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全金属多向隔振装置的减振性能分析
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摘要:为满足海洋船舶装备在多向载荷和复杂环境中的减振降噪需求,结合球铰结构的灵活性和紧

凑性,设计了一种全金属柔性多向隔振装置.基于非线性动力学理论模型和有限元仿真模型,系统分析

了本构参数演化对动态响应的影响.通过正弦扫频试验,并结合阻抗与力传递率表征,对装置的隔振性

能进行了定量评估.试验采集的加速度频响验证了理论与仿真模型的准确性.结果表明,该装置具备

优异的隔振性能,力传递率最低可达０．０１,且理论、仿真与试验的结果高度一致.
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０　引言

航天、航海设备在运行中易受不同方向的扰

动和不平衡动载荷而激发各方向的强烈振动[１Ｇ３],
因此单向隔振器不能满足复杂服役工况下的隔振

需求.此外,某些场合中的隔振器不仅需有较好

的承载能力和优异的环境适应性,还需在多个方

向上承受大变形.因此,研制一款兼具多向隔振

能力、优异环境适应性、大变形承受能力的隔振器

已成为迫切需求.
普通橡胶在恶劣工况下存在力学性能不稳、

寿命短等缺陷[４].金属橡胶作为一种金属丝编织

的弹性多孔材料,兼具高弹性、大阻尼及优异的力

学性能,并能在高湿、高盐、交变载荷等恶劣环境

中保持稳定[５Ｇ８].外载作用下,金属丝通过摩擦、
滑移和变形消耗能量,实现高效阻尼隔振,因而金

属橡胶隔振器得到广泛应用[９Ｇ１４].金属丝在高负

荷下易产生应力集中,提高阻尼需降低密度,导致

隔振器刚度不足[１５Ｇ１６].因此,如何在保证多向隔

振和环境适应性的前提下提高金属橡胶隔振器的

承载能力成为亟待解决的关键问题.

SHYAM 等[１７]设计了一种基于 Stewart结

构的半主动隔振平台,并通过优化算法将其固有

频率降至２Hz以下.ABBAS等[１８]将各支腿作

为独立子系统建模并控制,以增强整体隔振效果.
顾营迎等[１９]研制的六自由度微振动地面模拟器

在７~４０Hz范围内输出加速度的相对误差小于

７％.谢溪凌等[２０]发现基于音圈作动器的StewＧ
art平台的主动隔振优于被动隔振,并具有优异的

多向隔振性能.
本文针对上述研究的局限性,将金属橡胶与

弹簧组合,借鉴Stewart机构的特点,设计了一款

全金属多向隔振装置.在保证承载能力、优异阻

尼耗能和环境适应性的同时,实现多向隔振.首
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先建立隔振装置的非线性动力学模型和有限元模

型,分析本构参数演化对其动态响应的影响.然

后搭建试验平台,并引入阻抗表征对隔振装置的

隔振性能进行分析.最后,对理论模型和有限元

模型进行验证,分析误差出现的原因.

１　隔振装置的结构设计

１．１　结构设计

为实现结构的多向隔振,采用与Stewart机

构类似的并联支腿结构,通过多个隔振支腿的协

同作用实现６个自由度的隔振.考虑隔振行程、
隔振元件(环形金属橡胶和矩形弹簧)的选取、工
况等对金属阻尼隔振装置进行结构设计.如图

１a所示,金属阻尼隔振装置主要由下平台、隔振

支腿和上平台组成.
隔振装置的核心元件为矩形弹簧支撑和环形

金属橡胶.为实现小尺寸隔振装置的大变形行程

和刚度稳定性,隔振支腿设计为斜置形式.下平

台与基座固连,并作为基平台随基座一同运动.
上平台作为动平台或承载平台.隔振支腿与上下

平台连接,内有对称、串联布置的金属橡胶与弹

簧.如图１b所示,隔振支腿主要由球铰、矩形弹

簧、环形金属橡胶、导向块和导向杆组成.

　　　(a)整体结构　　　　　　(b)隔振支腿

１．下平台　２．隔振支腿　３．上平台　４．球铰　５．矩形弹簧

６．导向杆　７．导向块　８．环形金属橡胶

图１　隔振装置

Fig．１　Vibrationisolationdevice

１．２　阻尼元件

环形金属橡胶由３１６L不锈钢丝经绕制螺旋

卷、毛坯缠绕和冷冲压成形制备而成[２１].金属橡

胶的制备工艺、丝径、密度等均可决定其力学性

能,相关参数如表１所示.
表１　金属橡胶参数

Tab．１　Metalrubberparameters
丝径/mm 螺旋卷直径/mm 密度/(g􀅰cm－３) 螺距/mm

０．１５ ３ ２．５ １．５

　　金属橡胶的冲压成形是关键的制备工艺,直
接影响金属橡胶的密度和力学性能.冲压成形的

下压力依据不同密度而有所变化,但通常大于

１５００kN.本文中的金属橡胶密度为２．５g/cm３,
冲压成形下压力２０００kN,保压时间约３０~６０s.
制备参数通过实际工艺优化确定,以确保金属橡

胶具备稳定的力学性能.

２　隔振装置理论模型

２．１　动力学模型建立

隔振装置承受主方向(Z 向)外部载荷时,其
振动模型可简化为单自由度系统.考虑金属橡胶

的迟滞特性,以及金属橡胶与球铰内部的摩擦,建
立隔振装置在受迫振动时的非线性迟滞动力学模

型,如图２所示.隔振系统的运动微分方程为

　mÿ(t)＋cy
􀅰(t)＋k１y(t)＋k３y３(t)＋z(t)＝F (１)

式中:m 为载荷;y(t)为载荷的相对位移;c、k１、k３ 分别为

隔振装置的阻尼、线性刚度和非线性刚度系数;z(t)为迟

滞力;F 为输入激励.

z(t)是一种具有记忆特性的非线性力,采用双折

线模型近似描述,其增量形式的本构关系可表

示为

dz(t)＝ks(１＋sgn(zs－|z(t)|))dy(t)/２ (２)

ks ＝zs/ys

式中:zs 为滑移时的记忆恢复力;ys 为固体接触表面发生

宏观滑移时弹性变形极限.

图２　 隔振装置迟滞振动系统力学模型

Fig．２　Mechanicalmodelofhystereticvibrationsystem

根据运动速度方向的不同,双折线迟滞模型

可分为正向激励与反向激励的两条特性曲线.引

入切比雪夫多项式对曲线进行近似分解,可获得

近似表达形式[２２]:
　　z(t)＝
a０

２α＋∑
N

n＝１
anαn＋１cos(narccos(２

y(t)－y(tm )
Δy －α)) (３)

α＝sgny
􀅰(t)

式中:tm 为到达相对位移峰值对应的时间;an 为多项式展

开系数,n＝０,１,２,􀆺,N;N 为展开项截断系数.

２．２　 增量谐波平衡法

在采用增量谐波平衡法求解式(１)前,需先

分离平衡方程中的线性项与非线性项FNL,则式

(１)可改写为

mÿ(t)＋cy
􀅰(t)＋k１y(t)＝F－FNL (４)

FNL ＝k３y３(t)＋z(t)

非线性动态响应及其对应的力矢量可通过有

限项傅里叶级数展开近似表示,为后续的频域建
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模与分析奠定基础.系统所受激励源为外力,需
将激励的频率分辨率 Δf 作为傅里叶展开的基

频.基于该设定,外部激励可转化为一个具有基波

与多个谐波分量的等效确定性激励.在此基础上,
引入基本频率Ω＝２πΔf,将稳态的非线性响应、非
线性力项以及激励统一表示为截断傅里叶级数:

y(t)＝A０ ＋∑
N－１

q＝１

(Aqsin(qΩt)＋Bqcos(qΩt))

FNL(t)＝C０ ＋∑
N－１

q＝１

(Cqsin(qΩt)＋Dqcos(qΩt))

F(t)＝ ∑
N－１

q＝１

(Cq,esin(qΩt)＋Dq,ecos(qΩt))

ü

þ

ý

ï
ï
ï

ï
ï
ï

(５)
式中:A０、Aq、Bq 为相对位移的傅里叶系数;C０、Cq、Dq

为非线性力的傅里叶系数;Cq,e、Dq,e 为输入激励的傅里

叶系数,其中下标e表示激励.

将式(６)代入式(４),则平衡方程可表示成傅里叶

级数形式:
k１－(qΩ)２m －qΩc

qΩc k１－(qΩ)２m
é

ë
êê

ù

û
úú

Aq

Bq

é

ë
êê

ù

û
úú ＝

Cq

Dq

é

ë
êê

ù

û
úú ＋

Cq,e

Dq,e

é

ë
êê

ù

û
úú

(６)

k１A０ ＝C０

利用交替频率时域(AFT)法计算非线性问

题时,先将激励等效转化为包含基波和多个谐波

分量的确定性激励,并引入谐波级数来描述该等

效激励的频谱特性. 使用快速傅里叶变换对

AFT进行调整,即先通过快速傅里叶逆变换将频

域信号y＝(A０,A１,B１,􀆺,Ap,Bp)转换为时域

信号y(t),得到k３y３ ＋z(t),再通过快速傅里叶

变换将所得的非线性项FNL(t)转换回频域,得到

BNL ＝(C０,C１,D１,􀆺,Cp,Dp). 上述操作建立

了y 和FNL 傅里叶系数的直接联系,使得非线性

问题得以解决.进一步,通过引入残差方程建立

响应傅里叶系数与FNL 傅里叶系数的联系:
H(y)＝ ‖Ay－B－BNL‖ ≤ε (７)

A ＝diag[K,
k１ －(qΩ)２M －qΩC

qΩC k１ －(qΩ)２M
é

ë
êê

ù

û
úú ](８)

式中:K为刚度矩阵;B为F的傅里叶系数;ε为残差系数;

‖􀅰‖ 表示欧拉距离.

通过式(７)建立了一个非线性优化模型,以最小

化系统频域平衡方程的残差,从而逼近实际的周

期解.

２．３　 模型分析

正弦扫频能有效表征双层隔振系统的传递率

和固有频率,从而确定隔振系统的隔振性能和隔

振宽带.基于式(１)构建的动力学模型,在５~
１０００Hz内对其施加正弦激振力,并采用扩展谐

波平衡法计算频响曲线.图３所示为动力学模型

不同本构参数演化下的动态响应,可以看出,线性

刚度主要决定共振峰位置,线性刚度增大时,峰值

向高频偏移且幅值略减;阻尼系数主要控制峰值

幅度和带宽,增强阻尼可显著抑制振幅并收窄带

宽;随着非线性刚度的增大,系统表现出硬化效

应,表现为频谱展宽、峰值轻微偏移、响应曲线斜

率变化.

(a)线性刚度

(b)阻尼系数

(c)非线性刚度

图３　 动力学模型不同本构参数演化下的频率响应

Fig．３　Frequencyresponseofdynamicmodelunder
evolutionofdifferentconstitutiveparameters

３　 隔振装置的有限元仿真分析

３．１　 前处理

金属橡胶作为典型的非线性迟滞材料,本构

关系较为复杂,刚度具有较强的非线性.金属橡

胶变形较小时表现为弹性体,随着变形的增大,金
属橡胶的黏性逐渐显现,弹性和黏性共同发生作

用.由于研究重点为隔振装置,而非金属橡胶,因
此参考现有的金属橡胶材料参数[２３],采用将超弹

性 MooneyＧRivlin 模 型 与 黏 弹 性 PronyShear
Relaxation模型相结合的复合本构关系进行建

模.超弹性模型用于描述材料的瞬时弹性响应,
􀅰５６４１􀅰
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其拟合系数C１＝０．２８、C１０ ＝０．２１,不可压缩系数

D１＝０．３５;黏弹性模型中,相对模量b１＝０．６,b２＝
０．４,松弛时间常数t１＝０．４,t２＝０．２.

为保证仿真精度,对各零部件网格尺寸进行

控制.细化金属橡胶、导向块、圆角区域、球铰与

球壳接触部分的网格,并保证隔振装置所有零部

件的网格尺寸均小于５mm,单元类型采用二阶

四面体(SOLID１８７). 为验证网格独立性,进行

网格收敛分析,确保计算结果与网格划分无相关

性.为降低计算难度,在仿真软件中采用虚拟弹

簧代替隔振支腿的倾斜弹簧.

３．２　 结果分析

保持激振力与扫频范围不变,开展弹簧刚度

变化对输入加速度频率响应、共振频率和动刚度

的敏感性分析,如图４、图５所示.随着弹簧刚度

的增大,隔振装置的共振频率和动刚度均逐渐增

大,且共振幅值在整体上随刚度增大而增大.参

考 GB/T１５１６８—２０１３的６．４．２节激励扫描法,隔
振装置的共振频率为

f ＝
１
２π

Kd

M
(９)

式中:f、Kd、M 分别表示隔振装置的固有频率、动刚度和

额定载荷.

由式(９)可知,负载质量不变的情况下,隔振装置

的共振频率与动刚度正相关.隔振装置动刚度主

要由弹簧决定,且隔振装置的动刚度与弹簧刚度

正相关,因而隔振装置的共振频率与弹簧刚度正相

关.对式(１１)的分析可证明仿真分析的正确性.

图４　 不同弹簧刚度下输入加速度 频率响应曲线

Fig．４　InputaccelerationＧfrequencyresponsecurves
withdifferentspringstiffness

图５　 共振频率随弹簧刚度变化曲线

Fig．５　Curveofresonancefrequencywithspringstiffness

为分析装置的隔振性能,采用力传递率表征

振动衰减性能.由图６可以看出,不同弹簧刚度

的力传递率曲线变化趋势一致;随着激振频率的

升高,力传递率最低可降至０．０１,这表明该隔振装

置具有优异的隔振性能;弹簧刚度越大,隔振装置

的共振频率越高即隔振装置发挥隔振效果的起始

频率越高.因此,为使隔振装置具有更好的隔振

效果,应尽可能减低隔振装置的共振频率,使其在

更低的频率发挥隔振效果.隔振装置受外部载荷

作用,过低的共振频率会使隔振装置的刚度过小,
难以承受较大的载荷.因此,隔振装置的刚度设

计应综合考虑.

图６　 弹簧刚度演化下的力传递率曲线

Fig．６　Forcetransmissibilitycurveunderevolution
ofspringstiffness

４　 隔振装置扫频试验分析

４．１　 试验方法

基于隔振装置实际工况,将配重块(模拟额定

载荷)与隔振装置通过螺栓连接,搭建激振扫频

动态试验平台,通过激振扫频试验分析隔振装置

的隔振性能,动态试验系统如图７所示.采集系

统包括加速度传感器(型号１A１０２E)、力传感器

(型号 YDＧ３０３).依据国家标准 GB/T１５１６８中

关于振动试验的振幅参考值要求,调节激振力.
频率小于８Hz时,位移幅值大于１mm;频率８~
１５Hz时,位移幅值为(０．７±０．３)mm;频率１５~
２５Hz时,位移幅值为(０．３±０．１)mm.

图７　 动态试验系统示意图

Fig．７　Schematicdiagramofdynamictestsystem
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试验样机和隔振支腿的结构如图８a、图８b所

示.由于球铰存在制造间隙,为克服误差,球铰的

球壳采用可调式旋钮设计,如图８c所示.通过旋

转球壳上的调节旋钮来改变球铰间隙,从而调节

接触面的摩擦因数.隔振器安装前,先通过扭转

试验标定球铰的摩擦因数.标定获得的摩擦因数

可直接输入隔振器的有限元接触模型,补偿制造和

装配误差.冲压成形后的金属橡胶如图８d所示.

　　　(a)试验样机 　　　　　 　　(b)隔振支腿

　　　　(c)球铰 　　　　　 　　(d)金属橡胶

图８　 隔振器样机图

Fig．８　Vibrationisolationdeviceprototypediagram

４．２　 传递阻抗

试验时,为保证试验数据有效,首先对被试系

统进行恒力激励,检测被试系统的信噪比、试验基

座刚性,以判断试验数据的有效性.假设被试系

统输入加速度为a１,输出加速度为a２,横向加速

度为a３.a１/a２ ＞１０及a１/a３ ＞１０时,试验数据

有效,否则增大激振力,直至满足需求.
在试验中对隔振装置施加垂向扫频激励,同

时忽略安装误差和球铰轻微扭转引起的其他方向

振动.此时,隔振装置输入端与输出端的动态力

和振级速度之间的关系为

FZ１

FZ２

é

ë
êê

ù

û
úú ＝

Z１１ Z１２

Z２１ Z２２

é

ë
êê

ù

û
úú

v１

v２

é

ë
êê

ù

û
úú (１０)

式中:Z１１、Z２２ 为隔振装置端点的输入阻抗;Z１２、Z２１ 为隔

振装置的传递阻抗;v１、v２ 分别为隔振装置的输入速度和

输出速度;FZ１、FZ２ 分别为隔振装置的输入力和输出力.

试验时,可将基座视为一个大的刚性质量块,则被

试系统输出加速度可视为零.因此,式(１０)可表

达为

FZ１

FZ２

é

ë
êê

ù

û
úú ＝v１

Z１１

Z２１

é

ë
êê

ù

û
úú (１１)

试验采用加速度传感器,则隔振装置的阻抗为

Z１１ ＝
ωFZ１

a１
j (１２)

Z２１ ＝
ωFZ２

a２
j (１３)

式中:ω 为激振圆频率.

４．３　隔振性能分析

图９为隔振装置的阻抗 频率曲线.激振频

率低于１４．５２Hz时,隔振装置的传递阻抗大于输

入阻抗,尚未发挥隔振作用.激振频率超过１４．７０
Hz后,输入阻抗大于传递阻抗,说明隔振装置开

始发挥作用.此外,在１０６~１４５Hz的频率范围

内,传递阻抗曲线出现明显的上升,这是由于基座

在该频段发生了共振.

图９　隔振装置阻抗 频率响应曲线

Fig．９　ImpedanceＧfrequencyresponsecurveof
vibrationisolator

为直观展示隔振性能,将隔振装置加速度频

响结果转换为传递率曲线,如图１０所示.力传递

率大于１即激振频率低于１４．７Hz时,输出力大

于输入力,说明隔振装置尚未发挥隔振作用.随

着激振频率的升高,力传递率逐渐减小,隔振效果

逐步显现.但激励频率超过３１．６Hz后,传递率

出现振荡,这主要是由于基座和配重发生共振.

图１０　隔振装置力传递率曲线

Fig．１０　Forcetransfercurveofvibrationisolator

４．４　模型验证

在５~３００Hz范围内施加４０N 恒定激振力

进行扫频试验,所得输入加速度频率响应如图１１
所示.同时,为验证有限元模型的准确性,将隔振

装置的等效刚度代入仿真模型,所得仿真结果亦

绘于图１１中,以供对比分析.试验曲线与仿真曲

线在５~１００Hz范围内呈现相同的变化趋势.在

扫频初期,仿真曲线相对平滑,试验曲线出现一定

波动.造成这种差异的原因主要有:①试验系统

在激振初期不仅存在受迫振动,还伴随自由振动
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与自由衰减,导致试验曲线出现一定波动.随着

激振时间的延长,自由振动逐渐衰减,系统趋于纯

受迫振动,曲线随之变得平稳.②仿真中的隔振

装置处于理想状态,响应曲线平滑.实际试验中,
样机存在制造与装配的误差.系统在激振初期尚

未稳定,导致响应曲线出现波动.随着系统运行

趋于稳定,曲线波动逐渐消失.

图１１　隔振装置的仿真和试验频响曲线

Fig．１１　Vibrationisolationdevicesimulationandtest
frequencyresponsecurve

为量化仿真模型与试验结果的误差,引入均

方根误差:

erms ＝
１
n∑

n

i＝１

(ysim,i －yexp,i)２ (１４)

式中:ysim,i、yexp,i 分别为离散点i的仿真值和试验值;n为

数据点总数.

为便于分析,将频率划为低频段 (５~１３２
Hz)和高频段(１３２~３００Hz)进行计算.隔振装

置在不同频率段表现出明显差异:低频段的动态

特性主要受系统刚度与阻尼影响,高频段主要受

试验基座动力特性的干扰.因此,分段计算有助

于清晰揭示模型在不同频率下的表现及误差.低

频段的erms为１５４．８,表明模型与试验数据吻合度

较高;高频段的erms为２７６．８,表明误差较大.
频率增大到６．３９Hz时,系统发生共振,加速

度响应迅速上升,但试验曲线与仿真曲线的尖锐

程度和共振峰值存在一定差异.这是因为仿真时

的金属橡胶设为黏弹性材料与超弹性材料的结

合,材料性能与实际的性能存在微小差异,故共振

峰值存在差异.仿真时,隔振处于理想状态,不存

在球铰扭转及横向振动等情况;试验时,隔振装置

的装配误差和被试系统的安装误差使得共振处的

２条曲线存在一定的差异.随着激振频率的升

高,仿真曲线与试验曲线在变化趋势上保持一致,
但数值上存在较大偏差;激振频率超过１３２ Hz
后,两者的变化趋势亦开始出现明显差异.为分

析差异出现的原因,对未安装隔振装置的试验基

座和配重块进行相同激振力的正弦扫频实验,如
图１２所示.

图１２　有无隔振装置系统扫频测试平台

Fig．１２　Frequencysweeptestplatformwithand
withoutvibrationisolationdevice

由图１３可知,无隔振装置下测试系统出现多

阶模态,并在激振频率超过９０Hz后,系统的频响

曲线出现明显的上升趋势.这是由于基座为大型

刚性结构,可视为连续体系统,其振动响应包含多

阶固有频率.激振频率较低或远离共振区间时,
加速度响应幅值较小;频率升高并接近高阶共振

频率时,系统发生共振,响应幅值显著增大.对装

有隔振装置的被试系统进行扫频时,配重振动为

隔振装置与试验基座振动的叠加.激振频率较低

时,隔振装置的响应占主要地位;激振频率为高频

时,隔振装置的影响逐渐减小,最终可忽略不计,
而试验台架与配重块开始发生共振,加速度响应

幅值逐渐增大.

图１３　无隔振装置的输入加速度 频率响应曲线

Fig．１３　InputaccelerationＧfrequencyresponsecurve
withoutvibrationisolation

非线性会使隔振装置在固有频率附近会出现

不稳定的频率宽带,系统理论模型在该宽带内会

出现多个解.为确定系统的不稳定频率区间,根
据正反向扫频检测到的固有频率差值来界定该宽

带,如图１４所示.为验证动力学模型的准确性,
将激振力和载荷等代入动力学模型,并采用 AFT
求解.理论模型和试验曲线在非稳定频率宽带

(６．３~７．１Hz)外均具有较好的吻合度.由于试

验装置配重块之间的摩擦损耗,系统的实际阻尼大

于理论值,因而理论模型中的共振峰幅值略大于实

验观测值.理论模型计算的多值解区域为６．３~
􀅰８６４１􀅰
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７．１Hz,正反扫确定的多值解区域为６．２~６．９
Hz,两个多值解区域范围接近,表明理论模型能

较好地反映系统的非线性动力学特性.边界位置

的微小差异可能与实际系统的阻尼非线性、摩擦

影响及试验测量误差有关.

图１４　隔振装置理论及试验正向和反向频响曲线

Fig．１４　Theoreticalandexperimentalforwardandreverse
frequencyresponsecurvesofvibrationisolators

５　结论

１)谐响应结果表明隔振装置的固有频率和动

刚度随弹簧刚度的增大而逐渐增加.随着激振频

率的升高,力传递率逐渐减小,最低可达０．０１.弹

簧刚度越小,开始发挥隔振效果的起始频率越低.

２)试验与仿真结果对比分析表明,低频段

(５~１３２Hz)内,仿真与试验的曲线吻合度较高,
均方根误差为１５４．８;高频段(１３２~３００Hz)内,
由于基座和配重块的高频共振,试验曲线与仿真

曲线存在较大偏差,均方根误差为２７６．８.

３)采用正反向扫频方法确定了不稳定频率宽

带,试验结果显示的多值解区域(６．２~６．９Hz)与
理论模型计算的多值解区域(６．３~７．１Hz)接近,
表明理论模型能较好反映隔振装置的非线性,但
边界位置存在微小差异.
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