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摘要: 对一种由欧拉屈曲梁负刚度调节器与双层线性隔振系统并联构成的双层高静低动刚度隔振系统进行了试验研究。描述

了高静低动刚度的力学原理，对欧拉屈曲梁负刚度调节器样机进行了压缩试验，验证了其负刚度机理。根据负刚度调节器并

联形式的不同，设计了约束型和无约束型两类隔振系统，求解系统的消极隔振模型动力学方程，分析了两类隔振系统在不同

上、下层刚度组合下的隔振性能。搭建两种高静低动刚度的隔振试验系统，通过扫频和定频试验验证了其隔振性能，并对结果

偏差进行了分析。
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Abstract: A two‑stage high‑static‑low‑dynamic stiffness vibration isolation system composed of Euler buckling beam negative stiff‑
ness regulator and two‑stage linear vibration isolation system in parallel is tested and studied. The mechanical principle of 
high‑static‑low‑dynamic stiffness is described， and the compression test of the Euler buckling beam negative stiffness regulator pro‑
totype is carried out to verify its negative stiffness mechanism. According to the different parallel forms of the negative stiffness reg‑
ulators， two vibration isolation systems， constrained and unconstrained， are proposed. The dynamic equations of the negative vi‑
bration isolation model of the system are solved， and vibration isolation performance of the two types of vibration isolation systems 
with the different upper and lower stiffness are analyzed in combination. Two vibration isolation test systems of high-static-

low‑dynamic stiffness vibration isolation systems are built， and their vibration isolation performance is verified by sweep frequency 
and fixed frequency tests， and the reasons for the deviation of the results are analyzed.

Keywords: two‑stage vibration isolation；Euler buckling beam；high‑static‑low‑dynamic stiffness；vibration isolation test；
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在被动隔振技术领域，传统的单层两参数线性隔

振系统能够有效抑制大于系统固有频率 2 倍频段的

振动干扰，对应的振动衰减速率约为− 20 dB/dec［1］。

在工程中，通常被隔振对象的质量是一定的，因而此

类隔振系统的性能需要通过牺牲静承载能力来获得

提升。针对这一矛盾点，具有高静低动刚度特性的

非线性隔振系统被提出，其原理是在线性隔振系统

中引入负刚度弹性元件，从而使系统获得较低的动

刚度甚至准零刚度［2‑3］，从而降低系统的固有频率，

同时保持较小的静态变形。近年来国内外学者对高

静低动刚度隔振系统进行了一系列的研究。MO‑
LYNEUX［4］、CARRELLA 等［5］、文献［6‑8］以三弹簧

准零刚度模型为研究对象，求解、优化该模型，并总

结了模型周期、混沌等复杂的动力学现象。基于磁

性弹簧，LI 等［9］提出了一种由磁性弹簧和橡胶记忆

膜组成的负刚度磁悬浮隔振系统。ZHENG 等［10］利
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用由两个同轴环形磁铁排斥性排列组成的扭转磁簧

产生负扭转刚度来抵消橡胶弹簧的正刚度。上述这

些研究大多集中于电流变或磁流变在半主动或主动

液阻悬置中的应用［11‑13］。张威等［14］将两端刚性固定

的余弦梁负刚度元件与垂向正刚度线性弹簧并联构

成双稳态余弦梁非线性隔振系统，通过改变余弦梁

的高厚比来改变系统的刚度以实现低频隔振。

针对单层被动隔振系统振动衰减速率的局限

性，为寻求更快的高频衰减速率，出现了双层隔

振［15］，近年来国内外学者也开始关注双层准零刚度

的隔振系统。GATTI 等［16］研究了一种由三弹簧准

零刚度隔振系统和线性隔振系统串联组成的二自由

度系统。LU 等［17‑18］在双层线性隔振系统中引入非

线性刚度来提高其隔振性能，并利用双稳定复合材

料层合板和弹簧板搭建了紧凑型的双层高静低动刚

度隔振系统试验样机，测试了其隔振性能。LI 等［19］

研究了基于双层准零刚度结构的浮筏隔振系统的力

传递率。综上所述，目前对于高静低动双层隔振系

统的研究，主要还是集中在高静低动刚度结构的设

计、动力学建模和分析，以及基础的性能验证试验。

作者在前期研究中提出了基于欧拉屈曲梁负刚

度调节器的一类双层高静低动刚度隔振系统，获得

了这类系统的动力学特性及适用范围理论研究结

果［20］。在此基础上进一步开展试验研究，本文将欧

拉屈曲梁负刚度调节器引入线性弹簧双层隔振系统

中，采用不同的并联形式，设计并制备了两类非线性

隔振系统样机，通过隔振试验验证了理论分析结果

和隔振性能，并对结果偏差进行了分析。

1　高静低动刚度隔振系统样机制备

1. 1　高静低动刚度原理

根据前期的研究［20］，在单层线性隔振系统中并

联欧拉屈曲梁负刚度调节器可以构建高静低动刚度

隔振系统。如图 1 所示，负刚度调节器由关于被隔

振质量对称铰支布置的两组欧拉屈曲梁（每组两片）

构成，假设受压的欧拉梁仅在水平方向上产生变形，

当对被隔振质量施加垂向力 F 使系统产生垂向（x

方向）运动时，变形后的欧拉梁所提供的垂向回复力

可以近似为：

F n = - P e k1

L
x + P e k3 ( x

L ) 3

（1）

式中，L 为欧拉梁未变形时的长度；Pe=EI（π/L）2为

两端铰支，且初始挠度 w0为零时的欧拉梁所对应的

临界失稳载荷，EI 为欧拉梁的弯曲刚度；k1和 k3为与

初始倾角 θ 和初始挠度 w0相关的系数，具体表达式

详见参考文献［21］。

选取不锈钢弹簧片作为欧拉梁的制备材料，将

欧 拉 梁 的 参 数 L=0.054 m， 截 面 宽 度 b=8×
10−3 m， 截面高度 h=3×10−4 m， E=206 GPa， I=
bh3/12=1.8×10−14 m4， w0=1×10−3 m， θ=25°代入

式（1），得到负刚度调节器的力‑位移曲线和刚度‑位
移曲线，如图 2 和 3 所示。可以看出，欧拉梁从初始

稳定位置运动到关于水平位置对称的另一稳定位置

的过程中，会出现负刚度位移区间。

利用这样的负刚度调节器与线性弹簧并联后，

可以得到如图 4 所示的单层高静低动刚度隔振

系统。

图 2 负刚度调节器力‑位移曲线

Fig. 2 Force‑displacement curve of negative stiffness 
regulator

图 3 负刚度调节器刚度‑位移曲线

Fig. 3 Negative stiffness regulator stiffness‑displacement 
curve

图 1 负刚度调节器结构简图

Fig. 1 Diagram of negative stiffness regulator structure
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假设线性弹簧的刚度为 kv1，那么整个系统的回

复力表达式可写为：

F n = (kv1 - P e k1

L ) x + P e k3 ( x
L ) 3

（2）

式中，关于位移 x 的一次项系数为系统的线性刚度，

三次项系数表示系统的非线性刚度。当系统的线性

刚度为零时，会出现一种特殊的高静低动刚度状态

——准零刚度。

1. 2　负刚度调节器静力试验

为验证负刚度调节器的刚度特性理论分析结

果，采用拉压试验机对负刚度调节器样机进行压缩

测试，过程采用位移控制。如图 5 所示为制备的负

刚度调节器，将弹簧片两端固定在转轴上，利用滚珠

轴承来实现铰支边界条件，弹簧片采用的材料参数

与 1.1 节中欧拉梁的材料参数一致。当调节器上平

台受压移动时，弹簧片逐渐发生屈曲，当移动至水平

位置时，系统发生跳变现象，上平台迅速脱离加载工

况，移动至关于水平位置对称的另一稳定点。

图 6 为欧拉梁负刚度调节器的理论力‑位移曲

线和试验结果对比，可以看出，随着压缩位移增大，

欧拉梁负刚度调节器先表现为正刚度，力随位移增

大而增大；当压缩到一定量时（约 2 mm）施加的力反

而逐渐变小（方向不变），此时系统表现出负刚度；直

到到达水平位置，外力大小变为零，系统的负刚度达

到极值。可以看出理论曲线和试验曲线吻合较好，

负刚度极值约为−1.1 N/mm。

2　双层隔振系统理论模型

2. 1　动力学方程

将欧拉屈曲梁负刚度调节器引入双层线性隔振

系统中，能够构造出双层高静低动刚度隔振系统，根

据负刚度调节器并联形式的不同，可以衍生出两种

构型：约束型和无约束型［22］。前者模型如图 7（a）所

示，负刚度调节器并联于双层线性隔振系统的上层

和下层质量与基础之间；后者模型如图 7（b）所示，

上层的负刚度调节器并联于上层和下层质量之间。

图中 m1、m2为上、下层质量；kv1、kv2为线性刚度；c1、c2

为黏性阻尼系数。

针对消极隔振的情况，对隔振系统引入幅值为

u0 的基础正弦激励 u（t）=u0sin（ωt），推导得到两种

构型的无量纲化动力学方程如下式所示：

ẍ͂1 + 2ζ1 ( )ẋ͂ 1 - δ̇ + κ11 x͂ 1 + κ31 ( )x͂ 1
3 -

         δ = 2ζ1 u̇͂ + u͂ （3a）

μδ̈ - 2ζ1 ( )ẋ͂ 1 - δ̇ + 2μζ2 δ̇ + κ12 δ -

          ( )x͂ 1 - δ + κ32 δ 3 = -μü͂ - 2ζ1 u̇͂ - u͂ （3b）

δ̈1 + δ̈2 + ü͂ + 2ζ1 δ̇1 + κ11 δ1 + κ31 δ 3
1 = 0 （4a）

图 5 欧拉梁负刚度调节器受压状态图

Fig. 5 Compression state diagram of Euler beam negative 
stiffness regulator

图 6 负刚度调节器力‑位移曲线

Fig. 6 Force‑displacement curve of negative stiffness 
regulator

图 7 双层高静低动刚度隔振模型示意图

Fig. 7 Schematic diagram of two‑stage high-static-low-

dynamic stiffness vibration isolation model

图 4 单层高静低动刚度隔振模型简图

Fig. 4 Schematic diagram of a single‑layer high-static- 
low‑dynamic stiffness vibration isolation model
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μ ( )δ̈2 + ü͂ - 2ζ1 δ̇1 + 2μζ2 δ̇2 - ( )κ11 δ1 + κ31 δ 3
1 +

      κ12 δ2 + κ32 δ 3
2 = 0 （4b）

式中，μ = m 2 m 1；x͂1 = x1 L；x͂2 = x2 L；δ1 = x1 - x2；

δ2 = x͂2 - u͂；δ = x͂2 - u͂；u͂ = u L；ζ1、ζ2 分别代表上、

下层的阻尼比；κ11 和 κ12 分别代表上、下层的线性刚

度项，由线性弹簧和欧拉梁在垂直方向的线性部分

组成；κ31和 κ32分别代表上、下层的非线性刚度项，具

体表达式见文献［22］。系数 κ11 和 κ12 的取值决定了

双层高静低动隔振系统的刚度特性，对系统隔振性

能具有较大影响，通过选取不同的参数对系统进行

动力学仿真研究。

2. 2　仿真分析

定义系统的位移传递率 Tr 为上层质量无量纲

位移响应幅值与激励幅值之比：X1/U，其中 X1 和 U
分别对应无量纲变量 x͂1 和 u͂ 的幅值。系统阻尼比

ζ1、ζ2 均取 0.015，利用谐波平衡法求解式（3）和（4），

得到边界值情况下的刚度线性项系数为 κ11=1，
κ12=1；κ11=0.5，κ12=1 和 κ11=1，κ12=0 三种情况［20］，

对应的系统位移传递率如图 8 所示。

可以看出，对于约束型模型，在下层引入非线性

刚度能够获取较好的隔振效果。与上、下层刚度同

为线性的情况（图中蓝虚线）相比，上层引入非线性

刚度，下层维持线性刚度（图中红虚线），没有明显拓

宽隔振频带，且第二个峰值无变化；保持上层线性，

下层准零刚度的情况（图中绿实线），两个共振峰均

明显向低频移动，系统非线性增强，隔振频带大幅度

拓宽。对于无约束型模型，与上、下层同为刚度线性

（图中红虚线）的情况相比，上层准零刚度，下层刚度

线性（图中蓝虚线）这种情况下，第一个共振峰没有

移动，第二个共振峰向低频移动，幅值均明显减小；

上层刚度线性、下层准零刚度（图中绿实线）的情况

下，第一个共振峰向低频移动，非线性增强，第二个

共振峰略向低频移动，幅值明显减小；上、下层同为

准零刚度（图中黑虚线）的情况下，两个共振峰几乎

消失，近似全频段隔振，隔振效果最好。

3　试验研究

3. 1　试验方法

根据 2.2 节分析结果，参照约束型和无约束型

双层高静低动隔振系统中隔振效果最好的两种刚度

搭配形式制备了两套试验样机，并对样机进行隔振

试验。试验原理如图 9 所示，整套试验系统大致分

为三个部分：振动台、隔振系统和信号采集、处理设

备。激振装置的输入信号由 LMS 测试设备自带的

信号源产生，驱动振动台进行扫频或定频振动，振动

的幅值可以通过振动传感器的反馈信号进行控制。

信号采集、处理设备采集的信号分为两路，分别采集

振动台面的加速度值和质量块上的加速度值。对于

隔振系统而言，这两路信号分别为加速度的输入和

经过隔振系统后的加速度输出。

扫频隔振试验的现场如图 10 所示，采用 2 点平

均控制法，在振动台上设置 2 个控制传感器，另外 2
个加速度传感器用于采集台面输入的加速度信号，1
个置于上层质量，采集输出的加速度信号。隔振系

图 8 消极隔振模型不同刚度组合下的位移传递率

Fig. 8 Displacement transmissibility of passive vibration 
isolation model with different stiffness combinations
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统的参数如表 1 所示，试验工况如表 2 所示。作为对

照，还将进行无约束型系统上、下层结构均为线性时

的隔振试验，具体实施方式为拆除上、下层的负刚度

调节器。

3. 2　结果对比与分析

对于简谐信号，加速度和位移之间为 ω2倍关系，

加速度响应幅值和加速度输入的比值与位移响应和

位移输入的比值一致，因此可以将试验的加速度传

递率和位移传递率进行比较。两种构型的双层高静

低动隔振系统试验结果和理论对比如图 11所示。其

中图 11（a）给出了约束型系统的对比结果。可以看

出，试验曲线与理论仿真曲线基本趋势一致，验证了

理论模型的正确性。然而从结果来看，系统的非线

性现象不明显，造成这种现象的原因是用于构建下

层准零刚度的线性弹簧刚度过大，导致下层结构刚

度不匹配，接近线性系统，而理论模型可以实现理想

的准零刚度。此外，制造和安装误差也会使系统的

刚度特性不满足水平位置的对称条件，导致系统真

实平衡位置偏离刚度极小值位置。另一方面，对于

约束型系统，由于双层高静低动刚度隔振系统具有

非线性，其响应通常包含多阶谐波成分，在对定频试

验的响应信号进行处理时只保留占比最大的一阶谐

波。比较高频段的加速度传递率，试验传递率的衰

减速度小于理论结果。经分析由于试验系统采用轴

承导轨机构使隔振器沿特定方向运动，弹簧安装误

差导致滑动部件在运动过程中产生侧向力，从而引

起摩擦，使系统产生摩擦阻尼增大的现象。图 11（b）
是无约束型系统的理论加速度传递率与实测加速度

传递率曲线的对比。受振动台工作频段限制，试验

起始频率为 2 Hz，在 2~5 Hz 频段内，理论和试验值

基本一致，5 Hz 以上的系统隔振效果试验值基本维

表 1 双层高静低动刚度隔振系统参数

Tab. 1 Parameters of two‑stage high‑static‑low‑dynamic 
stiffness vibration isolation system

隔振模型

约束型(上层线性、下

层准零刚度)
无约束型(上、下层同

为准零刚度)

系统参数

m1=4.05 kg, m2=0.93 kg, 
kv1=kv2=4.15×103 N/m

m1=3.90 kg, m2=0.90 kg,
 kv1=kv2=1.68×103 N/m

表 2 隔振试验工况

Tab. 2 Vibration isolation test conditions

隔振模型

约束型

(上层线性、下

层准零刚度)
无约束型(上、

下层同为准零

刚度)
无约束型

(上、下层同为

线性刚度)

扫频频率

2~23 Hz
(2 oct/min)

2~15 Hz
(2 oct/min)

2~15 Hz
(2 oct/min)

定频频率

—

2~8 Hz (间隔 0.5 Hz)
9~15 Hz (间隔 1 Hz)

2~8 Hz (间隔 0.5 Hz)
9~15 Hz (间隔 1 Hz)

幅值

0.02g

0.02g

0.02g

图 10 双层高静低动刚度隔振系统试验现场图

Fig. 10 Experimental site diagram of two‑stage high-static-

low-dynamic stiffness vibration isolation system

图 9 双层高静低动刚度隔振系统试验原理图

Fig. 9 Experimental schematic diagram of two‑stage high-

static-low-dynamic stiffness vibration isolation system
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持在-15~ -20 dB 之间，与理论结果存在一定差

别。考虑试验系统受到结构装配误差及摩擦阻尼等

因素的影响，隔振效果与理论结果相比会有所减弱。

从图 12 给出的结果可知，定频试验和扫频试验

的结果一致，针对不同的激励形式，隔振系统具有较

好的一致性和稳定性；对比上、下层均为线性的刚度

组合形式，上、下层均为准零刚度的系统将隔振频带

明显拓宽，基本实现全频段隔振（起始频率小于

2 Hz）；相比线性隔振系统，在传递率峰值位置，文中

采用的双层准零刚度隔振系统加速度传递率下降

35 dB 以上，效果明显优于线性隔振系统；在较高的

频率范围内，双层准零刚度隔振系统的传递率较为

平缓，反映综合隔振性能优于纯线性隔振系统。

4　结  论

本文对一种由欧拉屈曲梁负刚度调节器与双层

线性隔振系统并联构成的双层高静低动刚度隔振系

统进行试验研究。对高静低动刚度的力学原理进行

了描述，制备了欧拉屈曲梁负刚度调节器样机，对其

进行了压缩试验，对比了理论和测试的结果。根据

负刚度调节器的并联形式的不同，提出了约束型和

无约束型两种隔振系统，求解了系统的消极隔振模

型动力学方程，分析了两类隔振系统在不同上、下层

刚度组合下的隔振性能。最后，搭建了两种高静低

动刚度隔振系统的隔振试验系统，通过扫频和定频

试验验证了其隔振性能，并对结果偏差进行了分析。

总结全文可以得到以下结论：

（1）经静力学试验验证，基于欧拉屈曲梁的负刚

度调节器在从一个稳定位置变形到关于水平位置对

称的另一个稳定位置的过程中，能够在水平位置附

近表现出负刚度特性。

（2）经仿真分析可知，对于约束型系统，上层线

性，下层准零刚度时，系统的隔振性能最优；对于无

约束型系统，上、下层同为准零刚度时，系统的隔振

性能最优，在一定条件下能实现全频段隔振。

（3）理论分析所得加速度传递率与隔振试验结

果吻合度较高，验证了理论模型的正确性。对于无

约束型系统，在上、下层均接近准零刚度的状态下，

起始隔振频率小于 2 Hz，相较上、下层均为线性的

情况综合隔振性能有大幅度改善。

（4）综合比较三种情况下的试验结果和理论分

析结果，对造成隔振性能下降的原因进行分析，可归

结于三点：①安装和制造误差，系统的真实平衡位置

偏离刚度极小值位置；②刚度匹配误差，样机中构建

下层准零刚度的线性弹簧刚度过大，接近线性系统；

③阻尼过大，线性弹簧安装误差导致摩擦增大。

欧拉屈曲梁双层高静低动刚度隔振系统试验研

究有效验证了理论结果的正确性，同时也对此类隔

振器的工程应用提供了有价值的试验依据和指导。
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