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Приведены результаты динамических испытаний малоразмерной модели системы 
виброизоляции груза в контейнере с применением полиуретановых амортизаторов 
тоннельного типа. Изучены виброизоляционные характеристики полиуретановых 
амортизаторов. В эксперименте использованы модели малого размера, геометрически 
подобные реальным амортизаторам, изготовленные из полиуретанов марок СКУ-
ПФЛ-100 и СУРЭЛ ТФ-228. Исследовано поведение системы контейнер–амортиза-
торы–груз при гармоническом и импульсном кинематическом возбуждении. Опреде-
лены амплитудно-частотная характеристика этой системы, эффективная жесткость 
амортизаторов и коэффициент поглощения энергии. Предложена математическая 
модель для расчета системы виброизоляции, в которой поведение полиуретановых 
амортизаторов описано с помощью линейной теории вязкоупругости. Параметры 
модели получены по данным испытаний. Методом подобия результаты испытаний 
могут быть распространены на натурный объект. 
Ключевые слова: виброизоляция груза в контейнере, полиуретановые амортизаторы, 
динамические испытания, амплитудно-частотная характеристика, коэффициент по-
глощения энергии, математическая модель 

This paper presents dynamic tests results for a scale model of the vibration isolation system 
for cargo in a container with polyurethane tunnel shock absorbers. Vibration isolation 
properties of polyurethane shock absorbers are studied.  Scale models made of SKU-PFL-
100 and SUREL TF-228 polyurethane materials and geometrically similar to real shock 
absorbers are used in the tests. The behavior of the ‘container–shock absorbers–cargo’ 
system is investigated at harmonious and impulse kinematic excitation. The system’s 
frequency-response characteristic, effective rigidity of the shock absorbers and energy loss 
factor are determined. A mathematical model for calculating the vibration isolation system 
is proposed where the behavior of the shock absorbers is described by the linear 
viscoelasticity theory. Parameters of the model are derived from the test results. The test 
results can be extended to a full-scale object by applying the similarity theory. 
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Амортизаторы из полиуретана являются пер-
спективной элементной базой для систем защи-
ты объектов от вибрационных и ударных воз-
действий [1]. Эти амортизаторы обладают вы-
сокой удельной энергоемкостью, весьма 
большим коэффициентом поглощения энергии 
и превосходят резиновые аналоги по жестко-
сти. Их можно использовать для изоляции гру-
за в контейнере в условиях строгих ограниче-
ний на габаритные размеры и ход амортизатора 
вследствие ограниченности конструкционного 
пространства. Полиуретан не подвержен старе-
нию и устойчив к агрессивным средам. Благо-
даря технологичности изготовления полиуре-
тановых деталей амортизаторы могут иметь 
разнообразную геометрию, выбор которой вли-
яет на их нагрузочные характеристики. Для 
виброизоляции груза в контейнере предполага-
ется использовать полиуретановые амортиза-
торы тоннельного типа (рис. 1). 

Для обоснования применимости таких 
амортизаторов при интенсивных динамических 
нагрузках необходимо провести тщательное 
теоретическое и экспериментальное моделиро-
вание. В статье [2] представлены результаты 
стендовых ударных испытаний тоннельного 
амортизатора, проведенных в АО «ВПК «НПО 
машиностроения». В этих испытаниях по амор-
тизатору наносился вертикальный удар падаю-
щей тяжелой плитой и по показаниям датчиков 
перегрузки и перемещения плиты определялись 
его ударные силовые характеристики. На осно-
ве экспериментальных данных в работе [3] 

сформулированы две простые модели дефор-
мирования тоннельного амортизатора как объ-
екта с одной степенью свободы, предназна-
ченные для применения в расчетах виброизо-
ляции. 

В реальных динамических системах исполь-
зуют пояса виброизоляции с большим числом 
амортизаторов. Теоретический анализ поведе-
ния таких систем является сложной пробле-
мой [4]. В настоящей статье рассмотрена про-
стейшая физическая модель виброизоляции 
груза в контейнере с помощью двух амортиза-
торов и выполнен ее расчет с идентификацией 
параметров вязкоупругости амортизаторов. 

Цель работы — апробация полиуретановых 
амортизаторов тоннельного типа в качестве 
элементов системы ударовиброизоляции. 

 
Экспериментальное исследование. На рис. 2 
показана общая схема экспериментальной 
установки физического моделирования амор-
тизации груза в контейнере. 

Испытания проведены на вибростенде Data 
Physics Signal Force V400 в лаборатории кафед-
ры «Прикладная механика» МГТУ им. Н.Э. Ба-
умана. На рис. 3 показана смонтированная на 

 
Рис. 1. Полиуретановый амортизатор  

тоннельного типа 

 
Рис. 2. Общая схема экспериментальной установки 
 физического моделирования амортизации груза  

в контейнере: 
1 — монитор; 2 — система управления вибростендом;  

3 — усилитель управляющего сигнала;  
4 и 5 — акселерометры стола и груза; 6 — верхний стол;  

7 — крепление амортизатора; 8 — система стабилизации;  
9 — грузы (по 10 кг каждый); 10 — амортизаторы;  

11 — вибростенд 
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стенде модель системы виброизоляции груза, 
помещенного в контейнер, который имитируют 
две плиты: первая является рабочей поверхно-
стью стенда, вторая (верхняя плита) жестко со-
единена с первой с помощью шпилек. 

Груз набирают из дисков, стянутых прохо-
дящими сквозь них болтами, и устанавливают 
между плитами на двух амортизаторах. Пред-
варительное поджатие амортизаторов можно 
регулировать путем затяжки шпилек. Посколь-
ку при вертикальных колебаниях груза могут 
наблюдаться его смещения в поперечном 
направлении вследствие неточности центровки 
на амортизаторах или малого перекоса верхней 
плиты, то для устранения этих смещений меж-
ду грузом и шпильками введены дополнитель-
ные горизонтальные связи в виде гибких ме-
таллических стержней, представляющие собой 
систему стабилизации 8 (см. рис. 2). Эти стерж-
ни практически не влияют на жесткость систе-
мы виброизоляции в вертикальном направ-
лении. 

Испытания проведены с грузом массой 
m = 40 кг. Использованы амортизаторы из по-
лиуретана двух марок: СУРЭЛ ТФ-228 твердо-
стью 80 ед. по Шору по шкале А и СКУ-ПФЛ-
100 твердостью 92...95 ед. по той же шкале. Для 
краткости первые амортизаторы назовем мяг-
кими, вторые — жесткими. Исследуемые амор-
тизаторы (см. рис. 1) имеют одинаковые габа-
ритные размеры 304270 мм с окнами высо-
той 18 мм и стойками толщиной 5 мм. Они 
являются малоразмерными, геометрически по-
добными моделями реальных амортизаторов, 
испытанных на удар [2]. 

На рис. 4 приведены статические силовые 
характеристики мягкого и жесткого амортиза-
торов в виде зависимостей нагрузки F от осад-

ки  (нижние кривые соответствуют разгрузке), 
полученные на машине Galdabini Quasar 50 в 
процессе нескольких циклов медленного 
нагружения и разгрузки. Как видно из рис. 4, 
при достижении некоторой осадки (примерно 
9...10 мм) происходит существенное повышение 
жесткости. Такая особенность характеристик 
тоннельных амортизаторов объясняется само-
контактом стоек при большой осадке (рис. 5). 

Исследование виброизоляционных свойств 
амортизаторов проведено путем испытаний 
системы контейнер–амортизаторы–груз (далее 
— система) при гармоническом и импульсном 
воздействии. В качестве претеста получены ам-
плитудно-частотные характеристики (АЧХ) 

 
Рис. 3. Смонтированная на стенде модель системы  
виброизоляции груза, помещенного в контейнер 

 

 

 
Рис. 4. Статические силовые характеристики  

мягкого (а) и жесткого (б) амортизаторов 

 
Рис. 5. Самоконтакт стоек при большой  

осадке амортизатора 
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системы с мягким и жестким амортизаторами в 
виде зависимости коэффициента динамично-
сти  от частоты  (рис. 6). В этом испытании 
на стол вибростенда подавалось кинематиче-
ское возбуждение с амплитудой ускорения 0,5g 
и частотой , являющейся медленно возраста-
ющей линейной функцией времени t. Скорость 
повышения частоты составляла 0,5 Гц/с; диапа-
зон частот — 5…100 Гц. Согласно полученным 
АЧХ, собственная (резонансная) частота систе-
мы с мягкими амортизаторами  0  11,1 Гц,  
с жесткими —  0  32,2 Гц. В первом случае 
период колебаний 0T  0,090 с, во втором — 

0T  0,031 с. 
Заметим, что в претесте при заданном уско-

рении стола не наблюдался самоконтакт стоек 
амортизаторов даже в резонансных режимах. 

При малой осадке амортизаторов из-за су-
щественной нелинейности их силовых характе-
ристик (см. рис. 4) сложно определить жест-
кость системы с хорошей точностью. Однако по 
известным резонансным частотам можно вы-
числить эффективную жесткость системы 
  2

0(2 ) .c m  Для системы с мягкими аморти-
заторами с  195 Н/мм, для системы с жесткими 
амортизаторами с  1 637 Н/мм. 

По полученным АЧХ можно косвенно уста-
новить значение коэффициента поглощения 
энергии в системе. Воспользуемся методом 
«ширины резонансного пика» [5, 6]. Исходя из 
зависимости коэффициента динамичности   
от частоты   при кинематическом гармониче-
ском возбуждении основания [7] 
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запишем уравнение для поиска коэффициента 
поглощения 
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где   — коэффициент поглощения; max  — 
максимальное значение коэффициента дина-
мичности, достигаемое при резонансной ча-
стоте. 

Из уравнения (1), задавшись отношением 
коэффициентов динамичности     2

max( / ) ,  
получим 
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где   ,  — две частоты, при которых коэф-
фициент динамичности   составляет заданную 
долю от максимального значения max , т. е. 
   max / ,  причем   0 ,    0 .  

Обозначим через       ширину АЧХ 
на уровне коэффициента динамичности 
   max / .  Тогда формулу для определения 
коэффициента поглощения можно представить 
в виде 

  
0

2 .
1

        
 

Как правило, принимают   2  и 
  max0,707 .  При таких параметрах, используя 
АЧХ, находим коэффициенты поглощения 
энергии: системы с мягкими амортизаторами 
  0,63,  с жесткими амортизаторами   0,64.  

 
Рис. 6. Экспериментальная зависимость  

коэффициента динамичности  от частоты   
системы с мягкими (1) и жесткими (2)  

амортизаторами 

 

Таблица 1 
Основные параметры физической модели 

Марка материала  
амортизатора 

Резонансная частота  
системы 0 ,  Гц 

Период колебаний 
0,T  с 

Эффективная  
жесткость с, Н/мм 

Коэффициент  
поглощения  

СУРЭЛ ТФ-228 11,1 0,090 195 0,63 
СКУ-ПФЛ-100 32,2 0,031 1 637 0,64 
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Основные результаты испытаний модели 
при гармоническом возбуждении (параметры 
физической модели) приведены в табл. 1. 

Для оценки качества удароизоляции груза в 
контейнере проведена серия испытаний систе-
мы при ударном нагружении. Столу вибростен-
да сообщалось резкое ускорение с амплитудой 
5g...15g продолжительностью 0,01 с (режим ра-
боты стенда — Shock). Форма импульса — по-
луволна синуса. Вследствие технических огра-
ничений работы стенда перед основным ударом 
и после него в движении стола присутствуют 
обратные полуволны с меньшими амплитудами 
(рис. 7). Это обеспечивает нулевой уровень 
скорости и перемещения стола вибростенда в 
конце кинематического возбуждения. 

Качество системы изоляции груза оценива-
ется коэффициентом удароизоляции    
 гр стmax | | /max | |,a a  где гра  и ста  — ускоре-
ния груза и стола. 

На рис. 8 приведены результаты испытаний 
системы с мягкими амортизаторами при раз-
личной амплитуде ускорения основания (стола 
стенда). 

Из приведенных графиков можно устано-
вить, что при амплитуде ускорения основания 
5g и 10g коэффициент удароизоляции груза 
  0,22,  а при 15g —   0,17 . Эти результаты 
показывают, что полиуретановые амортизато-
ры тоннельного типа могут обеспечить эффек-
тивную защиту груза от ударов. 

 
Расчетное исследование. Рассмотрим задачу 
математического моделирования испытаний 
системы при гармоническом возбуждении. 
Каждый амортизатор, скрепленный со стенкой 

контейнера, является для груза односторонней 
связью, работающей лишь на сжатие. Предпо-

 
Рис. 7. Форма импульса при ударном 

нагружении (a/g — перегрузка) 

 

 

 
Рис. 8. Зависимости перегрузки a/g стола (1),  

груза (2) и груза с использованием сглаживающего 
 фильтра (3) от времени t для системы с мягкими 
 амортизаторами при импульсном нагружении  

с амплитудой ускорения основания, равной 5g (а),  
10g (б) и 15g (в) 
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ложим, что при любых отклонениях груза от 
положения статического равновесия реакция 
связи создается только одним амортизатором. 
Тогда два амортизатора, установленные 
навстречу друг другу, при расчете можно рас-
сматривать как двустороннюю связь с симмет-
ричной характеристикой. Соответствующая 
расчетная схема показана на рис. 9. 

Уравнение движения амортизированного 
груза имеет вид 

    1 ( ) ,m F z  

где   — осадка амортизатора,   z y  ( z  — 
смещение контейнера (заданное кинематиче-
ское возбуждение); y  — перемещение груза, 
отсчитываемое от положения статического 
равновесия); ( )F  — реакция амортизатора. 
Положительные направления перемещений 
показаны на рис. 9. 

Для аппроксимации закона деформирова-
ния амортизатора ( )F  используем прибли-
женную модель, основанную на линейной тео-
рии вязкоупругости [8], 

    
 

        
  

1 2
0

( ) ( ) ( ) ( )
t

F с t R t t t dt H h с  

    



           
  

( ) ( ) ( ) ,
t

t h R t t t h dt   (2) 

где 1,с  2с  — жесткости; ( )R t t  — ядро релак-
сации напряжений; t  — время, предшествую-
щее моменту наблюдения; Н — функция Хеви-

сайда; h — осадка амортизатора в момент τ по-
явления самоконтакта, сопровождающегося 
резким повышением жесткости. 

Поскольку в испытаниях с небольшими ам-
плитудами не наблюдался самоконтакт стоек 
амортизатора, при теоретическом анализе в за-
коне деформирования (2) опускаем слагаемое с 
функцией Хевисайда. 

Уравнение колебаний груза 

      



 
     

  
 2

0

t

R t t t dt z     2
10( / )с m  

при гармоническом возбуждении  0sinz Z t  
имеет решение [9, 10] 

  
    

  

 
 

2
0

22 2

2

sin( ),
(1 )

tg ,
1

c s

s

c

k Z
t

R k R
R

R k

  

где 0Z  — амплитуда колебаний;   0k  — 
отношение частоты возбуждения к собственной 
частоте; 

 
cR  и sR  — косинус- и синус-преоб-

разования Фурье ядра релаксации напряжений,  

  


   
0

sin ,sR R d  

  


   
0

coscR R d      ( );t t  

  — разность фаз отклика и возбуждения. 
Перемещение груза определяется сложением 

заданного кинематического возбуждения от 
контейнера и осадки амортизатора, т. е. 
 y z . Ускорение груза вычисляется по вы-

ражению 

       
  


2

22 2
sin sin ( )

(1 )c s

aky a t t
R k R

 

или по более удобной для анализа формуле 
        2 2 sin( ),y a t   (3) 

где a  — амплитудное значение ускорения кон-
тейнера,  2

0 ;a Z  

 
Рис. 9. Расчетная схема к задаче виброизоляции  

груза в контейнере 
 

Таблица 2 
Основные параметры математической модели 

Марка материала 
амортизатора 

Жесткость 1,с  
Н/мм 

Параметры функции релаксации Резонансная  
частота 0 ,  Гц 

Коэффициент  
поглощения  А, c–1 , c–1 

СУРЭЛ ТФ-228 207 11 42 11,1 0,78 
СКУ-ПФЛ-100 1712 28 92 32,2 0,76 
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Из формулы (3) получаем значение коэффи-
циента динамичности системы 

       2 2
max / ,y a   (5) 

максимум которого достигается приблизитель-
но при  2 1 ck R : 

  
 

     
 

2

max
1

1 .c

s

R
R

 

Вычисляя реакцию амортизатора (2) при 
гармоническом законе деформирования ( )t , 
можно определить 

    

      
1

1 (1 ) ( ) ( ) .c sF с R t R t  

Энергия, рассеиваемая в системе за период 
колебаний, 

  
 

     
2 /

2
1 max

0

,sW F dt с R  

где max  — амплитудное значение осадки амор-
тизаторов. 

В соответствии с этим коэффициент погло-
щения энергии 

     2 /(1 ).s cR R  

Тогда для ядра релаксации экспоненциаль-
ного вида  ( ) ,tR t Ae  часто используемой в 
расчетах, имеем 

 


 2 2 ;s

AR     
 2 2 ,c

AR   (6) 

где А,  — параметры функции релаксации 
 ( ),A  с–1. 
Таким образом, осадка амортизаторов, закон 

движения груза и его ускорение выражены че-
рез параметры математической модели, кото-
рые можно найти по данным виброиспытаний. 
Однако следует отметить, что синус- и косинус-
преобразования Фурье (6) выбранной функции 
релаксации являются функциями частоты. 

Экспериментальные характеристики физи-
ческой модели определены только при резо-
нансной частоте, что предопределяет неодно-
значность результатов поиска параметров ма-
тематической модели. Один из вариантов 

настройки математической модели приведен в 
табл. 2. Этот вариант соответствует точной 
настройке на резонансную частоту и компро-
миссным значениям пика коэффициента дина-
мичности и коэффициента поглощения. 

На рис. 10 показаны графики коэффициента 
динамичности, рассчитанного по формулам (5) 
и (4) с привлечением преобразования (6). 

Сравнение теоретических и эксперимен-
тальных значений максимального коэффици-
ента динамичности (см. рис. 6, 10) показывает, 
что для жестких амортизаторов получено луч-
шее согласование: расхождение составляет не 
более 12,5 %. В случае мягких амортизаторов 
различие несколько выше, что объясняется 
влиянием нелинейности силовых характери-
стик амортизаторов при больших осадках. 

Выводы 
1. Предложена и реализована физическая 

модель системы виброизоляции груза в кон-
тейнере полиуретановыми амортизаторами 
тоннельного типа. С помощью этой модели 
экспериментально исследовано поведение си-
стемы контейнер–амортизаторы–груз при гар-
моническом и импульсном кинематическом 
возбуждении. Определены амплитудно-час-
тотная характеристика системы, эффективная 
жесткость амортизаторов, коэффициент по-
глощения энергии. Испытания проведены для 
малоразмерных моделей реальных амортизато-
ров, изготовленных из полиуретана марок 
СКУ-ПФЛ-100 и СУРЭЛ ТФ-228. Методом по-

 
Рис 10. Теоретическая зависимость коэффициента 

 динамичности  от частоты  системы  
с мягкими (1) и жесткими (2) амортизаторами 
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добия результаты испытаний могут быть рас-
пространены на натурный объект. 

2. Разработана математическая модель си-
стемы виброизоляции, в которой поведение 

полиуретановых амортизаторов описано с по-
мощью линейной теории вязкоупругости. Па-
раметры математической модели получены по 
результатам испытаний. 
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