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非线性三参数隔振器动力学特性研究
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摘要 : 在保持三参数隔振器高频段良好的隔振效果基础上，采用 X形结构引入几何非线性可有效抑制其谐振频段

的动态响应。建立含 X形结构的非线性三参数隔振器的动力学模型；采用谐波平衡法推导出其动态响应的解析表

达式；通过与时域数值解和实验数据对比，验证了非线性三参数隔振器模型解析解的正确性。与传统两参数隔振器

和传统三参数隔振器的力传递率相比，非线性三参数隔振器可以显著降低其谐振频率幅值；而高频区域的减隔振性

能影响较小。讨论设计参数，如刚度比 γ1和 γ2、阻尼系数 Ca、初始夹角 θi、激励力幅值 F0对隔振系统传递特性的影

响。研究表明，刚度比 γ1和 γ2，阻尼系数 Ca和初始夹角 θi可影响隔振器在谐振频率和高频区域的减隔振效果，激励

力幅值 F0则对系统减隔振性能无影响。通过合理的参数选择，可使非线性三参数隔振器在谐振频率衰减效果优于

传统三参数隔振器，且保证在高频区域的隔振性能不变。
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1 概 述

在振动工程领域，两参数隔振器（通常采用

Voigt模型表征）是一类通用隔振器，但是，为了有效

抑制谐振频率的振幅导致该类隔振器在高频段隔振

效果变差，对应传递率下降率约为−20 dB/dec。由

此，三参数隔振器（常采用 Ruzicka模型或者 Zener
模型表征）应运而生，不仅可以有效抑制谐振频率振

幅，而且高频区域传递曲线的下降速率也显著减小

为−40 dB/dec［1⁃2］。由于三参数隔振器具有良好的

减隔振性能，因此得到了更为广泛的工程应用［3⁃7］。

三参数隔振器模型，主要由主弹簧 Ka、阻尼元

件 Ca和辅助弹簧 Kb组成，如图 1所示。主弹簧 Ka与

阻尼元件 Ca并联安装共同支承系统质量M，阻尼元

件 Ca与辅助弹簧 Kb串联并与基础连接。针对三参

数隔振器的研究，Ruzicka［8］分别采用黏性阻尼元件

和库伦摩擦阻尼元件构建三参数隔振器模型，并对

其受迫振动响应进行了深入研究。Brennan等［9］重

点针对三参数隔振器在自由振动和受迫振动（简谐

激励和白噪声随机激励）条件下，从物理角度研究其

特征方程不同特征根的物理含义，并给出相应的最

优阻尼值。楼京俊等［10］研究发现在一定参数区域内

三参数隔振器具有更优的抗冲击性能。

为了进一步改善三参数隔振器的减隔振性能，

科研工作者开展了大量探索研究。考虑黏性流体阻

尼器中流经阻尼孔黏性流体质量的影响，Shi等［11］建

立隔振器的四参数 Zener模型，研究发现该隔振器

在高频段的减隔振性能得到了改善。为了改善三参

数隔振器在谐振频率和高频区域的传递特征，Wang
等［12］将与阻尼元件 Ca串联的辅助弹簧 Kb替换为立

方刚度弹簧，Silva等［13］将主弹簧 Ka替换为立方刚度

弹簧。研究表明：不论将非线性立方刚度弹簧引入

三参数隔振器的哪个位置均可在一定程度上改善其

在高频段的减隔振性能，而对其他频段的传递率影

响较小。因此，引入非线性元件将成为有效提升三

参数隔振器减隔振性能的热点研究方向之一。

图 1 三参数隔振器模型

Fig. 1 Three-parameter isolator model
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近年，内含几何非线性特征 X形结构的高性能

减隔振装置得到持续广泛的关注。Bian等［14⁃15］从仿

生学角度提出采用 X形结构引入非线性阻尼，研究

发现谐振振幅极大衰减，而在其他频段由于阻尼增

大并未使系统响应传递特性变差。Liu等［16］将多层

X形结构与杠杆系统组合构成新型准零刚度隔振

器，通过采用力控制可以有效调节系统反共振频率

和低频范围的传递特性。Jing等［17］以建筑工程中普

遍使用的冲击钻为研究对象，为了改善工人操作过

程中所受恶劣力学环境的影响，创新性地提出采用

多层 X形结构构建反共振装置。仿真和试验均表

明，在保证设备正常负载条件下，反共振装置可显著

减小系统动态载荷的传递特性。Dai等［18］以航天器

在轨非合作目标抓捕过程中周期或者冲击载荷作用

下产生的微振动为控制目标，采用多层 X形结构建

立机械臂和末端执行机构之间的隔振装置。研究表

明，多层 X形结构组成的隔振装置可以有效控制自

由悬浮状态卫星平台和被捕获目标之间的动态响

应，且通过调整各设计参数可以灵活调整隔振装置

的减隔振性能。Feng等［19］通过观察人体四肢运动

过程中的力学关系，建立内含 X形结构的反共振隔

振器模型。研究表明，此类反共振隔振器具备优良

的低频宽频减隔振性能。Cheng等［20］提出采用受拉

伸载荷作用的 X形结构建立准零刚度隔振装置。研

究发现，通过引入几何非线性阻尼可有效控制谐振

振幅，且在高频区域的减隔振性能未受其影响。综

上，X形结构的几何非线性特征对隔振器的刚度和

阻尼均具有放大功能，并且可以兼顾高/低频率区域

不同的减隔振需求。

基于三参数隔振器和 X形结构在减隔振方面的

优良性能，本文在传统三参数隔振器中附加 X形结

构，提出一种含几何非线性三参数隔振器模型。利

用谐波平衡法推导出该模型动态响应的解析表达

式，并利用时域数值解对解析结果进行验证。通过

与传统两参数隔振器和传统三参数隔振器对比，证

明 X形结构引入的几何非线性使非线性三参数隔振

器在减隔振方面具有优势，能够显著降低谐振频率

幅值，且对高频区域的传递特性未产生显著的负面

影响。

2 非线性三参数隔振器建模

含几何非线性三参数隔振器模型如图 2所示。

与传统三参数隔振器 Ruzicka模型或者 Zener模型

相比（参见图 1），在阻尼元件 Ca和辅助弹簧 Kb之间

安装 X形结构，并将该结构一侧与辅助弹簧连接，另

一侧接地；阻尼元件沿 X形结构水平方向安装。从

工程实际出发，阻尼元件（如：流体阻尼器）往往存在

一定刚度，故在模型中引入与阻尼元件并联的辅助

弹簧 Kc。此处，为了保持与传统三参数隔振器模型

一致，则考虑辅助弹簧Kc刚度为零。

模型中，实线为考虑负载时的静平衡状态，虚线

为未考虑负载时的初始状态。X形结构由 4根刚性

铰接杆组成，单根刚性杆长度为 l；与水平轴 y的初

始夹角为 θi；受外部负载 Fe作用，刚性铰接杆与水平

轴夹角的变化量为 φ；定义模型中坐标原点位于负

载安装面中点，垂直向上为 x轴正方向，水平向右为

y轴正方向。

由图 2所示力学模型，得到系统沿 x轴方向的

运动微分方程

M
d2 x 1
dt 2 + Ka x 1 + Kb ( x 1 - x2 )= F e （1a）

Kb ( x 1 - x2 )=[ Kc ( y1 - y2 )+

Ca (
dy1
dt -

dy2
dt ) ]tan (φ+ θi ) （1b）

式中 M为惯性质量；x为惯性质量的垂向位移；y1
和 y2分别为刚性杆活动铰接点的水平位移，ẏ1和 ẏ2
则为相应的水平速度。

根据 X形结构的几何关系，得到

tan ( θi+ φ )=
l sinθi+ x2 2
l cosθi- y1

（2a）

y1 = l cosθi- l 2 -( l sin θi+ x2 2 )2 （2b）

y1 =-y2 （2c）
dy1
dt =

1
2

l sinθi+ x2 2
l 2 -( l sin θi+ x2 2 )2

dx2
dt （2d）

图 2 非线性三参数隔振器模型

Fig. 2 Nonlinear three-parameter isolator model
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联立式（1）和（2），得到
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M
d2 x 1
dt 2 + Ka x 1 + Kb ( x 1 - x2 )= F e

Kb ( x 1 - x2 )= 2Kc [ l cos θi-

l 2 -( l sin θi+ x2 2 )2 ] ·
( l sin θi+ x2 2 )
l 2 -( l sin θi+ x2 2 )2

+

Ca
dx2
dt

( l sin θi+ x2 2 )2

l 2 -( l sin θi+ x2 2 )2

（3）

2. 1 解析计算

化简式（3），可得
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M
d2 x 1
dt 2 + Ka x 1 + Kb ( x 1 - x2 )= F 0 cosωt

Kb ( x 1 - x2 )= 2Kc [ l cos θi-

l 2 -( l sin θi+ x2 2 )2 ] ·
( l sin θi+ x2 2 )
l 2 -( l sin θi+ x2 2 )2

+

Ca
dx2
dt

( l sin θi+ x2 2 )2

l 2 -( l sin θi+ x2 2 )2

（4）

为了便于计算，定义函数
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f1 ( x2 )= 2Kc [ l cos θi-

l 2 -( l sin θi+ x2 2 )2 ] ·
l sinθi+ x2 2

l 2 -( l sin θi+ x2 2 )2

f2 ( x2 )=
( l sin θi+ x2 2 )2

l 2 -( l sin θi+ x2 2 )2

（5）

考虑函数 f1（x2）和 f2（x2）在 x2=0处连续，将式

（5）分别在零平衡位置采用三阶泰勒级数展开，可得

{f1 ( x2 )= β0 + β1 x2 + β2 x22
f2 ( x2 )= β3 + β4 x2 + β5 x22

（6）

式（6）中参数如下
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β0 = 0
β1 = Kc tan2θi

β2 =
3
2
Kc

l
sinθi
cos4θi

β3 = tan2θi

β4 =
1
l
sinθi
cos4θi

β5 =
1+ 3 sin2θi
2l 2 cos6θi

（7）

将式（6）代入式（4），得到
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M
d2 x 1
dt 2 + Ka x 1 + Kb ( x 1 - x2 )= F 0 cosωt

Kb ( x 1 - x2 )= Kc ( )tan2θi x2 +
3
2
1
l
sinθi
cos4θi

x22 +

Ca
dx2
dt ( )tan2θi+

1
l
sinθi
cos4θi

x2 +
1+ 3 sin2θi
2l 2 cos6θi

x22

（8）

对式（8）引入无量纲化参数：

ωn=
Ka

M
，τ= ωn t，γ1 =

Kc

Ka
，γ2 =

Kb

Ka
，Ω= ω

ωn
，

u1 =
x1
l
，u2 =

x2
l
，ξ= Ca

2 MKa

，f0 =
F 0
Mω 2n l

其中，ωn为隔振器固有频率，τ为无量纲时间，γ1和 γ2
为隔振器刚度比，Ω为频率比，u1和 u2为无量纲长

度，ξ为阻尼比，f0为无量纲激励力。

进而化简得到
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d2u1
dτ 2 +(1+ γ2 ) u1 - γ2u2 = f0 cosΩτ

2ξ ( )tan2θi+
sinθi
cos4θi

u2 +
1+ 3 sin2θi
2 cos6θi

u22
du2
dτ +

( γ1 tan2θi+ γ2 ) u2 +
3
2
sinθi
cos4θi

γ1u22 - γ2u1 = 0

（9）

采用谐波平衡法对式（9）求解其稳态响应近似

解，假设其稳态解为

{u1 = u10 cos ( Ωτ+ β )
u2 = u20 cos ( Ωτ+ ψ )

（10）

式中 u10和 u20为位移幅值。系统的稳态响应频率

和激励频率相同。实际中，系统的响应也可能会引

起其他频率的谐波。但是，受迫振动的响应中与激

励频率相同的基础频率占主要部分，故式（10）并不

影响对系统非线性特性的认识。

将式（10）代入式（9），并略掉高次项得到

ì
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î

ï

ï
ïï

ï

ï
ïï

-Ω 2u10 cos ( Ωτ+ β )+(1+ γ2 ) u10 cos ( Ωτ+
β )- γ2u20 cos ( Ωτ+ ψ )= f0 cosΩτ

-2ξΩu20 tan2θisin ( Ωτ+ ψ )+
( γ1 tan θ 2i + γ2 ) u20 cos ( Ωτ+ ψ )-
γ2u10 cos ( Ωτ+ β )= 0

（11）

假设式（11）的展开式两侧一次谐波项系数相

等，可得

é

ë
ê- 2Ωξ tan2θi

( 1+ γ2 - Ω 2 ) u10
γ2

ù

û
ú

2

+

é

ë
ê
( γ1 tan2θi+ γ2 ) ( 1+ γ2 - Ω 2 ) u10

γ2
- γ2u10

ù

û
ú

2

=

( 2Ωξ tan2θi f0γ2 )
2

+ é

ë
ê
f0 ( γ1 tan2θi+ γ2 )

γ2
ù

û
ú

2

（12）

进而得到位移幅频响应和位移相频响应
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u10 = f0
( 2Ωξ tan2θi )2 +( γ1 tan2θi+ γ2 )2

[ -2Ωξ tan2θi ( 1+ γ2 - Ω 2 ) ]2 +[( 1+ γ2 - Ω 2 ) ( γ1 tan2θi+ γ2 )- γ22 ]2
（13a）

u20 =
f0γ2

[ -2Ωξ tan2θi ( 1+ γ2 - Ω 2 ) ]2 +[( 1+ γ2 - Ω 2 ) ( γ1 tan2θi+ γ2 )- γ22 ]2
（13b）

ψ= arccos

ì

í

î

ï
ï
ïï

ï
ï
ïï

ü

ý

þ

ï
ï
ïï

ï
ï
ïï

f0γ2 ( )γ1 tan2θi+ γ2 -
γ22

1+ γ2 - Ω 2

u20 ( 1+ γ2 - Ω 2 )
é

ë
ê
ê

ù

û
ú
ú( 2ξΩ tan2θi )2 + ( )γ1 tan2θi+ γ2 -

γ22
1+ γ2 - Ω 2

2 （13c）

β= arccos é
ë
êê

f0 + γ2u20 cosψ
( 1+ γ2 ) u10 - Ω 2u10

ù

û
úú （13d）

2. 2 隔振性能

采用力传递率作为含几何非线性三参数隔振器

隔振性能的评价指标。力传递率定义为传递到基础

上的力幅值和激励力幅值之比，即

T = 20lg ( f trf0 ) （14）

式中 T为非线性三参数隔振器的力传递率，ftr为通

过隔振器传递到基础上的力。其中，通过非线性三

参数隔振器传递到基础的力为

f tr = f 20 +(-u10Ω 2 )2 - 2f0 (-u10Ω 2 )cosβ （15）

3 验证与对比分析

3. 1 数值验证

为了验证几何非线性三参数隔振器动力学方程

采用谐波平衡法求解的正确性，选取刚度比 γ1=
0.05，γ2=3，主弹簧刚度Ka=2000 N/m，刚性杆长度

l=0.1 m，刚性杆与水平轴 y的初始夹角为 θi=60°，
负载质量M=1 kg，阻尼系数 Ca=1 N·s/m，激励力

幅值 F0=1 N。

选取计算时间为 50 s，利用四阶龙格 ⁃库塔法得

到隔振系统在定频激励下的数值解，选取稳态解的

最大值为响应幅值并做归一化处理，由此得到位移

响应的幅频曲线如图 3所示。图中还给出系统的

解析解。其中，“AS”表示解析解，“NS”表示数值

解。可以看出，数值解与采用谐波平衡法求解方程

（4）所得结果吻合良好，验证了本文求解过程的正

确性。

3. 2 实验验证

为了进一步验证所建模型及解析解的正确性，

设计非线性三参数隔振器实验件并搭建实验装置如

图 4所示。

非线性三参数隔振器具体设计参数：M=2 kg，
l=0.15 m，θi=65°，Ka=7500 N/m，Kb=26250 N/
m，Kc=2250 N/m。另外，阻尼部分包括各部件之

间相对运动产生的摩擦阻尼、结构材料阻尼和空气

阻尼。

测试系统主要包括：电磁激振器、信号采集仪、

信号发生器、功率放大器、计算机等。分别在惯性质

量与电磁激振器连接位置和隔振器安装底板粘贴力

传感器 1#和 2#。

图 3 数值解与解析解对比

Fig. 3 Comparison between numerical solution and analytical
solution

图 4 实验装置

Fig. 4 Experimental rig
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图 5分别给出实测和解析计算获得非线性三参

数隔振器的力传递率曲线。可见，在 50 Hz以下频

段，解析结果和实测数据一致性较好；随着频率增

加，实测力传递率曲线出现波动且与解析结果误差

较大。该现象主要由隔振器高频局部模态所致，由

于所建理论模型主要用于表征隔振系统在中低频段

的减隔振效果，不包含高频模态的影响，说明理论模

型和解析结果正确有效。

3. 3 与其他隔振器模型对比

为了验证本文所提出的含几何非线性三参数隔

振器模型的减振效果，将该模型与传统两参数隔振

器模型（又称为 Voigt模型）和三参数隔振器模型

（又称为 Ruzicka模型或者 Zener模型参见图 1）进行

对比。此时不同类型隔振器的力传递率曲线如图 6
所示。其中，“V⁃M”表示 Voigt模型，“R⁃M”表示

Ruzicka模型和“M⁃R⁃M”表示非线性 Ruzicka模型。

从图 6中可以看出，在选用相同设计参数情况

下，本文所提出的含几何非线性三参数隔振器模型

和传统三参数隔振器模型在高频区域（即：频率比

Ω>2）传递率曲线保持一致，且减隔振效果优于两

参数隔振器。相比于传统三参数隔振器模型，通过

X形结构引入几何非线性后非线性三参数隔振器模

型的谐振振幅更小（由 19.1减小为 11.5），说明隔振

系统在谐振频率的阻尼显著增大，有利于改善系统

的减隔振性能。此外，受水平方向辅助弹簧 Kc的影

响，谐振频率比由 1增大到 1.07。在高频范围，传统

三参数隔振系统和非线性三参数隔振系统的减隔振

效果均优于两参数系统。

3. 4 设计参数影响分析

相比传统三参数隔振器模型，含几何非线性三

参数隔振器模型通过引入 X形结构实现独特的力学

特性。因此，本节重点针对非线性三参数隔振器的

部分设计参数，即：刚度比 γ1和 γ2，阻尼系数 Ca和刚

性杆与水平轴 y，初始夹角 θi和激励力幅值 F0对其

减隔振效果的影响展开讨论。

3. 4. 1 γ1对系统传递率的影响

为方便对比，给出传统三参数隔振器模型的力

传递率。保持其他设计参数不变，仅改变刚度比 γ1
分别取值−0.05，0，0.05和 1.5。此时得到刚度比 γ1
对系统力传递率的影响如图 7所示。可见：当系统

振动频率较低时，系统力传递率等于 0；当系统振动

频率较高时，系统力传递率与传统三参数隔振器一

致。在谐振频率附近，刚度比 γ1增大，谐振振幅增大

且谐振频率向高频移动。另外，隔振系统刚度比

γ1<0时，系统频率向低频移动，有效隔振频带变宽；

刚度比 γ1=0时，X形结构引入的几何非线性系统参

数与传统三参数隔振器完全相同，显见除谐振幅值

大幅衰减之外，其他频点的响应特性均未发生变化；

当刚度比 0<γ1<1时，谐振频率及峰值略有增加但

不明显；当 γ1>1时，谐振频率向高频发生明显移动

图 5 实测和解析计算对应力传递率曲线

Fig. 5 Experimental and analytical force transmissibility
curves

图 6 与其他隔振器模型对比

Fig. 6 Comparison with other isolator models

图 7 不同刚度比 γ1对应的力传递率（γ2=3）
Fig. 7 Force transmissibility with different stiffness ratio γ1

（γ2=3）
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且峰值增加显著，由此导致系统中频段的减隔振效

果变差。综上，合理选择刚度比 γ1可分别实现“低刚

度”或者“高阻尼”的振动控制效果。

3. 4. 2 γ2对系统传递率的影响

为了便于评价刚度比 γ2对系统力传递率的影

响，选择刚度比 γ1=0，仅改变刚度比 γ2分别取值

−0.3，0.3，1和 3。刚度比 γ2对系统力传递率的影响

如图 8所示。可以看出：刚度比 γ2<1时，随着刚度

比增大系统谐振频率和峰值均增加，在高频范围隔

振效果也随着刚度比增大而变差；刚度比 γ2>1时，

谐振频率对应峰值显著减小，高频范围减隔振效果

进一步变差。综上，合理选择刚度比 γ2可对系统谐

振频率的峰值实现最优控制，但刚度比 γ2增加使系

统高频范围的隔振效果变差。

3. 4. 3 γ1和 γ2组合参数对系统传递率的影响

为了进一步明确非线性三参数隔振器中不同刚

度比 γ1和 γ2的组合特性对系统力传递率的影响。结

合前述分析结果，当 γ1≤0时更利于改善系统的减

隔振性能且不影响其他频段的力传递特性。因此本

部分重点讨论选择 γ1≤0和不同 γ2时，系统的力传递

率曲线如图 9所示。

首先，不考虑水平刚度的影响 γ1=0，γ2的变化

主要对系统高频段的减隔振效果产生影响，即：当

γ2>1时高频段的减隔振效果由 20 dB/dec提高为

40 dB/dec；而在谐振频率附近的系统力传递特性不

受 γ2变化的影响。然后，分析水平刚度为 γ1<0与 γ2
的组合刚度控制效果。可见，γ1<0和 γ2>1时系统

力传递特性得到显著改善，在谐振频率实现无谐振

峰的控制效果，而在高频段的减隔振效果则与传统

三参数隔振系统相同。但是，当 γ1<0和 0<γ2<1
时系统在全频段的振动控制效果最差。

3. 4. 4 Ca对系统传递率的影响

阻尼系数作为本文所讨论隔振器中唯一的耗能

单元将显著影响隔振器在谐振频率和高频区域的振

动控制效果。为了充分考虑阻尼系数的影响，选择刚

度比 γ1=0和 γ2=3，保持其他参数不变，阻尼系数分

别取值 0.1，0.5，1和 4 N·s/m。阻尼系数 Ca对系统力

传递率的影响如图 10所示。可以看出，谐振频率处阻

尼系数增大响应幅值减小；在高频区域，随着阻尼系

数增大减隔振效果变差。此外，利用传统 Zener模型

的传递率可以给出最优阻尼比的解析表达式，但由于

X形结构几何非线性特征的影响，非线性三参数隔振

器无法直接给出阻尼系数Ca的最优值表达式。

3. 4. 5 θi对系统传递率的影响

选择刚度比 γ1=0和 γ2=3，保持其他参数不变，

仅改变刚性杆初始夹角 θi分别取值 30°，45°，60°和
80°，对系统力传递率的影响如图 11所示。由图可

见，随着初始夹角增大系统输出阻尼增大，由此导致

谐振幅值减小甚至达到无谐振峰的振动控制效果；

图 9 不同刚度比组合 γ1和 γ2对应的力传递率

Fig. 9 Force transmissibility with different stiffness ratio
combination γ1 and γ2.

图 8 不同刚度比 γ2对应的力传递率（γ1=0）
Fig. 8 Force transmissibility with different stiffness ratio γ2

（γ1=0）

图 10 不同阻尼系数 Ca对应的力传递率

Fig. 10 Force transmissibility with different damping coeffi⁃
cient Ca
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在高频区域的隔振效果则受系统阻尼增大而变差。

3. 4. 6 F0对系统传递率的影响

选择力幅值 F0=1 N和 F0=10 N，保持其他参

数不变，其对系统力传递率的影响如图 12所示。由

图 12可见，在不同力激励幅值条件下，传递率曲线

完全重合，由此可说明，激励力幅值的大小对该隔振

系统的传递特性影响较小，基本可忽略。

另外，根据非线性三参数隔振器的力传递率公

式（14）和（15），可见 X形结构的杆长 l和激励力幅

值 F0无关，也证明了上述关于力激励幅值 F0影响的

计算结果，故未考虑 X形结构的杆长 l对系统力传

递特性的影响。而且，根据文献［21］，X形结构相比

准零刚度和负刚度等非线性隔振系统不存在稳定性

问题，故关于非线性三参数隔振器的稳定性问题也

不在此讨论。

3. 5 时域响应对比

通过分析几何非线性对三参数隔振器频域力传

递率的影响，非线性三参数隔振器可以显著提高传

统三参数隔振器在谐振频率的阻尼且谐振振幅被减

小，如果参数选择合适可以保持系统高频区域的衰

减效果不受影响。为了全面了解含几何非线性三参

数隔振器的响应特性，以下分别在时间域和频率域

讨论其受多频稳态激励的振动控制效果。

具体计算过程：针对不同隔振系统的运动微分

方程，引入状态变量化简为一阶微分方程组；然后，

采用四阶龙格 ⁃库塔法进行数值计算即可得到隔振

器各部分的时域响应位移和速度；进而可以得到传

递到基础的力的时域响应曲线；最后，采用快速傅里

叶变换将时域结果转换到频率域，对比不同隔振系

统对多频稳态激励的振动控制效果。

实际应用中，环境激励呈现宽频特性，假设隔振

器所受外激励 Fe=∑cosnωnt，n=0.1，0.5，1，5，10，

20，30，40，50为多频激励，ωn为隔振系统固有频率。

多频力激励下不同隔振器传递到基础的力在时间域

和频率域的计算结果如图 13和 14所示。可以看出，

图 13 时域多频稳态激励传递到基础的力

Fig. 13 Force transferred to the base under multi-frequency
excitations in time domain

图 14 频域多频稳态激励传递到基础的力

Fig. 14 Force transferred to the base under multi-frequency
excitations in frequency domain

图 12 不同激励力幅值 F0对应的力传递率

Fig. 12 Force transmissibility with different excitation force
amplitude F0.

图 11 不同初始夹角 θi对应的力传递率

Fig. 11 Force transmissibility with different initial angle θi
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非线性三参数隔振器对多频宽频激励的控制效果明

显优于传统三参数隔振器，且系统谐振频率未发生

变化。

4 结 论

利用 X形结构引入几何非线性实现对三参数隔

振器的改进，研究了此类隔振器的动力学特性。与

传统三参数隔振器不同，通过对阻尼元件的几何非

线性布置，系统的阻尼特性被放大，建立了非线性三

参数隔振器的数学模型，采用谐波平衡法求解系统

动力学方程，获得了隔振器的力传递率。通过与时

域数值解对比，证明谐波平衡法求解结果的正确性。

可以得到如下结论：

（1）设计参数中刚度比 γ1和 γ2，阻尼系数 Ca和初

始夹角 θi可改善隔振系统在谐振频率和高频区域的

减隔振效果，X形结构的杆长 l和激励力幅值 F0对减

隔振效果没有影响；

（2）通过合理的参数选择，可使非线性三参数隔

振器在谐振频率衰减效果优于传统三参数隔振器，

且在高频区域的传递曲线衰减率与传统三参数隔振

器保持一致；

（3）通过对时域响应和频域传递特性的对比，几

何非线性使非线性三参数隔振器的振动控制性能明

显优于传统三参数隔振器。
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Dynamic performance of a three

-
parameter isolator with

nonlinear characteristic

LIU Hai-ping1，SHEN Da-shan1，ZHAO Peng-peng1，2

（1.School of Mechanical Engineering，University of Science and Technology Beijing，Beijing 100083，China；
2.Innovation Academy for Microsatellites of CAS，Shanghai 201210，China）

Abstract: A nonlinear three-parameter isolator geometrical nonlinear characteristics is provided by using X-shaped structure for fur⁃
ther controlling dynamic responses near the resonance frequency when the isolation performance in high frequency band is kept unaf⁃
fected. A compound dynamic model of nonlinear three-parameter isolator with the X-shaped structure is presented. The analytical
expressions of the nonlinear three-parameter isolator’s dynamic responses are derived by using the harmonic balanced method
（HBM）. The effectiveness of the analytical solutions of the nonlinear three-parameter isolator model is verified by comparing with
the simulation solutions and experimental data in time domain. Compared with the traditional two-parameter and three-parameter
counterparts，the nonlinear three-parameter isolator can reduce the resonance amplitude apparently and shift the corresponding peak
frequency to higher，meanwhile，exhibit limited effect on isolating performance in high frequency region. In the next section，this
research puts focus on the effects from the designing parameters that is stiffness ratio γ1 and γ2，damping coefficient Ca，initial angle
θi and the excitation force amplitude F0 on the force transmissibility of the nonlinear three-parameter isolator model. The calculating
results show that stiffness ratio γ1 and γ2，damping coefficient Ca and initial angle θi the stiffness ratio can be used to adjust the iso⁃
lating performance of the nonlinear isolator effectively. However，the influences of the excitation force amplitude F0 can be ignored.
The vibration isolation performance of the nonlinear three-parameter isolator outperforms than the traditional one when choosing
proper design parameters around the resonance frequency，while the dynamic performance will not be changed in the high frequen⁃
cy region.

Key words: nonlinear characteristics；three-parameter isolator；X-shaped structure；Ruzicka model；Zener model
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