масс автомобиля, был выбран численный  метод Рунге-Кутта. Решение уравнений с колеба-

тельными параметрами легкового автомобиля Г З-  0  и виброизолятора (подушки двигателя) показало, что ввод в уравне-

ния движения масс эллиптическо-степенной модели виброизолятора приводит к уменьшению амплитуд колебаний в зоне низ-

кочастотного резонанса и, следовательно, снижает уровень вибронагруженности двигателя от внешних воздействий (не-

ровной дороги). 

 

Ключевые слова: виброизолятор, колебательная система, автомобиль, двигатель, эллиптическо-степенная модель, вязкое 

сопротивление, демпфирование. 
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One of the output characteristics of rubber and rubber-metal vibration protection elements is the elasticity characteristic, which is a 

graphical representation in the "force-strain" coordinates of the functional dependence of the load acting on the element on the defor-

mation caused by it when the load changes, both during the loading of the element and during its unloading. The characteristic explicit-

ly (in the form of the area of a closed loop) reflects the energy lost during the deformation of the element from the action of inelastic 

resistance forces (damping ability), and the slope of the midline of the characteristic reflects the elastic properties of the element. The 

model of the damping capacity of a rubber or rubber-metal vibration protection element is constructed by analogy with the elliptical-

power model of the absorbing capacity of a pneumatic tire. To evaluate the proposed model, an oscillatory system equivalent to a "flat" 

car with an installed engine mass was selected. The Runge-Kutta numerical method was chosen to solve the system of differential equa-

tions describing the vertical mass fluctuations of the car. The solution of the equations with the vibrational parameters of the GAZ-3102 

passenger car and the vibration isolator (engine cushion) showed that the introduction of an elliptical power model of the vibration 

isolator into the mass motion equations leads to a decrease in the vibration amplitudes in the low-frequency resonance zone and, conse-

quently, reduces the level of vibration load of the engine from external influences (uneven roads). 
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Введение. Снижение уровня шума и вибрации двига-

теля, агрегатов трансмиссии и несущей конструкции авто-

мобиля является по-прежнему актуальной задачей. Для ее 

решения на автомобилях устанавливаются различные ре-

зиновые и резинометаллические элементы виброзащиты. С 

целью повышения эффективности применения подобных 

элементов необходимо теоретически обосновать выбор 

параметров, определяющих их упругодемпфирующие 

свойства. А для этого требуется построить модель для 

оценки, в первую очередь, неупругого сопротивления в 

элементах виброзащиты  при их деформировании в про-

цессе движения автомобиля и еѐ влияния на колебания 

масс и степень нагруженности силовой конструкции. Как 

следует из анализа литературных источников 

[1,4,7,8,9,11], одной из основных выходных характери-

стик резиновых и резинометаллических элементов 

виброзащиты является характеристика упругости, ко-

торая представляет собой графическое изображение в 

координатах «сила - деформация» функциональной 

зависимости нагрузки, действующей на элемент, от 

вызванной ею деформации при изменении нагрузки как 

на ходе нагружения элемента, так и на ходе его раз-

гружения. Характеристика в явном виде (в виде пло-

щади замкнутой петли) отражает энергию, теряемую 

при деформировании элемента от действия сил неупру-

гого сопротивления (демпфирующая способность), а 

наклон средней линии характеристики отражает упру-

гие свойства элемента. 

Модель неупругого сопротивления в виброизо-

ляторе. Модель демпфирующей способности резино-

вого или резинометаллического элемента виброзащиты 

строится по аналогии с эллиптическо-степенной моде-

лью, поглощающей способности пневматической шины 

[2, 5, 6, 9, 10]. 

Характер изменения характеристик упругости, по-

лучаемых как в квазистатическом непрерывном, так и 

динамическом режимах нагружения виброзащитного 

элемента на различных стендах [3], дает основание ап-

проксимировать их уравнением эллипса с большим 

эксцентриситетом вида 

  ,δ/δ1
2

азаэ FF                          (1) 

где Fэ, Fза – текущее и амплитудное значения силы не-

упругого сопротивления в элементе; δ, δа  – текущее и 

амплитудное значения деформации элемента. 

Второе уравнение модели неупругого сопротивле-

ния в резиновых элементах представляется степенной 

зависимостью между амплитудными значениями силы 

трения и деформации вида 

,аэза HF                                (2) 

где коэффициент пропорциональности Нэи показатель 

степени vявляются параметрами модели и отражают 

степень проявления демпфирующих свойств элемента. 

Обобщая уравнения (1) и (2), получим математиче-

ское описание модели неупругого сопротивления в 

резиновых и резинометаллических элементах виброза-

щиты автомобилей в виде уравнения 

,)/(1 2  signHF aaэ                        (3) 

где sign функция «знак  ». 

Чтобы упростить ввод уравнений модели (1), (2), (3) 

в дифференциальные уравнения движения колебатель-

ных систем, эквивалентных автомобилю, воспользуем-

ся методами линеаризации и энергетического баланса. 

В результате теоретических исследований получены 

выражения: 

• эквивалентного коэффициента и силы вязкого со-

противления 
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• эквивалентного коэффициента и силы позицион-

ного трения 
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где δСТ - статическая деформация элемента под дей-

ствием массы агрегата;  

f - круговая частота колебаний агрегата на элементе. 

Ранее проведенные экспериментальные исследова-

ния [4,7,9]показали, что коэффициент пропорциональ-

ности изменяется с изменением частоты колебания 

нагрузки. Была выявлена зависимость вида 

,0
mf

э eHH                                 (6) 

где Н0 – начальноезначение коэффициента пропорцио-

нальности при f =0; 

m – показатель степени. 

Выведенные соотношения (4) и (5)  позволяют 

расчитывать колебания эквивалентных систем автомо-

биля с учетом демпфирующей способности виброизо-

ляторов. Необходимо учитывать ряд особенностей. 

1. Для расчетов линейных колебательных систем 

любого порядка с помощью методов операционного 

исчисления, например преобразования Лапласа, можно 

использовать любую эквивалентную силу сопротивле-

ния, поскольку интеграл Лапласа от выражений (4) и 

(5) с нулевыми начальными условиями различается 

только постоянными множителями при изображениях 

функции деформации виброизолятора δa(s). 

Поэтому их всегда можно привести один к другому. 

Однако с точки зрения традиционных представлений о 

силе неупругого сопротивления в виброизоляторе це-

лесообразнее использовать эквивалентную силу вязко-

го сопротивления, т.е. выражение (4). 

2. В случае если колебательная система описывает-

ся нелинейными дифференциальными уравнениями и 

единственный путь их решения – применение числен-

ных методов, например метода Рунге-Кутта, целесооб-

разно использовать эквивалентную силу позиционного 
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сопротивления (5), поскольку в ее выражении не фигу-

рирует частота. 

Таким образом, применение эквивалентных сил со-

противления позволяет разработать методику оценки 

демпфирующей способности виброизолятора для рас-

четов как аналитическими, так и численными методами 

колебаний динамических систем автомобиля любого 

порядка сложности, которая, с одной стороны, будет не 

более трудоемкой, чем методика расчета, предполага-

ющая вязкую природу трения, а с другой, будет значи-

тельно корректнее отражать действительные процессы 

поглощения энергии колебаний виброизолятора за счет 

привлечения параметров эллиптическо-степенной мо-

дели. 

Оценка модели в расчетах колебаний автомоби-

ля. Рассмотрим колебательную систему, эквивалент-

ную плоскому автомобилю, с добавлением массы дви-

гателя Mд. Будем считать, что резинометаллические 

подушки двигателя обладают жесткостью с коэффици-

ентом Сд и неупругим сопротивлением (демпфирова-

нием) с коэффициентом ηд. Согласно эллиптическо-

степенной теории коэффициент неупругого сопротив-

ления виброизолятора (подушка двигателя) может быть 

рассчитан как коэффициент, эквивалентный вязкому 

сопротивлению [4] либо позиционному [5]. Коэффици-

енты неупругого сопротивления пневматических шин 

примем как эквивалентные позиционному трению, т.е. 

не зависящими от частоты колебаний масс автомобиля 

и, следовательно, упрощающими расчеты. 

Функциональная схема колебательной системы 

представлена на рис.1. 

 

 

Рис. 1. Функциональная схема колебательной системы, эквивалентной автомобилю с добавлением массы двигателя 

 

21 mиm - неподрессоренные массы передней и задней осей соответственно; a  - расстояние от центра тяжести до 

передней оси; b -расстояние от центра тяжести до задней оси; c - расстояние от центра тяжести до двигателя; l  - 

база автомобиля; M - подрессоренная масса автомобиля; 21 MиM - подрессоренные массы, приходящиеся на 

переднюю и заднюю оси соответственно; ДM - масса двигателя; 21 шш CиC  - коэффициенты жесткости шин пе-

редней и задней осей соответственно; 21 рр CиC  - коэффициенты жесткости рессор передней и задней осей соот-

ветственно; ДC  - коэффициент жесткости подушки двигателя; 3Z - вертикальное перемещение кузова в точке 

установки двигателя; ДZ  - вертикальное перемещение двигателя; 21 ZиZ - вертикальные перемещения подрессо-

ренных масс 1М  и 2М  соответственно; 21  и  - вертикальные перемещения неподрессоренных масс 1m  и 2m  

соответственно; Д  - коэффициент неупругого сопротивления подушки двигателя; 21 aa и  - коэффициенты не-

упругого сопротивления амортизаторов передней и задней осей соответственно; 21 шш и  - коэффициенты не-

упругого сопротивления шин передней и задней осей соответственно; )()( 21 tqиtq - изменение высоты неровно-

сти от времени под колесами передней и задней осей соответственно 
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При нулевых начальных условиях система диффе-

ренциальных уравнений, описывающих вертикальные 

колебания масс автомобиля, имеет вид 
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где 3Z - скорость вертикального перемещения кузова в 

точке установки двигателя; 0Z  - вертикальное ускоре-

ние подрессоренной массы М;   -  угловое ускорение 

кузова. 

Выполнив ряд преобразований, чтобы исключить 

переменные z3, z0, α и их производные, а также приняв 

во внимание, что условная масса инерционной связи 

колебаний передней и задней частей подрессоренной 

массы M3 очень мала, где 
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окончательно получим систему дифференциальных 

уравнений колебаний масс «плоского» автомобиля с 

дополнительной массой двигателя в виде 
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Поскольку коэффициент неупругого сопротивления 

виброизолятора двигателя ηΔописывается нелинейным 

уравнением [4], т.е. 

        
   

   

 

   
    

,                           (9) 

где  э     
  , то решать систему (8) будем числен-

ным методом Рунге-Кутта. 

Воспользуемся колебательными параметрами, ха-

рактерными для легкового автомобиля среднего класса 

типа ГАЗ-3102, которые приведены в табл. 1. 

Колебательные параметры подушки двигателя 

(виброизолятора) приведены в табл. 2. 
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Таблица 1. Колебательные параметры легкового автомобиля ГАЗ-3102 

Колебательные параметры автомобиля и их размерности 
Принятые 

обозначения 

Численные 

значения 

1 2 3 

Подрессоренная масса при номинальной нагрузке, кг М 1223 

Приведенные подрессоренные массы подвески, кг: 

         передней 

         задней 

M1 

M2 

669 

554 

Неподрессоренная масса, кг: 

         передняя 

         задняя 

m1 

m2 

80 

150 

Масса двигателя MД 180 

Координаты центра тяжести подрессоренной массы, м а 

в 

1,3 

1,5 

Расстояние от центра тяжести до двигателя, м с 1,1 

Коэффициент нормальной жесткости подвески, Н/м: 

         передней 

         задней 

 

Cр  

Cр  

 

44600 

45200 

Коэффициент нормальной жесткости шин, Н/м: 

         передних 

         задних 

 

Cш  

Cш  

 

440000 

400000 

Коэффициент нормальной жесткости подушки двигателя, Н/м CД 320000 

Коэффициент неупругого сопротивления в подушке двигателя, Н·с/м 

Коэффициент неупругого сопротивления в подвеске, Н·с/м: 

передней 

задней 

ηД 

 

η а  

η а  

1200 

 

3600 

3800 

Коэффициент неупругого сопротивления в шинах, Н·с/м: 

передних 

задних 

 

η ш  

η ш  

 

2200 

2600 

 

Таблица 2. Колебательные параметры подушки двигателя автомобиля ГАЗ-3102 

Колебательные параметры подушки и их размерности 
Принятые 

обозначения 

Численные 

значения 

1 2 3 

Статическая деформация элемента под действием массы агрегата, мм δст 2,0 

Начальный коэффициент пропорциональности Н0 97,99 

Показатель степени m 0,128 

Показатель степени ν 0,91 

 

Приведем все дифференциальные уравнения систе-

мы (8) к более удобному виду для составления компь-

ютерной программы метода Рунге-Кутта, используя 

соотношение 1ZZД  , 2ZZД  , 31 ZZ  , 41 ZZ  , 

52 ZZ  , 
62 ZZ  , 71 Z ,  81 Z , 92 Z ,  

102 Z . 

В результате решения системы дифференциальных 

уравнений (10) были получены амплитудно-частотные 

характеристики (АЧХ)по ускорению центра масс дви-

гателя (рис. 2) и по ускорению передней подрессорен-

ной массы в месте установки двигателя (рис. 3). На эти 

диаграммы также были нанесены АЧХ по ускорению 

колебаний масс той же колебательной системы, полу-

ченные согласно вязкой модели демпфирующей спо-

собности виброизолятора двигателя. 
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Рис. 2. Амплитудно-частотная характеристика по ускорению центра масс двигателя: сплошная линия –  

вязкая модель;  штриховая линия – эллиптическо-степенная модель демпфирующей способности виброизо-

лятора (подушки двигателя) 
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Рис. 3. Амплитудно-частотная характеристика по передней подрессоренной массы автомобиля: сплошная 

линия – вязкая модель; штриховая линия – эллиптическо-степенная модель демпфирующей способности 

виброизолятора (подушки двигателя) 
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Заключение и выводы. Результаты проведенных 

теоретических исследований по оценке эллиптическо-

степенной модели (ЭСМ) неупругого сопротивления 

резинового виброизорлятора в расчетах колебаний си-

стем, эквивалентных автомобилю, можно обобщить 

следующим образом: 

1. Ввод эллиптическо-степенной модели демпфи-

рующей способности виброизолятора в математиче-

ское описание колебательной системы, эквивалентной 

автомобилю, приводит к построению нелинейных 

дифференциальных уравнений. 

2. Расчет амплитудно-частотных характеристик с 

учетом ЭСМ неупругого сопротивления виброизолято-

ра даже простых колебательных систем, например че-

тырехмассовой системы, эквивалентной «плоскому» 

автомобилю, приводит к значительным вычислитель-

ным трудностям. 

Применение ЭВМ позволяет использовать числен-

ные методы решения дифференциальных уравнений 

движения масс эквивалентных колебательных систем 

автомобиля, не снижая при этом точности решения и 

адекватности представления о влиянии неупругого со-

противления виброизолятора на их колебания и вибро-

нагруженность. 

Анализ амплитудно-частотных характеристик коле-

бательной системы, эквивалентной легковому автомо-

билю среднего класса ГАЗ - 3102, показал, что ввод 

ЭСМ демпфирующей способности виброизолятора в 

систему в виде коэффициента эквивалентного вязкого 

трения существенно изменяет уровень амплитуд по 

всем выходам и во всем диапазоне частот воздействия. 

Сравнение амплитудно-частотных характеристик 

колебательной системы по выходу ускорения масс для 

вязкой и ЭСМ моделей виброизолятора показало, что в 

зоне низкочастотного резонанса амплитуды колебаний 

масс уменьшаются, а в зоне  высокочастотного резо-

нанса увеличиваются. Например, амплитуды ускорений 

передней подрессоренной массы 1Z
  уменьшаются в 

зоне низкочастотого резонанса на 12 %, а в зоне высо-

кочастотного резонанса увеличиваются на 4 %; ампли-

туды ускорений центра масс двигателя уменьшаются в 

зоне низкочастотого резонанса на 11 %, а в зоне высо-

кочастотного резонанса увеличивается на 6 %.  

Это позволяет утверждать, что вибронагруженность 

двигателя нидается при движении автомобиля по доро-

гам с неровностями,характерными для дорог Восточно-

Сибирского региона. Предложенная модель неупругого 

сопротивления в резиновых виброизоляторах, вклю-

ченная в эквивалентную колебательную систему авто-

мобиля, является удовлетворительным отображением 

процесса поглощения энергии в резиновых виброизо-

ляторах, что позволяет вести целенаправленные дей-

ствия для сижения уровня колебаний и вибронагру-

женности агрегатов автомобиля, изменяя конструкцию 

и параметры элементов виброзащиты. 
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