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АННОТАЦИЯ
Введение. Сайлентблоки являются важной составной частью систем подрессоривания современных 
автотранспортных средств. Их свойства определяют не только комфортность передвижения на ав-
томобиле, но и оказывают влияние на упругую характеристику подвески. При деформации сайлент-
блока в его силовой характеристике возможно появление линейных участков, которые целесообразно 
описывать с использованием математической модели, построенной на основе классических элементов 
Гука и Сен-Венана. В статье представлены математическое описание и результаты моделирования 
процесса функционирования цилиндрического сайлентблока, дана количественная оценка достоверно-
сти аппроксимации, определены области применения разработанной математической модели. 
Материалы и методы. Исходными данными для исследования являются экспериментальные силовые 
характеристики цилиндрического автомобильного сайлентблока, полученные в гармоническом режиме 
при частоте от 0,03 до 51 Гц и амплитуде от 0,4 до 10 мм. Математическое описание модели опре-
деляется силовым балансом взаимодействующих между собой двух элементов Гука и одного элемента 
Сен-Венана. Расчеты выполнены с применением численных и оптимизационных методов.
Результаты. В ходе выполненных исследований получены функции, характеризующие изменение параме-
тров элементов Гука и Сен-Венана от амплитуды деформации сайлентблока; расчетные силовые харак-
теристики в виде зависимостей усилия сайлентблока от его деформации; количественные показатели 
достоверности аппроксимации экспериментальных данных разработанной математической модели.
Обсуждение и заключение. Выполненный анализ режимов работы модели показал возможность ее 
применения для описания процессов функционирования сайлентблока в стационарном гармоническом 
режиме при малых и средних амплитудах деформации. Исследование результатов моделирования при 
постоянных значениях параметров элементов Гука и Сен-Венана выявило теоретические предпосылки 
возможности использования модели для расчета усилия сайлентблока в нестационарном режиме.

КЛЮЧЕВЫЕ СЛОВА: система подрессоривания автомобиля, резинометаллический шарнир, модель тела 
Гука, модель тела Сен-Венана, математическое моделирование, амплитуда, частота.
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ABSTRACT
Introduction. Rubber bushings are important parts of the spring systems of modern vehicles. The properties 
determine not only the comfort of car movement, but also affect the elastic suspension characteristics. When 
a bushing is deformed, linear sections appear in characteristics. It is advisable to describe such characteristics 
using a mathematical model based on the classical elements of Hooke and Saint-Venant. The paper presents a 
mathematical description of the bushing simulation functioning results, accuracy of approach, areas of application 
of the mathematical model.
Materials and methods. The initial data was the experimental characteristic of a cylindrical automobile rubber 
bushing, obtained in harmonic mode at the 0.03 to 51 Hz frequency and the 0.4 to 10 mm amplitude. The force 
balance of the two Hooke elements and one Saint-Venant element interacting with each other determined the 
mathematical model description. The authors carried out the calculations using numerical and optimization methods.
Results. As a result, the authors determined functions characterizing the change in the parameters of the Hooke 
and Saint-Venant elements from the rubber bushings’ deformation amplitude. Moreover, the authors calculated 
power characteristics in the form of dependences of the rubber bushing effort and also found quantitative indicators 
of the reliability of the experimental data approximation by the developed mathematical model.
Discussion and conclusions. The analysis of the operating modes shows the possibility of the model application 
to describe the rubber bushing functioning in a stationary harmonic mode with small and medium strain amplitudes. 
The simulation results    of the Hooke’s and Saint-Venant’s parameters reveals the theoretical prerequisites for the 
possibility of using the model to calculate the bushing force in an unsteady mode.

KEYWORDS: car suspension, rubber bushing, Hooke element, Saint-Venant element, mathematical modeling, 
amplitude, frequency.
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ВВЕДЕНИЕ
Резинометаллические шарниры, или сай-

лентблоки,1 [1] применяются в автомобильных 
системах подрессоривания для обеспечения 
демпфирующего эффекта, задания эластоки-
нематических свойств подвески и компенсации 
производственных допусков. Являясь состав-
ной частью подвески, сайлентблоки также ока-
зывают влияние на ее упругую характеристику. 
Резинометаллический шарнир представляет 
собой эластомерный полый цилиндр, установ-
ленный между внешней и внутренней втулкой.  
Втулки, соединенные с компонентами систе-
мы подвески, передают усилия от колеса авто-
мобиля к кузову или раме. В настоящее время 
ученое сообщество уделяет особое внимание 
исследованиям сайлентблоков, направленных 
на решение конструкторских задач в области 
снижения вибраций и улучшения комфортно-
сти движения наземных транспортно-техноло-
гических средств [2, 3, 4, 5, 6, 7, 8, 9]. В мень-
шей степени исследуются эксплуатационные 
изменения технического состояния резиноме-
таллических шарниров [10, 11].

Характеристики сайлентблока определя-
ются свойствами материала и геометрически-
ми параметрами. Благодаря эластомерным 
материалам сайлентблок имеет нелинейные 
характеристики как по амплитуде, так и по ча-
стоте, что проявляется в виде гистерезисного 
отклика при гармоническом режиме возбужде-
ния. Вибрация, передаваемая через шарнир, 
демпфируется вследствие нелинейной вязко-
упругой природы эластомерного материала. 
При несимметричной форме сайлентблока его 
характеристика становится анизотропной, что 
позволяет получать разные отклики сайлент-
блока в зависимости от направления действия 
возмущающей силы. Усилия сайлентблока 
определяются не только значением мгновен-
ной деформации, но и зависят от истории 
деформации в прошлом. В результате гисте-
резисная сила не может быть выражена алге-
браической функцией мгновенного смещения 
и скорости. Эта особенность затрудняет моде-
лирование и анализ процессов функциониро-
вания сайлентблоков  в сравнении с другими 
нелинейными системами. 

Существующие методы расчета характери-
стик резинометаллических шарниров обычно 

1  Раймпель Й. Шасси автомобиля. М. : Машиностроение, 1983. 356 с.
2  Филин А.П. Прикладная механика твердого деформируемого тела. М. : Наука, 1975. 832 с.
3  Кулезнев В.Н. Основы физики и химии полимеров. М. : Высшая школа, 1977. 248 с. 

основываются на использовании эмпириче-
ских данных, что требует проведения большо-
го объема экспериментальных исследований 
с применением специального лабораторного 
оборудования [12, 13]. Силовые характери-
стики сайлентблоков, представляющие собой 
зависимости изменения усилия от величины 
деформации, определяют в стационарных 
режимах при гармоническом изменении воз-
мущающего воздействия. Полученные дан-
ные аппроксимируются с использованием 
математических моделей, основу которых 
составляют классические тела (элементы) 
реологии – модели тел Гука, Максвелла и 
Сен-Венана2,3. Наиболее часто математиче-
ские модели эластомера основываются на 
комбинациях первых двух типов классических 
элементов. Деформация и ее первая произ-
водная по времени являются аргументами 
линейных функций, описывающих изменения 
усилий классических элементов Гука и Мак-
свелла соответственно. Учитывая нелинейное 
изменение скорости от времени при гармони-
ческом режиме, комбинация таких элементов 
всегда будет давать нелинейную характери-
стику усилия сайлентблока от перемещения. 
Данные модели хорошо описывают резуль-
таты экспериментальных исследований, 
полученные при малых и больших амплиту-
дах деформаций. В этом случае выходная 
силовая характеристика сайлентблока не 
имеет линейных участков. При малой ампли-
туде характеристика близка к правильному 
эллипсу, а при большой имеет растянутую 
s-образную форму. На средних деформациях 
в характеристике возможно появление линей-
ных участков, моделирование которых целе-
сообразно выполнять с применением моделей 
тел Гука и Сен-Венана, усилия которых опре-
деляются только значением деформации и не 
зависят от ее скорости. Комбинация таких 
элементов позволит более точно описать 
линейное изменение выходной характери-
стики сайлентблока в зоне средних ампли-
туд деформаций эластомера. Рассмотрим 
математический аппарат реализации дан-
ной модели, выполним количественную оцен-
ку ее достоверности и на основании произ-
веденных расчетов определим возможные 
области ее применения.
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МЕТОДЫ И МАТЕРИАЛЫ
В качестве исходных данных примем ре-

зультаты исследований цилиндрического ав-
томобильного сайлентблока, полученные и 
опубликованные учеными Лундского универ-
ситета (Швеция) [14, 15, 16]. Работа выполня-
лась совместно cо специалистами Materials 
Centre of Volvo Car Corporation с использова-
нием испытательного оборудования произ-
водства фирмы Schenck, обеспечивающего 
нагрузку на сайлентблок до 7 кН с частотой 
колебаний до     1 кГц, погрешность измере-
ния не более 0,5%. Исходные данные были 
переведены из графических изображений в 
числовой формат с использованием програм-
мы «GetData Graph Digitizer». В результате 
получены массивы данных, характеризующих 
изменения усилия сайлентблока от переме-
щения с амплитудами А: 0,4; 1,0; 1,6; 2,0; 3,0; 
4,0; 6,0 и 10,0 мм; при частоте протекания про-
цесса ω: 0,03 (псевдостатика) (рисунок 1, a); 
5,0 (рисунок 1,б) и 51,0 Гц (рисунок 1, в).

Анализ характеристик показывает, что уве-
личение амплитуды деформации сайлент-
блока приводит к  уменьшению тангенса угла 
наклона осевой линии петли гистерезиса и к 
изменению ее формы. При малых амплитудах 
при А≤2,0 мм петля гистерезиса представляет 
правильный эллипс на всех частотных режи-

мах проведения испытаний. На средних де-
формациях при А, равном 3,0, 4,0 и 6,0 мм, на 
эллипсе появляются линейные участки. В зоне 
больших деформаций при А=10,0 мм (рису-
нок 1, a) характеристика сильно искажается и 
принимает s-образную форму (в дальнейших 
исследованиях данная характеристика не рас-
сматривается).

Рассмотрим расчетную схему в виде ме-
ханической модели на основе тел Гука и 
Сен-Венана (рисунок  2) для описания выше 
представленных изменений силовых характе-
ристик при функционировании сайлентблока 
в зоне малых и средних деформаций. Модель 
представляет собой два параллельно работа-
ющих блока. Первый блок образует классиче-
ский элемент Гука C1, постоянно работающий 
при любой величине деформации. Второй 
блок состоит из двух последовательных эле-
ментов C2 и Ff. Усилие, моделируемое данным 
блоком, определяется жесткостью и деформа-
цией элемента Гука C2 и при этом ограничено 
величиной трения в элементе Сен-Венана Ff. 
В общем виде выходную характеристику мо-
дели формируют четыре линейных участка 
ab, bc, cd и da. Участки ab и cd определяются 
жесткостью C1 и трением Ff, на участках bc и 
da работают все три элемента модели.

а б в

Рисунок 1 – Экспериментальные характеристики сайлентблока

Figure 1 – Experimental rubber bushing characteristics
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а б

Рисунок 2 – Механическая модель для расчета усилия сайлентблока на основе элементов Гука и Сен-Венана:  
a – расчетная схема, б – характеристика модели

Figure 2 – Mechanical model for calculating the efforts of the bushing based on the Hooke and Saint-Venant elements:  
a – design scheme; б – model characteristics

Математическое описание модели пред-
ставляет усилие сайлентблока как сумму 
сил тел Гука, определяемых произведением 
жесткостей С1 и С2 на величину их деформа-
ций ∆a и ∆b,

а б

Рисунок 2 – Механическая модель для расчета усилия сайлентблока на основе элементов
Гука и Сен-Венана:

a – расчетная схема, б – характеристика модели

Figure 2 – Mechanical model for calculating the efforts of the bushing based on the Hooke and Saint-Venant elements:
a – design scheme; б – model characteristics

Математическое описание модели представляет усилие сайлентблока как сумму сил тел 
Гука, определяемых произведением жесткостей С1 и С2 на величину их деформаций ∆a и ∆b,

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 = 𝐶𝐶𝐶𝐶1 × ∆𝑎𝑎𝑎𝑎 + 𝐶𝐶𝐶𝐶2 × (∆𝑎𝑎𝑎𝑎 − ∆𝑠𝑠𝑠𝑠).  (1)

При этом скорости и координаты перемещения точек a и b зависят от соотношения сил,
развиваемых телом Гука С2 и телом Сен-Венана Ffmax, и определяемого условием

�̇�𝛥𝛥𝛥𝑠𝑠𝑠𝑠 = �
�̇�𝛥𝛥𝛥𝑎𝑎𝑎𝑎 → 𝐶𝐶𝐶𝐶2 × (∆𝑎𝑎𝑎𝑎 − ∆𝑠𝑠𝑠𝑠) > 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓max
0 → 𝐶𝐶𝐶𝐶2 × (∆𝑎𝑎𝑎𝑎 − ∆𝑠𝑠𝑠𝑠) ≤ 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓max

. (2)

Изменение координаты точки a, являющееся величиной деформации сайлентблока ∆sb,
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Fsb (ex, ∆sb=0, max) и минимальным Fsb (ex, ∆sb=0, min) значениями усилия сайлентблока при ∆sb = 0:

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓 = 1
2

× �𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, ∆𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠=0, max) − 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, ∆𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠=0, min)�. (6)
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Рисунок 2 – Механическая модель для расчета усилия сайлентблока на основе элементов
Гука и Сен-Венана:

a – расчетная схема, б – характеристика модели

Figure 2 – Mechanical model for calculating the efforts of the bushing based on the Hooke and Saint-Venant elements:
a – design scheme; б – model characteristics

Математическое описание модели представляет усилие сайлентблока как сумму сил тел 
Гука, определяемых произведением жесткостей С1 и С2 на величину их деформаций ∆a и ∆b,

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 = 𝐶𝐶𝐶𝐶1 × ∆𝑎𝑎𝑎𝑎 + 𝐶𝐶𝐶𝐶2 × (∆𝑎𝑎𝑎𝑎 − ∆𝑠𝑠𝑠𝑠). (1)
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𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓 =  1
2

× �𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, ∆𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠=0, max) −  𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, ∆𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠=0, min)�. (6) (6)
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𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, ∆𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠=max) = 𝐶𝐶𝐶𝐶1 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2

+ 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓 , (7)

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, ∆𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠=min) = −𝐶𝐶𝐶𝐶1 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2
− 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓 . (8)

Откуда

𝐶𝐶𝐶𝐶1 =
𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, max)−𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓

0,5×𝐴𝐴𝐴𝐴
=

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, min)+𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓
0,5×(−𝐴𝐴𝐴𝐴)

. (9)

Жесткость тела Гука С2 определим исходя из условия минимизации суммы квадрата 
разности между расчетными Fsb (i) = f(C2, ∆sb) и экспериментальными Fsb (ex, i) значениями усилия
сайлентблока:

∑ �𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑖𝑖𝑖𝑖) − 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, 𝑖𝑖𝑖𝑖)�
2 → min,𝑛𝑛𝑛𝑛

𝑖𝑖𝑖𝑖=1 (10)

где n – количество экспериментальных значений в силовой характеристике.
Решая совместно выражения (1), (2) и (3), а также выполняя оптимизацию по условию (10) с 

использованием метода обобщенного приведенного градиента4 [17], определяем искомую
жесткость тела Гука С2. 

Полученные значения жесткости тел Гука C1 и C2 аппроксимируем по амплитуде A функцией

𝐶𝐶𝐶𝐶𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑘𝑘𝑘𝑘1 − sin �𝑘𝑘𝑘𝑘2 × 𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑡𝑡𝑡𝑡𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 �𝑘𝑘𝑘𝑘3 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2
��, (11)

где Ci – функция аппроксимации жесткости модели тела Гука при частоте, равной ω; k1, k2 и k3 –
коэффициенты, определяющие характер изменения жесткостей C1 и C2 от амплитуды A.

Для аппроксимации силы трения модели тела Сен-Венана Ff полином второго порядка:

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓 = 𝑘𝑘𝑘𝑘4 × �𝐴𝐴𝐴𝐴
2
�
2

+ 𝑘𝑘𝑘𝑘5 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2

+ 𝑘𝑘𝑘𝑘6, (12)

где Ff – функция аппроксимации трения модели тела Сен-Венана при частоте, равной ω; k4, k5 и
k6 – коэффициенты, характеризующие зависимость изменения силы трения Ff от амплитуды A.

Усилие сайлентблока Fsb при изменении частоты его колебаний определяем методом
интерполяции значений, полученных для известных значений частот 0,03 Гц, 5 Гц и 51 Гц. 

Оценку степени соответствия результатов расчета производим при помощи коэффициента
достоверности аппроксимации R2.

Вычисления производим в программной среде Microsoft Excel для каждого значения
амплитуды A и частоты ω, характеризующего тестовый режим функционирования сайлентблока 
на лабораторном стенде. Структура электронной таблицы с развернутыми формулами для
вычислений представлена на рисунке 3.

4 Островский Г.М., Бережинский Т. А. Оптимизация химико-технологических процессов. Теория и практика. М. : 
Химия, 1984. 240 с.

(7)
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где n – количество экспериментальных значений в силовой характеристике.
Решая совместно выражения (1), (2) и (3), а также выполняя оптимизацию по условию (10) с 

использованием метода обобщенного приведенного градиента4 [17], определяем искомую
жесткость тела Гука С2. 

Полученные значения жесткости тел Гука C1 и C2 аппроксимируем по амплитуде A функцией
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где Ci – функция аппроксимации жесткости модели тела Гука при частоте, равной ω; k1, k2 и k3 –
коэффициенты, определяющие характер изменения жесткостей C1 и C2 от амплитуды A.

Для аппроксимации силы трения модели тела Сен-Венана Ff полином второго порядка:
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где Ff – функция аппроксимации трения модели тела Сен-Венана при частоте, равной ω; k4, k5 и
k6 – коэффициенты, характеризующие зависимость изменения силы трения Ff от амплитуды A.

Усилие сайлентблока Fsb при изменении частоты его колебаний определяем методом
интерполяции значений, полученных для известных значений частот 0,03 Гц, 5 Гц и 51 Гц. 

Оценку степени соответствия результатов расчета производим при помощи коэффициента
достоверности аппроксимации R2.

Вычисления производим в программной среде Microsoft Excel для каждого значения
амплитуды A и частоты ω, характеризующего тестовый режим функционирования сайлентблока 
на лабораторном стенде. Структура электронной таблицы с развернутыми формулами для
вычислений представлена на рисунке 3.

4 Островский Г.М., Бережинский Т. А. Оптимизация химико-технологических процессов. Теория и практика. М. : 
Химия, 1984. 240 с.

(8)

Откуда

Жесткость тела Гука С1 вычислим также по экспериментальным данным исходя из того, что 
максимальное и минимальное усилие сайлентблока в стационарном гармоническом режиме
определяются как

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, ∆𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠=max) = 𝐶𝐶𝐶𝐶1 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
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𝐶𝐶𝐶𝐶1 =
𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, max)−𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓

0,5×𝐴𝐴𝐴𝐴
=

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, min)+𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓
0,5×(−𝐴𝐴𝐴𝐴)

. (9)

Жесткость тела Гука С2 определим исходя из условия минимизации суммы квадрата 
разности между расчетными Fsb (i) = f(C2, ∆sb) и экспериментальными Fsb (ex, i) значениями усилия
сайлентблока:

∑ �𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑖𝑖𝑖𝑖) − 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, 𝑖𝑖𝑖𝑖)�
2 → min,𝑛𝑛𝑛𝑛

𝑖𝑖𝑖𝑖=1 (10)

где n – количество экспериментальных значений в силовой характеристике.
Решая совместно выражения (1), (2) и (3), а также выполняя оптимизацию по условию (10) с 

использованием метода обобщенного приведенного градиента4 [17], определяем искомую
жесткость тела Гука С2. 

Полученные значения жесткости тел Гука C1 и C2 аппроксимируем по амплитуде A функцией

𝐶𝐶𝐶𝐶𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑘𝑘𝑘𝑘1 − sin �𝑘𝑘𝑘𝑘2 × 𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑡𝑡𝑡𝑡𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 �𝑘𝑘𝑘𝑘3 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2
��, (11)

где Ci – функция аппроксимации жесткости модели тела Гука при частоте, равной ω; k1, k2 и k3 –
коэффициенты, определяющие характер изменения жесткостей C1 и C2 от амплитуды A.

Для аппроксимации силы трения модели тела Сен-Венана Ff полином второго порядка:

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓 = 𝑘𝑘𝑘𝑘4 × �𝐴𝐴𝐴𝐴
2
�
2

+ 𝑘𝑘𝑘𝑘5 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2

+ 𝑘𝑘𝑘𝑘6, (12)

где Ff – функция аппроксимации трения модели тела Сен-Венана при частоте, равной ω; k4, k5 и
k6 – коэффициенты, характеризующие зависимость изменения силы трения Ff от амплитуды A.

Усилие сайлентблока Fsb при изменении частоты его колебаний определяем методом
интерполяции значений, полученных для известных значений частот 0,03 Гц, 5 Гц и 51 Гц. 

Оценку степени соответствия результатов расчета производим при помощи коэффициента
достоверности аппроксимации R2.

Вычисления производим в программной среде Microsoft Excel для каждого значения
амплитуды A и частоты ω, характеризующего тестовый режим функционирования сайлентблока 
на лабораторном стенде. Структура электронной таблицы с развернутыми формулами для
вычислений представлена на рисунке 3.

4 Островский Г.М., Бережинский Т. А. Оптимизация химико-технологических процессов. Теория и практика. М. : 
Химия, 1984. 240 с.

 (9)

Жесткость тела Гука С2 определим исходя 
из условия минимизации суммы квадрата раз-
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ности между расчетными Fsb (i) = f(C2, ∆sb) и экс-
периментальными Fsb (ex, i) значениями усилия 
сайлентблока:

Жесткость тела Гука С1 вычислим также по экспериментальным данным исходя из того, что 
максимальное и минимальное усилие сайлентблока в стационарном гармоническом режиме
определяются как

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, ∆𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠=max) = 𝐶𝐶𝐶𝐶1 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2

+ 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓 , (7)

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, ∆𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠=min) = −𝐶𝐶𝐶𝐶1 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2
− 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓 . (8)

Откуда

𝐶𝐶𝐶𝐶1 =
𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, max)−𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓

0,5×𝐴𝐴𝐴𝐴
=

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, min)+𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓
0,5×(−𝐴𝐴𝐴𝐴)

. (9)

Жесткость тела Гука С2 определим исходя из условия минимизации суммы квадрата 
разности между расчетными Fsb (i) = f(C2, ∆sb) и экспериментальными Fsb (ex, i) значениями усилия
сайлентблока:

∑ �𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑖𝑖𝑖𝑖) −  𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, 𝑖𝑖𝑖𝑖)�
2 → min,𝑛𝑛𝑛𝑛

𝑖𝑖𝑖𝑖=1   (10)

где n – количество экспериментальных значений в силовой характеристике.
Решая совместно выражения (1), (2) и (3), а также выполняя оптимизацию по условию (10) с 

использованием метода обобщенного приведенного градиента4 [17], определяем искомую
жесткость тела Гука С2. 

Полученные значения жесткости тел Гука C1 и C2 аппроксимируем по амплитуде A функцией

𝐶𝐶𝐶𝐶𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑘𝑘𝑘𝑘1 − sin �𝑘𝑘𝑘𝑘2 × 𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑡𝑡𝑡𝑡𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 �𝑘𝑘𝑘𝑘3 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2
��, (11)

где Ci – функция аппроксимации жесткости модели тела Гука при частоте, равной ω; k1, k2 и k3 –
коэффициенты, определяющие характер изменения жесткостей C1 и C2 от амплитуды A.

Для аппроксимации силы трения модели тела Сен-Венана Ff полином второго порядка:

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓 = 𝑘𝑘𝑘𝑘4 × �𝐴𝐴𝐴𝐴
2
�
2

+ 𝑘𝑘𝑘𝑘5 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2

+ 𝑘𝑘𝑘𝑘6, (12)

где Ff – функция аппроксимации трения модели тела Сен-Венана при частоте, равной ω; k4, k5 и
k6 – коэффициенты, характеризующие зависимость изменения силы трения Ff от амплитуды A.

Усилие сайлентблока Fsb при изменении частоты его колебаний определяем методом
интерполяции значений, полученных для известных значений частот 0,03 Гц, 5 Гц и 51 Гц. 

Оценку степени соответствия результатов расчета производим при помощи коэффициента
достоверности аппроксимации R2.

Вычисления производим в программной среде Microsoft Excel для каждого значения
амплитуды A и частоты ω, характеризующего тестовый режим функционирования сайлентблока 
на лабораторном стенде. Структура электронной таблицы с развернутыми формулами для
вычислений представлена на рисунке 3.

4 Островский Г.М., Бережинский Т. А. Оптимизация химико-технологических процессов. Теория и практика. М. : 
Химия, 1984. 240 с.

 (10)

где n – количество экспериментальных значе-
ний в силовой характеристике.

Решая совместно выражения (1), (2) и (3), а 
также выполняя оптимизацию по условию (10) 
с использованием метода обобщенного приве-
денного градиента4 [17], определяем искомую 
жесткость тела Гука С2. 

Полученные значения жесткости тел Гука 
C1 и C2 аппроксимируем по амплитуде A функ-
цией

Жесткость тела Гука С1 вычислим также по экспериментальным данным исходя из того, что 
максимальное и минимальное усилие сайлентблока в стационарном гармоническом режиме
определяются как

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, ∆𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠=max) = 𝐶𝐶𝐶𝐶1 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2

+ 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓 , (7)

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, ∆𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠=min) = −𝐶𝐶𝐶𝐶1 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2
− 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓 . (8)

Откуда

𝐶𝐶𝐶𝐶1 =
𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, max)−𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓

0,5×𝐴𝐴𝐴𝐴
=

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, min)+𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓
0,5×(−𝐴𝐴𝐴𝐴)

. (9)

Жесткость тела Гука С2 определим исходя из условия минимизации суммы квадрата 
разности между расчетными Fsb (i) = f(C2, ∆sb) и экспериментальными Fsb (ex, i) значениями усилия
сайлентблока:

∑ �𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑖𝑖𝑖𝑖) − 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, 𝑖𝑖𝑖𝑖)�
2 → min,𝑛𝑛𝑛𝑛

𝑖𝑖𝑖𝑖=1 (10)

где n – количество экспериментальных значений в силовой характеристике.
Решая совместно выражения (1), (2) и (3), а также выполняя оптимизацию по условию (10) с 

использованием метода обобщенного приведенного градиента4 [17], определяем искомую
жесткость тела Гука С2. 

Полученные значения жесткости тел Гука C1 и C2 аппроксимируем по амплитуде A функцией

𝐶𝐶𝐶𝐶𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑘𝑘𝑘𝑘1 −  sin �𝑘𝑘𝑘𝑘2 × 𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑡𝑡𝑡𝑡𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 �𝑘𝑘𝑘𝑘3 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2
��, (11)

где Ci – функция аппроксимации жесткости модели тела Гука при частоте, равной ω; k1, k2 и k3 –
коэффициенты, определяющие характер изменения жесткостей C1 и C2 от амплитуды A.

Для аппроксимации силы трения модели тела Сен-Венана Ff полином второго порядка:

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓 = 𝑘𝑘𝑘𝑘4 × �𝐴𝐴𝐴𝐴
2
�
2

+ 𝑘𝑘𝑘𝑘5 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2

+ 𝑘𝑘𝑘𝑘6, (12)

где Ff – функция аппроксимации трения модели тела Сен-Венана при частоте, равной ω; k4, k5 и
k6 – коэффициенты, характеризующие зависимость изменения силы трения Ff от амплитуды A.

Усилие сайлентблока Fsb при изменении частоты его колебаний определяем методом
интерполяции значений, полученных для известных значений частот 0,03 Гц, 5 Гц и 51 Гц. 

Оценку степени соответствия результатов расчета производим при помощи коэффициента
достоверности аппроксимации R2.

Вычисления производим в программной среде Microsoft Excel для каждого значения
амплитуды A и частоты ω, характеризующего тестовый режим функционирования сайлентблока 
на лабораторном стенде. Структура электронной таблицы с развернутыми формулами для
вычислений представлена на рисунке 3.

4 Островский Г.М., Бережинский Т. А. Оптимизация химико-технологических процессов. Теория и практика. М. : 
Химия, 1984. 240 с.

 (11)

где Ci – функция аппроксимации жесткости 
модели тела Гука при частоте, равной ω; k1, 
k2 и k3 – коэффициенты, определяющие ха-
рактер изменения жесткостей C1 и C2 от 
амплитуды A.

4  Островский Г.М., Бережинский Т. А. Оптимизация химико-технологических процессов. Теория и практика. М. : Химия, 
1984. 240 с.

Для аппроксимации силы трения модели 
тела Сен-Венана Ff используем полином вто-
рого порядка:

Жесткость тела Гука С1 вычислим также по экспериментальным данным исходя из того, что 
максимальное и минимальное усилие сайлентблока в стационарном гармоническом режиме
определяются как

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, ∆𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠=max) = 𝐶𝐶𝐶𝐶1 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2

+ 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓 , (7)

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, ∆𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠=min) = −𝐶𝐶𝐶𝐶1 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2
− 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓 . (8)

Откуда

𝐶𝐶𝐶𝐶1 =
𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, max)−𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓

0,5×𝐴𝐴𝐴𝐴
=

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, min)+𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓
0,5×(−𝐴𝐴𝐴𝐴)

. (9)

Жесткость тела Гука С2 определим исходя из условия минимизации суммы квадрата 
разности между расчетными Fsb (i) = f(C2, ∆sb) и экспериментальными Fsb (ex, i) значениями усилия
сайлентблока:

∑ �𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑖𝑖𝑖𝑖) − 𝐹𝐹𝐹𝐹𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠𝑠 (𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒𝑒, 𝑖𝑖𝑖𝑖)�
2 → min,𝑛𝑛𝑛𝑛

𝑖𝑖𝑖𝑖=1 (10)

где n – количество экспериментальных значений в силовой характеристике.
Решая совместно выражения (1), (2) и (3), а также выполняя оптимизацию по условию (10) с 

использованием метода обобщенного приведенного градиента4 [17], определяем искомую
жесткость тела Гука С2. 

Полученные значения жесткости тел Гука C1 и C2 аппроксимируем по амплитуде A функцией

𝐶𝐶𝐶𝐶𝑖𝑖𝑖𝑖 = 𝑘𝑘𝑘𝑘1 − sin �𝑘𝑘𝑘𝑘2 × 𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑡𝑡𝑡𝑡𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎𝑎 �𝑘𝑘𝑘𝑘3 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2
��, (11)

где Ci – функция аппроксимации жесткости модели тела Гука при частоте, равной ω; k1, k2 и k3 –
коэффициенты, определяющие характер изменения жесткостей C1 и C2 от амплитуды A.

Для аппроксимации силы трения модели тела Сен-Венана Ff полином второго порядка:

𝐹𝐹𝐹𝐹𝑓𝑓𝑓𝑓 = 𝑘𝑘𝑘𝑘4 × �𝐴𝐴𝐴𝐴
2
�
2

+ 𝑘𝑘𝑘𝑘5 × 𝐴𝐴𝐴𝐴
2

+ 𝑘𝑘𝑘𝑘6, (12)

где Ff – функция аппроксимации трения модели тела Сен-Венана при частоте, равной ω; k4, k5 и
k6 – коэффициенты, характеризующие зависимость изменения силы трения Ff от амплитуды A.

Усилие сайлентблока Fsb при изменении частоты его колебаний определяем методом
интерполяции значений, полученных для известных значений частот 0,03 Гц, 5 Гц и 51 Гц. 

Оценку степени соответствия результатов расчета производим при помощи коэффициента
достоверности аппроксимации R2.

Вычисления производим в программной среде Microsoft Excel для каждого значения
амплитуды A и частоты ω, характеризующего тестовый режим функционирования сайлентблока 
на лабораторном стенде. Структура электронной таблицы с развернутыми формулами для
вычислений представлена на рисунке 3.

4 Островский Г.М., Бережинский Т. А. Оптимизация химико-технологических процессов. Теория и практика. М. : 
Химия, 1984. 240 с.

 (12)

где Ff – функция аппроксимации трения мо-
дели тела Сен-Венана при частоте, равной 
ω; k4, k5 и k6 – коэффициенты, характеризую-
щие зависимость изменения силы трения Ff 
от амплитуды A.

Усилие сайлентблока Fsb при изменении 
частоты его колебаний определяем методом 
интерполяции значений, полученных для из-
вестных значений частот 0,03 Гц, 5 Гц и 51 Гц. 

Оценку степени соответствия результатов 
расчета производим при помощи коэффици-
ента достоверности аппроксимации R2.

Вычисления производим в программной 
среде Microsoft Excel для каждого значения 
амплитуды A и частоты ω, характеризующе-
го тестовый режим функционирования сай-
лентблока на лабораторном стенде. Струк-
тура электронной таблицы с развернутыми
формулами для вычислений представлена на 
рисунке 3.

Рисунок 3 – Расчет параметров математической модели сайлентблока  
в программной среде Microsoft Excel (фрагмент)

Figure 3 – Calculation of the bushing mathematical model in the Microsoft Excel software (fragment)
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РЕЗУЛЬТАТЫ
Используя зависимости (1) –(10)  приме-

нительно к имеющимся экспериментальным 
данным (см. рисунок 1), были определены 
значения параметров математической модели 
С1, С2 и Ff. На рисунке 4 данные параметры 
представлены в виде маркеров круглой, ква-
дратной и треугольной форм. Линиями на том 
же рисунке отображаются аппроксимирующие 
функции    (11) и (12), построенные на основе 
значений коэффициентов, представленных в 
таблице .

Итоговые расчетные характеристики, полу-
ченные совместным решением зависимостей 
(1) и (2), вычислены по двум вариантам. Пер-
вый вариант (расчет 1) предусматривает ис-
пользование в качестве аргументов значения 
параметров модели С1, С2 и Ff, рассчитанные 
с использованием аппроксимирующих функ-
ций. Во втором варианте (расчет 2) аргумен-

тами являются параметры С1 = 0,755 Н×106/м, 
С2 = 0,692 Н×106/м и Ff = 293,4 Н, соответству-
ющие псевдостатической характеристике при 
средней деформации сайлентблока, т.е. при 
ω = 0,03 Гц и A = 6,0 мм. Всего для каждого 
варианта рассчитано 19 характеристик, соот-
ветствующих числу наборов эксперименталь-
ных данных. На рисунке 5 в качестве примера 
изображены типовые характеристики, по-
лученные в трех режимах: a – ω = 0,03 Гц и 
A = 6,0 мм; б – ω = 51,0 Гц и A = 3,0 мм; в – 
ω = 5,0 Гц и A = 0,4 мм. Остальные расчетные 
зависимости изменения усилия сайлентблока 
Fsb от его деформации ∆sb подобны представ-
ленным характеристикам. В целях оценки 
качества описания разработанной математи-
ческой моделью экспериментальных данных 
для всех расчетных характеристик вычислены 
коэффициенты достоверности аппроксимации 
R2 (рисунок 6).

а б в

Рисунок 4 – Параметры модели сайлентблока

Figure 4 – Parameters of the rubber bushing

Таблица 
Параметры аппроксимирующих функций (11) и (12)

Table 
Parameters of the (11) and (12) approximating functions

ω, Гц 
(Hz)

Элемент Гука C1
Element Hooke C1

Элемент Гука C2
Element Hooke C2

Элемент Сен-Венана Ff
Element Saint-Venant Ff

k1 k2 k3 R2 k1 k2 k3 R2 k4 k5 k6 R2

0,03 1,38 0,47 2,94 0,999 1,46 1,96 0,75 0,962 -23,0 145,75 58,24 0,989

5 1,77 1,07 2,569 0,995 1,55 1,94 0,87 0,992 -28,9 176,71 54,14 0,995

51 1,84 1,13 2,25 0,997 1,63 2,28 0,58 0,990 -35,7 200,02 65,37 0,993
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а б в

Рисунок 5 – Расчетные и экспериментальные характеристики сайлентблока

Figure 5 – Calculated and experimental characteristics of the rubber bushing

а б в

Рисунок 6 – Коэффициенты достоверности аппроксимации экспериментальных данных

Figure 6 – Reliability coefficients of the experimental data

ОБСУЖДЕНИЕ И ЗАКЛЮЧЕНИЕ
Нелинейное изменение параметров С1, С2 и 

Ff (см. рисунок 4, маркеры) свидетельствует о 
наличии двух режимов работы математической 
модели. Первый режим характерен для малых 
деформаций сайлентблока, когда амплитуда A 
гармонического возмущающего воздействия не 
превышает 3,0 мм. Второй режим реализует-
ся на средних деформациях при амплитуде от 
3,0 до 6,0 мм. Большие деформации с ампли-
тудой более 6,0 мм в данной работе не рассма-
триваются.

В зоне малых деформаций зависимости 
изменения жесткостей элементов Гука С1 и С2 
(см. рисунок  4, a и 4, б) имеют убывающий ха-
рактер. При средних деформациях параметр 
С1 менее чувствителен к изменениям ампли-
туды (см. рисунок  4, a, маркеры), характер 
зависимости параметра С2 становится возрас-
тающим (см. рисунок  4, б). Трение элемента 
Сен-Венана Ff (см. рисунок 4, в, маркеры) воз-
растает во всем диапазоне амплитуды, но при 
этом имеет бо́льшую интенсивность измене-
ния в зоне малых деформаций. Рассчитанные 
коэффициенты k1 – k6 (см. таблицу) обеспечи-
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вают высокую достоверность аппроксимации 
выше представленных параметров С1, С2 и Ff, 
что подтверждает правильность выбора вида 
функций (11) и (12).

Двойственность режима работы математи-
ческой модели свидетельствует о возможности 
описывать изменения усилия сайлентблока не 
только на средних, но и на малых деформаци-
ях. Данное утверждение подтверждается хоро-
шей сходимостью экспериментальных данных 
и расчетов, выполненных с использованием 
рассматриваемых аппроксимирующих функ-
ций. Как видно из рисунка  5, расчетные харак-
теристики (расчет 1) достаточно качественно 
описывают результаты экспериментов как по 
частоте, так и по амплитуде. Достоверность 
аппроксимации для данного варианта расчета 
(см. рисунок  6, расчет 1) находится в диапазоне 
от 0,993 до 0,999. 

В случае функционирования сайлентблока в 
нестационарном режиме значения амплитуды и 
частоты являются неопределенными, что дела-
ет невозможным использование формул (11) и 
(12), а следовательно, и модели в целом. Прак-
тика экспериментальных исследований [18] 
показывает, что псевдостатические характери-
стики для зоны средних деформаций сайлент-
блока являются наиболее простыми с точки 
зрения их получения и при этом характеризу-
ются максимальной точностью. В связи с этим 
замена функций, описывающих изменение 
параметров модели С1, С2 и Ff, на постоянные 
значения, определенные из такой псевдоста-
тической характеристики, является возможным 
решением сложившейся проблемы. Данному 
условию соответствуют параметры, получен-
ные из экспериментальной характеристики при 
ω = 0,03 Гц и A = 6,0 мм. Расчеты, выполнен-
ные по данному варианту, показывают, что на-
блюдается снижение качества модели в зоне 
малых деформаций. Расчетная характеристика 
из эллипса вырождается в прямую линию (см. 
рисунок 5, в, расчет 2), т.е. явление отставания 
усилия от деформации не моделируется. Ко-
эффициент достоверности аппроксимации R2 
снижается до диапазона от 0,857 до 0,895 (см. 
рисунок 6, расчет 2). При средних амплитудах 
деформации расчетная петля гистерезиса ста-
новится соизмеримой с экспериментальной и 
мало отличается от результатов, полученных по 
первому варианту модели (см. рисунок 5, a, б, 
расчет 2). Значения коэффициента достовер-
ности аппроксимации R2 находятся в диапазо-
не от 0,929 до 0,999 (см. рисунок  6, расчет 2). 
Полученные в данном случае теоретические 
результаты требуют экспериментальной про-
верки и рассматриваются как предпосылки для 
разработки математического описания процес-
са функционирования сайлентблока в нестаци-
онарном режиме.

Таким образом, представленные выше зави-
симости и методы расчета формируют полуэм-
пирическую математическую модель, позволя-
ющую рассчитывать усилие цилиндрического 
сайлентблока Fsb при его функционировании 
как в стационарном гармоническом, так и в не-
стационарном режиме в диапазонах частоты от 
0,03 Гц до 51 Гц и амплитуды от 0,4 мм до 6 мм. 
Модель достаточно качественно описывает 
работу сайлентблока при малых и средних де-
формациях. Результаты моделирования неста-
ционарного режима требуют эксперименталь-
ной проверки. В данном виде предложенное 
математическое описание сайлентблока может 
входить как составная часть в модели, предна-
значенные для расчета параметров функциони-
рования систем подрессоривания АТС в стацио-
нарных гармонических режимах, например для 
моделирования процесса диагностирования 
подвески автомобиля на вибростендах [19, 20].
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