
第  37 卷第  3 期
2024 年 3 月

振 动 工 程 学 报
Journal of Vibration Engineering

Vol. 37 No. 3
Mar. 2024

考虑关节间隙的多维隔振系统振动特性分析
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摘要 : 为隔离车载精密仪器承受的多维振动，引入基于并联机构且考虑机构关节间隙的多维被动隔振系统。通

过 GF 集  （Generalized Function Set） 型综合理论，得到一种具有三平移一转动运动特性的 4‑PUU （移动副‑虎克

副‑虎克副） 并联机构，在主动关节处添加弹簧和黏滞阻尼器，建立考虑关节间隙的多维隔振系统运动学和动力

学方程，研究存在关节间隙的多维隔振系统在谐波、随机路面激励下的时域、频域隔振能力。研究结果表明：存

在关节间隙的多维隔振系统能够实现多维振动在时域和频域中的有效衰减；随着关节间隙数值逐渐增大，隔振

能力沿 x 轴方向变化最敏感，沿 y 轴方向变化最不敏感；系统第一阶共振峰对关节间隙变化敏感，向低频区域移

动，隔振能力恶化。
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引  言

多维振动同时发生于多个方向，兼有移动和转

动两种形式，在工程中普遍存在。以车载精密仪器

为例，由于路面不平度和驾驶员的操作，车辆可能会

同时产生横向、纵向、垂向的平移振动，以及侧倾、俯

仰和横摆的旋转振动［1］。多维振动严重影响车载精

密仪器的精度和可靠性，需构建具有适当自由度的

多维隔振系统对其进行有效隔离。机械组合分层隔

振［2］、浮筏［3］和磁浮隔振［4］等现有的车载设备多维隔

振技术能够实现多维振动的衰减，同时也存在动力

学特性不随外界激励的变化而改变、隔振元件变形

小、一般仅隔离沿隔振器轴线方向的振动、结构复杂

等不足。

并联机构因其具有刚度高、承载能力强、动力学

特性与位姿密切相关、采用最少的主动关节实现多

维运动输出等特点，成为构建多维隔振系统的优势

对象［5‑8］。YANG 等［9］建立考虑派生刚度的六自由

度多维隔振系统动力学方程，控制力由支链反力和

位姿反馈综合产生，设计新型 PI 子控制器，从而实

现隔振带宽和主动阻尼系数的独立调节。TANG
等［10］采用 Newton‑Euler 法建立 Stewart 并联隔振机

构的关节动力学方程，基于分散控制理论，设计准线

性控制器，实现了六轴多维振动的有效衰减。上述

多维振动主动控制策略可实现多维振动的有效衰

减，但同时也增加了设计和维护成本，如果失电，系

统稳定性难以保证。多维振动被动控制方法因其具

有低能耗、结构简单和良好的稳定性等优点得到了

众多学者的广泛关注。WU 等［11］基于 Hamilton 原

理，建立“X”型多维隔振系统运动学模型，研究系统

的等效刚度和位移传递率。牛军川等［12］设计了一种

基于变胞并联机构的多维被动隔振装置，通过改变

铰链轴线的配置方式调整机构的自由度，从而实现

三自由度或四自由度多维减振。刘乃军等［13］通过闭

环矢量法建立了基于 3‑PRC 机构的多维被动减振

平台模型，采用自适应遗传算法对弹簧刚度进行优

化，从而实现减振平台的调频目标。文献［13］中采

用的 3‑PRC 机构共有 3 条对称支链，自定平台至动

平台，运动副构成形式依次为移动副  （Prismatic 
Pair， P 副）， 转动副  （Revolute Joint， R 副） 和圆柱

副  （Cylindrical Pair， C 副）。文中其他有关并联机

构的简写具有类似的表达方式，为表达简洁，后续仅

给出并联机构运动副的中文解释。

上述研究表明基于并联机构的多维隔振系统的

理论可行性。然而，在并联机构制造和装配等实际

环节中，引入的关节间隙不能忽略。关节间隙对多

维隔振系统振动特性的影响规律尚不明确。针对存
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在机构关节间隙的并联机构运动学和动力学模型，

已有学者展开研究，可为本文含间隙隔振系统的建

模和振动特性分析提供参考。

王见等［14］建立了同时考虑关节间隙和连杆柔性

的 3‑CPaRR （圆柱副‑复合移动副‑转动副‑转动副）

并联机构动力学模型，轴和轴套间的法向和切向碰

撞力分别由 Lankarani‑Nikravesh 模型和 Coulomb 摩

擦模型计算得到。研究表明，关节间隙和连杆柔性

对并联机构运动学特性影响显著，导致动平台输出

速度存在波动现象。ZHANG 等［15］提出考虑关节间

隙润滑的 3‑PRR （移动副‑转动副‑转动副） 并联机

构动力学响应评估方法，轴和轴套间的碰撞力由

Pinkus‑Sternlicht 模型计算得到。因存在关节间隙，

轴的中心运动轨迹为不规则的圆形，且轴和轴套之

间的碰撞力实时可变。CHEN 等［16］建立了存在关

节间隙的冗余驱动并联机构动力学模型，研究球铰

关节间隙对并联机构动力学特性的影响规律。研究

表明，随着球铰关节间隙的增大，动平台输出速度的

波动现象愈发明显，输出运动精度不断降低。

本文考虑基于并联机构的多维隔振系统制造

和装配环节中的关节间隙问题，结合间隙关节的运

动学和动力学模型以及并联机构的输入、输出特

性，建立考虑关节间隙的多维被动隔振系统运动学

和动力学方程，分别在时域和频域研究关节间隙对

隔振性能的影响规律，研究结果更加符合实际情

况，可为基于并联机构的多维隔振系统设计提供

参考。

1　含关节间隙的多维隔振系统建模

1. 1　多维隔振系统模型

实际车辆振动难以同时兼具六个自由度，通常

为车辆全部振动状态中一项或者几项的叠加。在此

选择具有代表性的横向、纵向、垂向和俯仰方向的多

维振动作为外界激励，基于 GF 集型综合理论得到具

有三平移一转动  （Three Translations and One Rota‑
tion， 3T1R） 运动特性的少自由度并联机构作为多

维隔振系统的主体。并联机构的末端运动特征可由

各支链的运动特征求交计算得到［17］，即：

GF = GF1 ∩ GF2 ∩ ⋯ ∩ GFn （1）
式中  GF 为并联机构的末端运动特征，GFi 为每条

支链的运动特征，i = 1，2，3，⋯，n。

由于并联机构的主动副可安装在不同支链上，

因此，需对并联机构进行数综合。数综合方程［18‑19］

可表示为：
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qi = 0
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n

( )qi - 1 + p

N D = nd + p

nd ≤ FD，qi ≤ FD；i = 1，2，⋯，nd

（2）

式中  FD 为 GF 集的维数；N D 和 nd 分别为支链数和

主动支链数；p 为被动支链数；qi 为第 i条主动支链上

的主动副个数。

由于所选机构的运动特性为 3T1R，且无被动

支链和冗余驱动，其自由度为 4，式  （2） 中的具体参

数可表示为：

N D = 4，nd = 4，p = 0，qi = 1；i = 1，2，3，4 （3）
考虑到机构承载能力稳定和便于制造安装等因

素，在此选择具有对称支链结构的并联机构作为多

维隔振系统主体。那么根据 GF 集求交规则，可得到

具有四条对称支链的 3T1R 并联机构末端特征为：
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GFi( )Tai，Tbi，Tci；Rαi，0，0

∩
i = 1

4
GFi( )Tai，Tbi，Tci；0，Rβi，0

∩
i = 1

4
GFi( )Tai，Tbi，Tci；0，0，Rγi

（4）

式中  T * 表示平动；下标 a，b，c 分别为任意两坐标

轴不平行且不共面的沿三条坐标轴的平动。R * 表

示转动；下标 α，β，γ 分别为相交于同一点的绕三条

坐标轴的转动。

根据式  （4）， 部分具有四条对称支链的机构构

型如表 1 所示。

表 1中，P表示移动副，R1和 R2表示回转轴线不同

的转动副，U 表示虎克副。为说明表 1中各机构构型

的含义，以 4‑PPPR 机构为例，4表示机构共有四条对

称支链，自定平台至动平台，支链中的运动副依次为

移动副‑移动副‑移动副‑转动副。根据空间轴迁移定

律，支链中的转动副可任意布置，其派生机构未列出。

对于多维隔振系统，需在移动副上安装弹簧和黏滞阻

尼器，在此选择机构构型为 4‑PUR1R2。虎克副由两个

不同轴线的转动副组合而成，为叙述方便，定义所选

表 1 具有对称结构的三平移一转动机构构型

Tab. 1 3T1R mechanism configuration with symmetrical 
structure

机构构型

4-PPPR
4-PPRR
4-PRRR

4-PR1R2PP

4-PR1PR1R2

4-R1R1R1R2R2

4-R1PR1R2R2

4-PUR1R2
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机构为 4‑PUU （移动副‑虎克副‑虎克副）机构。

多维隔振系统的主体分别由动平台、定平台和

四条对称支链构成。定平台和动平台均为矩形，其

边长分别为 2d 1 × 2d 2 和 2d 3 × 2d 4，θ 为动平台绕 x
轴的转角。从定平台到动平台，每条支链依次由移

动副 ‑虎克副 ‑虎克副构成，每个虎克副中的两条转

动轴线呈 45°偏置。在移动副上安装弹簧和黏滞阻

尼 器 ，分 别 在 动 平 台 和 定 平 台 建 立 动 坐 标 系

P‑xp yp zp 和定坐标系 O‑xyz，构造的多维隔振系统如

图 1（a）所示。图 1（a）中，B1 ∼ B4 分别为与阻尼器相

连接的虎克副，C1 ∼ C4 分别为与动平台相连接的虎

克副。为更清晰地展示各支链关节的位置关系，将

图 1（a）中的Ⅰ，Ⅱ两处细节做局部放大，得到图 1
（b）。如前所述，虎克副可视为两个转动副的合成形

式：图 1（b）中Ⅰ处，转动副轴线 C11 和 C12 呈 45°夹
角，转动副轴线 B11 和 B12 呈 45°夹角，转动副轴线 C11

和 B11 沿竖直方向；图 1（b）中Ⅱ处，转动副轴线 C21

和 C22 呈 45°夹角，转动副轴线 B21 和 B22 呈 45°夹角。

上述转动副两两之间均存在关节间隙。由于机构的

对称特性，另外两条支链的布置形式与Ⅰ，Ⅱ两处相

同。阻尼器为普通黏滞阻尼器，弹簧与阻尼器呈串

联关系。基于 4‑PUU 并联机构的多维隔振系统自

由度为 4，可通过修正的 G‑K 公式［20］进行验算。由

于虎克副为轴线偏置的两转动副组合而成，在下文

中重点考虑具有转动副间隙的多维隔振系统运动学

和动力学模型。

1. 2　存在关节间隙的多维隔振系统运动学

为简化计算，通常认为轴和轴套在初始位置同

心，关节间隙限定了轴的运动轨迹位于轴套的边界

之内［21］。那么在初始位置，转动副关节间隙为：

c = | R J - RB | （5）
式中  R J 和 RB 分别表示轴和轴套的半径向量。

在工作状态，轴和轴套产生相对随机运动，直到

两者发生碰撞。由于轴和轴套的轴向长度接近，在

此忽略轴线方向的倾斜碰撞。定义轴和轴套径向局

部坐标系和径向总体坐标系分别为 o‑xy 和 O‑XY，

Q j 和 Q i 分别为轴和轴套的中心，那么轴和轴套的相

对运动示意图如图 2 所示。

在总体坐标系中，轴和轴套中心的偏心量可表

示为：

e= r Q
j - r Q

i （6）
式中  r Q

j 和 r Q
i 分别为轴和轴套在总体坐标系中的

位姿向量。

那么，轴和轴套之间的相对运动关系可由撞入

深度 δ = | e |- c 表示：当 δ < 0 时，表示自由运行模

图 2 轴和轴套的相对运动示意图

Fig. 2 Schematic diagram of journal and bearing relative 
motion

图 1 多维隔振系统示意图及细节图

Fig. 1 Schematic diagram and the details of the 
multi-dimensional vibration isolation system
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式；当 δ = 0 时，表示碰撞或者分离的临界状态；当

δ > 0 时，表示碰撞模式。

当多维隔振系统动平台处于某一特定位姿

[ xp  yp  zp  θ ] T
时，CPi和COi 分别表示点 C i 在动坐标系

和定坐标系中的坐标，二者具有如下关系：

COi = T xCPi （7）
式中  T x 为绕 x 轴的变换矩阵，具体形式为：

T x =

é
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ê

ê
êê
ê
ê

ê

ê ù

û

ú

ú

ú
úú
ú

ú

ú1 0 0 xp

0 cos θ -sin θ yp

0 sin θ cos θ zp

1 0 0 1

（8）

那么不考虑关节间隙，点 B i 和点 C i 之间的距离

可表示为：

a2 = (BOi - COi) 2
（9）

于是可得到该并联机构的运动学逆解：
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l1 = - D 1 + D 2 - d 3 sin θ + zp

l2 = - D 1 + D 4 + d 3 sin θ + zp

l3 = - D 3 + D 4 + d 3 sin θ + zp

l4 = - D 3 + D 2 - d 3 sin θ + zp

（10）

式中  D 1 = a2 - ( d2 - d 4 - xp )2， D 2=-(-d 1+

d 3 cos θ-yp )2，D 3=a2-(-d 2+d 4-xp )2，D 4=-( d 1-
d 3 cos θ - yp )2。

对于上述多维隔振系统，点 C i 通过转动副  （虎

克副） 与动平台连接，则根据图 2，在发生碰撞时，点

C i 的位姿向量可表示为：

ì
í
î

r C
i = r O

i + T x pQ
i + RBn

r C
j = r O

j + T x pQ
j + R Jn

（11）

式中  n = e/ | e |表示偏心量的单位向量，为碰撞的

法向。

式（11）两端对时间求导，得到碰撞时的速度向量：

ì
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ṙ C
i = ṙ O

i + T x ṗQ
i + RB ṅ

ṙ C
j = ṙ O

j + T x ṗQ
j + R J ṅ

（12）

那么法向和切向的速度向量可分别表示为：

vC
n = (vC

r ) T
n， vC

t = (vC
r ) T

t （13）
式中  vC

r = ṙ C
j - ṙ C

i ，t 为碰撞的切向，是单位向量。

对于另一连接点 B i，位姿向量（r B
i ，r B

j ）， 速度向

量（ṙ B
i ，ṙ B

j ）与式（11）和（12）具有类似的表达形式。那

么考虑关节间隙时，点 B i 和点 C i 之间的实际距离为：

a͂ = ( )r C
j - r B

j

2
+ z2

p （14）
根据并联机构的输入、输出关系，计算得到存在

关节间隙的机构 Jacobian 逆矩阵：
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（15）

式中  D͂ 1 = a͂2 - (d2 - d 4 - xp) 2
，D͂ 3 = a͂2 - ( - d 2 +

d 4 - xp) 2
。

1. 3　存在关节间隙的多维隔振系统动力学

当轴和轴套在无润滑的情况下发生碰撞时，产

生的碰撞力将传递到机械系统［22］。碰撞力 F c 可表

示为撞入深度的分段函数［23］：

ì
í
î

F c = 0， δ ≤ 0
F c = FN + FT， δ > 0 （16）

式 中  FN 和 FT 分 别 表 示 法 向 力 向 量 和 切 向 力

向量。

法向力的幅值可由 Lankarani‑Nikravesh（L‑N）

模型表述［24‑25］：

FN = K c δn
é

ë

ê
êê
ê
ê
ê1 +

3 ( )1 - e2
r

4
δ̇

δ̇ ( )-

ù

û

ú
úú
ú

（17）

式中  δ̇ 为相对撞入速度；δ̇ ( )- 为初始碰撞速度；e r 为

恢复系数；对于大多数金属材料碰撞，指数 n 取 1.5；
K c 为碰撞刚度，依赖于材料和碰撞体的几何参数，

具体可表示为：

K c = 4
3 ( )hB + h J

( RB R J

RB - R J )
1
2

（18）

其中，系数 h J，hB 的具体形式分别为：

h J = 1 - ν2
J

E J
，hB = 1 - ν2

B

EB
（19）

式中  ν J，νB 和 E J，EB 分别表示轴和轴套的泊松比和

杨氏模量。

切向力的幅值可由修正的 Coulomb 摩擦力模型
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表示［26‑27］：

FT = -c f cd FN sgn (v t) （20）
式中  c f 为摩擦系数；cd 为修正系数，可表示为：

cd =

ì

í

î

ï
ïï
ï
ï
ï

ï
ïï
ï
ï
ï

0，  || v t < v0

|| v t - v0

v1 - v0
，  v0 ≤ || v t ≤ v1

1，  || v t > v1

（21）

式中  v0 和 v1 为切向速度的边界值。

由于并联机构的耦合特性，在建立并求解隔振

系统动力学方程时应作如下简化：（1）动平台在平衡

位置附近做微幅振动；（2）忽略各连杆的质量，仅考

虑动平台的质量。那么存在关节间隙的多维隔振系

统动力学模型可由 Lagrange 方程得到：

d
dt ( ∂TE

∂Ẋ )- ∂TE

∂X + ∂U E

∂X + ∂DE

∂Ẋ
= Γ （22）

式中  TE = 1
2 Ẋ

TMẊ为系统动能，U E = 1
2 X

TKX

为系统弹性势能，DE = 1
2 Ẋ

TCX为系统阻尼耗散

能；X = [ xp  yp  zp  θ ] T
为广义坐标；Γ 为含有碰撞

力的广义力向量。M = diag (mp，mp，mp，Ix)为系统

的惯量矩阵，其中 mp 和 Ix 分别为动平台的质量和

绕 x 轴 的 转 动 惯 量 ；K= J-T diag (k) J-1 和 C=
J-T diag (ce) J-1 分别为隔振系统的刚度矩阵和阻尼

矩阵，其中 k 和 ce 分别为弹簧刚度和黏滞阻尼系数；

J-T（Jacobian逆矩阵 J-1 的转置） 为 Jacobian力矩阵。

考虑关节间隙的多维隔振系统动力学方程可由

式（22）整理得到：

MẌ+ KX+ CẊ= Γ （23）

2　含关节间隙的多维隔振系统仿真

存在关节间隙的多维隔振系统仿真分析中所用

到的主要参数和数值如表 2 所示。

2. 1　存在关节间隙的多维隔振系统时域响应

在此定义 Z= [ X   Ẋ ] T
为多维隔振系统的状态

变量，式  （23） 可改写为状态空间形式：

Ż= AZ+ B aF c + Bẍ 1 （24）
式中  A，Ba和 B分别为系统矩阵、碰撞力传递矩阵

和输入矩阵，分别表示为：

A= é
ë
êêêê

ù
û
úúúú0 I

-M-1K -M-1C
， B a = é

ë
êêêê

ù
û
úúúú0

M-1 J-T ，

B= é
ë
êêêê ù

û
úúúú0

J-T （25）

为研究关节间隙变化对时域隔振性能的影响规

律，避免未知频率成分对时域隔振性能的影响，选取

具有确定频率成分的谐波激励作为复合外界振动激

励，加速度方程为 ẍ1 = 5sin (4πt )+ 3cos (1.5πt )， 作
用方向沿 x，y，z 轴和绕 x 轴。式（24）可由 Runge ‑
Kuta 方法求解，存在关节间隙的多维隔振系统在复

合谐波激励下的时间历程如图 3 所示。

图 3 为存在关节间隙时动平台在复合谐波激励

下各方向的时域速度输出。为清晰地表示速度输出

特性，谐波激励图像未添加到图 3 中。由图 3 可得，

存在关节间隙时的输出速度变化趋势与无关节间隙

时的输出速度变化趋势基本一致。随着关节间隙逐

渐增大，动平台的速度输出幅值同步增大。该现象

表明，多维隔振系统的隔振能力随着关节间隙的增

大而逐渐恶化。由碰撞产生的法向力和切向力传递

到多维隔振系统，此时，附加的碰撞力会抵消一部分

阻尼力，这是导致隔振性能退化的重要原因。在各

速度峰值处，此时轴和轴套的动能也处于极大值，将

产生较大的法向和切向碰撞力，导致在速度峰值处

产生明显的波动现象。由于轴和轴套之间的随机运

动，碰撞位置和碰撞力具有显著的不确定性。

为量化不同关节间隙大小对隔振性能的影响程

度，选取动平台输出速度的均方根（RMS）值作为评

价指标。

表 3 为存在关节间隙时动平台在不同方向的输

表 2 多维隔振系统的主要参数和数值［28］

Tab. 2 Parameters and values of the multi-dimentional 
isolation system［28］

参数

动平台质量 mp/kg
绕 x 轴转动惯量 Ix/(kg ⋅ m2)

定平台边长 d1/m
定平台边长 d2/m
动平台边长 d3/m
动平台边长 d4/m

无关节间隙连杆长 a/m
弹簧刚度 k/(N ⋅ m-1)

黏滞阻尼系数 ce/(N ⋅ s ⋅ m-1)
轴的杨氏模量 E J/GPa

轴套的杨氏模量 EB/GPa
轴的泊松比 νJ

轴套的泊松比 νB

下截止频率 n0/m-1

参考空间频率 n1/m-1

路面不平度系数 Gx/m3

车速 ve/(m ⋅ s-1)

取值

15.8
4.23 × 10-2

0.4
0.4
0.3
0.3
0.1

1.47 × 104

12
210
200
0.3
0.1

0.021
0.11

64 × 10-6

16.7
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出速度均方根值。由于并联机构的耦合特性，在某

一方向激励，在所有方向均会产生输出，但其余方向

的输出幅值均显著小于激励方向的输出幅值。因

此，在评价多维振动响应时，可忽略由于耦合效应引

起的其余方向的输出值。对振动加速度激励进行积分

计算，得到速度均方根值为 0.543 m/s或 0.543 rad/s。
与振动激励速度均方根值相比，考虑和未考虑关节

间隙的多维隔振系统在各方向上均能够实现多维振

动的有效减弱。在不同关节间隙数值影响下，经过

计算，沿 x，y，z轴线方向和绕 x 轴方向的速度均方根

值 最 大 变 化 率 分 别 为 80%，31.4%，48.2% 和

53.3%，该变化率可表示隔振能力随关节间隙变化

的灵敏度。上述结果表明，隔振性能随关节间隙的

变化沿 x 轴方向最敏感，沿 y 轴方向最稳定。

2. 2　存在关节间隙的多维隔振系统频域响应

假设多维隔振系统固定于车辆中，定平台承受

由路面不平度产生的随机激励［29］：

ẋ2( t )= -2πn0 v e x2( t )+ 2πn1 w Gx v e （26）
式中  x2( t )为路面随机激励幅值；Gx 为路面不平度

系数；v e 为车辆行驶速度；n0 和 n1 分别为下截止频率

和参考空间频率；w 为均值为零的高斯白噪声。参

数的具体取值如表 2 所示。

定义矩阵 T= [ 04 × 4    I4 × 4 ]，对式（24）取 Fourier
变换，那么存在关节间隙的多维隔振系统动平台频

域位移输出可表示为：

X (ω)= 1
jω T

é
ë( jωI- A)-1

B aF c + ( jωI-

A)-1
Bx 2(ω) ùû （27）

如果不考虑关节碰撞力，即忽略关节间隙的影

响，那么式  （27） 将变为理想的被动隔振系统动平台

频域位移输出形式：

X p(ω)= 1
jω T ( jωI- A)-1

Bx 2(ω) （28）

式中  x 2(ω)为随机路面激励的频域形式。

图 4 为存在不同关节间隙时动平台的频域位移

输出特性。为研究关节间隙对隔振能力的频域影响

规律，同时给出无关节间隙的理想被动隔振系统频

域输出曲线。结合表 2 中的数据，计算得到多维隔

振系统的四阶固有频率分别为 f1=3.82 Hz， f2=
9.53 Hz， f3=16.98 Hz， f4=62.12 Hz。图 4 中，当黏

表 3 存在关节间隙时各方向的输出速度均方根值

Tab. 3 RMS values of output velocity in all directions 
with joint clearance

关节间

隙/mm
c = 0

c = 0.2
c = 0.4
c = 0.6

沿 x 轴/
(m·s-1)

3 × 10-3

4 × 10-3

6 × 10-3

1.5 × 10-2

沿 y轴/
(m·s-1)

3.5 × 10-2

4 × 10-2

4.5 × 10-2

5.1 × 10-2

沿 z轴/
(m·s-1)

1.4 × 10-2

1.6 × 10-2

2.3 × 10-2

2.7 × 10-2

绕 x 轴/
(rad·s-1)
7 × 10-3

8 × 10-3

1.1 × 10-2

1.5 × 10-2

图 3 不同关节间隙动平台时域输出速度

Fig. 3 Output velocity of moving platform with different 
values of joint clearance in time domain
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滞阻尼系数为零时，多维隔振系统的四阶共振峰被

完全激发，其横坐标值恰好与四阶固有频率对应，表

明了理论计算的正确性。在理想的被动隔振模式

下，系统的四阶共振峰均被显著抑制。随着关节间

隙增大，对第一阶共振峰的抑制能力逐渐变弱，同

时，所有方向的第一阶共振峰  （除沿 z 向） 均有向低

频区域移动的现象，其余三阶共振峰变化不明显。

由于机构关节间隙的存在，Jacobian 矩阵和关节碰

撞力实时改变，致使第一阶共振峰对关节间隙变化

较为敏感。关节间隙逐步增大对多维隔振系统隔振

能力的影响规律，与增加隔振系统等效惯量或降低

隔振系统等效刚度的规律大体一致。

3　结  论

本文建立了存在关节间隙的多维隔振系统运动

学和动力学模型，由关节间隙引起的法向和切向碰

撞力通过 Jacobian 力矩阵作用于多维隔振系统，分

别在时域和频域内研究存在关节间隙的多维隔振系

统隔振能力的变化规律，可得到如下结论：

（1） 基于 4‑PUU 并联机构的多维隔振系统，在

考虑和未考虑关节间隙影响时，均能够实现对多维

振动的有效衰减。当存在关节间隙且关节间隙逐步

增大时：隔振能力沿 x 轴变化最为敏感，沿 y 轴最稳

定；第一阶共振峰对关节间隙变化最敏感，逐步向低

频区域移动。

（2） 在速度峰值处，由于系统动能为极大值，导

致关节碰撞力也为极大值，在速度峰值处具有明显

的波动现象。由关节间隙导致的关节碰撞力通过时

变 Jacobian 力矩阵添加到多维隔振系统中，抵消了

部分阻尼力，这是导致存在关节间隙的多维隔振系

统隔振能力退化的重要因素。

（3） 本文提出的考虑关节间隙的多维隔振系统

建模和分析方法更加贴合实际情况，不仅适用于车

载精密仪器减振，也可以推广到舰船设备、空天设备

减振等其他多维振动抑制领域，为多维隔振系统的

研究和应用提供了参考。
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Vibration characteristics analysis of multi-dimensional vibration isolation 
system with joint clearance

GAO Xiang1， SHI Feng2， NIU Jun-chuan3， DONG Rui-chun1

（1.School of Mechanical Engineering， Shandong University of Technology， Zibo 255000， China； 
2.CHINALCO Wancheng Shandong Construction Co.， Ltd.， Zibo 255000， China； 
3.School of Mechanical Engineering， Shandong University， Jinan 250061， China）

Abstract: Aiming at reducing multi-dimensional vibration experienced by vehicle-mounted precise instrument， a multi-dimensional 
passive vibration isolator is built based on parallel mechanism with joint clearance. The 4-PUU parallel mechanism with axes 45° 
offset value， which exhibits three translations and one rotation characteristics is synthesized by GF set type synthesis theory. The 
springs and viscous dampers are added on the active joints， meanwhile the kinematics and dynamics of the multi-dimensional vibra‑
tion isolator are established. The vibration isolation capability with different values of joint clearance under harmonic and road ran‑
dom excitations is addressed. The results demonstrate that the proposed multi-dimensional isolator with joint clearance can inhibit 
multi-dimensional vibration in time and frequency domain significantly. As the value of joint clearance increasing， the vibration iso‑
lation capability degenerates， especially in x direction. Meanwhile， the first order resonance peak is sensitive to joint clearance， 
which shifts to low frequency range.  

Key words: multi-dimensional vibration isolation system；parallel mechanism；joint clearance；vibration isolation performance
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