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非线性增强波纹管液力惯容隔振器的建模
及隔振性能研究

高 雪， 滕汉东

（南京航空航天大学航空航天结构力学及控制全国重点实验室，江苏  南京  210016）

摘要: 针对低频线谱振动隔离难点，提出了一种非线性增强的波纹管液力惯容动力反共振隔振装置。建立了该非线性增强系

统的双稳负刚度的准静态模型及非线性动力学模型，研究了几何尺寸、弹性系数等参数对系统非线性刚度特性的影响，发现负

刚度增强结构仅对隔振器刚度的非线性程度起调控作用，而不改变其承载能力和静变形。进而开展隔振性能分析工作，推导

了基准线性系统在力激励作用下的振动传递率，并研究了无量纲化参数惯性质量比、有效面积比、阻尼比三个绝对量对传递率

特性的影响规律；采用平均法求解了增强非线性系统的动力学响应，基于等效线性化刚度给出了非线性增强系统传递率解析

求解方法和步骤，并与数值仿真结果对比，结果发现解析传递率与数值结果较为吻合；对非线性负刚度增强的液力惯容隔振系

统的传递率特性开展了比较性研究，结果表明，引入双稳负刚度可以降低隔振系统的共振频率和反共振频率，通过设计合理的

惯性质量参数，可在低频段获得优越的宽带隔离特性。
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Modeling and isolation performance of a nonlinear enhanced bellow-type 
hydraulic inerter-based vibration isolator

GAO Xue， TENG Handong
（State Key Laboratory of Mechanics and Control for Aerospace Structures， 
Nanjing University of Aeronautics and Astronautics，Nanjing 210016， China）

Abstract: A nonlinear enhanced bellows-type hydraulic inerter-based antiresonance vibration isolator is proposed for low-frequency 
line spectra vibration isolation. The nonlinear dynamic model of the enhanced system and the quasi-static model with bistable nega‑
tive stiffness are established. The influence of parameters such as geometric dimensions and elastic coefficients on the nonlinear 
stiffness characteristics of the system is studied. It is found that the structure with negative stiffness enhancement only regulates the 
extent of nonlinear stiffness without changing the load-bearing capacity or static deformation. Subsequently， an estimation analysis 
of vibration isolation performance is conducted. The vibration transmissibility of the degraded linear system under force excitation is 
studied， and the effects of non-dimensional parameters， including the inertial mass ratio， effective area ratio， and damping ratio， 
on the transmissibility characteristics are analyzed. The dynamic response is solved by using the averaging method， and the analyti‑
cal solution steps for the transmissibility of the nonlinear enhanced system are given based on the equivalent linearized stiffness. 
The analytical results are validated by comparing them with numerical simulation results， showing small relative errors， and thus 
can be used for design purposes. A comparative study is conducted on the transmissibility characteristics of the nonlinear negative 
stiffness enhanced hydraulic inerter-based vibration isolation system. The results indicate that the introduction of a bi-stable nega‑
tive stiffness can lower the resonance and anti-resonance frequencies of the isolation system. By designing appropriate inertial mass 
parameters， it is possible to achieve superior wideband isolation effectiveness in the low-frequency range.
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动力反共振隔振（dynamic anti‑resonance vibra‑
tion isolation， DAVI）是指一类利用在传递率曲线

上系统惯性耦合出现极小值反共振点的隔振技术，

该技术可有效解决传统隔振技术中低刚度和稳定性

收稿日期: 2023-07-21； 修订日期: 2023-10-24
基金项目: 中央高校基本科研业务费专项资金资助项目（NS2023001）；航空科学基金资助项目（2019ZC052001）



第  4 期 高　雪，等： 非线性增强波纹管液力惯容隔振器的建模及隔振性能研究

难以兼顾的矛盾［1‑2］。理论上，在反共振条件且阻尼

较小时，反共振隔振系统的振动传递率能够接近百

分之百，几乎实现振动绝缘，所以特别适合于具有稳

定线谱特征的低频隔振。动力反共振隔振器的反共

振结构一般由机械杠杆加惯性质量构成。杠杆式反

共振隔振器早期主要应用于直升机旋翼 ‑机身振动

的控制。近年来，反共振隔振机理及装置也逐渐开

始应用于船舶轴系纵向减振等领域［3］。与此同时，

动力反共振隔振机理的实现结构并不仅仅局限于机

械杠杆结构，近年来衍生出了多种新的形式［4‑8］。LI
等［8］在开展基于液 ‑固混合介质的双腔式低频隔振

装置研究时，发现了研究系统在一定频率下，两腔室

连接管道内流体的惯性与附加容器内混合介质的弹

性相互耦合也会形成上述动力反共振特性。

惯容器（inerter）作为一种可提供远大于自身重

力的惯性力元件近年来在振动控制领域得到了广泛

关注［9］，并联惯容器的隔振系统具有更低的固有频

率且传递率峰值更低，其效果相当于增加了隔振设

备的质量，且同样出现了 DAVI 隔振器共有的反共

振频率。目前，实现惯容的方式也有多种，其中流体

式应用较为广泛［10］。但是流体式惯容器存在的突出

问题是惯质与阻尼耦合，这是流体式惯容器的结构

设计所导致的，通常为了实现足够的惯容质量，需将

流体路径设计为细长管型，只有在细口径及长行程

的通道中，才可以得到十倍甚至百倍于流体自身质

量的惯容质量，但这也导致流体阻尼较大，且惯容质

量与阻尼相互耦合，导致二者无法单独设计，给工程

应用带来了不便。而本文在双腔液 ‑固混合介质研

究基础上，类比于共振转换器，设计了波纹管式液力

惯容隔振装置，该结构的惯容质量不依赖于流体质

量，而是由附加波纹管的端部质量单独提供，而流体

在其中仅起到液力传递作用，及提供适当的小阻尼。

从动力学机理上来说，动力反共振隔振通过增

加惯性质量来降低共振频率，从而达到对低频振动

的隔离，同时还不降低系统的承载能力，具备高静态

低动态的刚度特性。而在对附加质量有严格要求的

应用场合，当附加质量达到最大极限值时，如何进一

步降低低频隔离区间及改善低频隔振性能则成为难

题。并联负刚度是一种非常有效的解决方法，目前

负刚度机制在准零刚度隔振器的构造方面具有重要

的理论与应用价值，而通常实现负刚度的方式有磁

力式、结构屈曲式、几何非线性弹簧式等［11］。

本文采用几何非线性弹簧实现负刚度，这里负

刚度并非直接并联于主支撑弹性元件，而是连接于

惯性质量块上，且由于液力惯容效应对惯性质量与

弹性力具有杠杆放大作用，所以并联于惯性质量的

负刚度也可被放大数十倍，这样仅需具有相对较小

几何尺寸和弹性系数的弹簧即可实现与正刚度量级

匹配的负刚度系数，对于构造安装空间有限的重载

型设备隔振器是有利的。

本文首先介绍非线性增强的波纹管液力惯容动

力反共振隔振器的结构设计；进而建立了其非线性

动力学模型，研究系统参数对刚度特性及传递率的

调控规律；最后对隔振性能进行评估与比对研究。

1　非线性增强液力惯容隔振器的构型

图 1 为非线性增强的波纹管液力惯容动力反共

振隔振器的结构示意图。该装置由宽口径主支撑波

纹管、内部附加细口径波纹管及其端部惯性质量组

成，而其波纹管腔室内填充油液，可实现液力传递。

惯容子系统由附加细口径波纹管、惯性质量及负刚

度双稳弹簧构成。从力学机理上来看，该系统类似

于机械杠杆式动力反共振隔振结构，其中杠杆效应

在本设计中由油液在不同截面管径的液力传递实

现。与共振转换器、螺旋管惯容等装置相比，该装置

最大的优势在于解耦了惯容质量与阻尼，使二者可

单独设计，这在工程上尤为重要。波纹管结构具备

抗横向剪切刚度及抗弯刚度，所以该隔振器结构具

备一定的侧向稳定性。

2　动力学建模

2. 1　动态方程

结合图 1 隔振装置进行建模。首先以负载质量

为研究对象，其受力包括激振力、内部油液脉动压力

及主支撑波纹管提供的弹性支撑力及阻尼力，如

图 2（a）所示，因此其动力学方程为：

图 1 非线性增强波纹管液力惯容隔振器

Fig. 1 Nonlinear enhanced bellow hydraulic inerter-based 
vibration isolator
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F cos ( ωt )- P o ( t ) S e + Mg = Mẍ + Kx + Cẋ  （1）
式中，x 为隔振质量位移；F cos ( ωt )为简谐激励；M
为负载质量；K 为主支撑波纹管容器刚度；C 为主支

撑波纹管的阻尼系数；S e 为主支撑波纹管的有效横

截面积；P o ( t )为波纹管容器内部油液压力 P i ( t )与
外部环境气压 P a 的压力差，即 P o ( t )= P i ( t )- P a。

继而以连接于附加波纹管的惯性质量块为研究

对象，如图 2（b）所示，其同样受到通过连杆传递的

内部油压、附加波纹管和负刚度弹簧的弹性恢复力

及阻尼力的作用，其动力学方程为：

P o ( t ) A e + mg = mÿ + cẏ + f ( y ) （2）
式中，y 为附加惯性质量块的位移；A e 为附加波纹管

的有效面积；m 为端部惯性质量；c 为惯容子系统的

阻尼系数；f ( y )为附加波纹管与双稳负刚度结构共

同对端部惯性质量块的弹性恢复力。

给定如下假设条件：（1）内部油液不可压缩；（2）
波纹管由于径向变形非常小，其有效面积恒定不变。

因此主支撑波纹管的压缩变形等于附加波纹管的压

缩变形，即存在以下关系：

S e x = A e y （3）
因此，可得到如下关系：

y = S e

A e
x （4）

将式（4）代入式（2）得到：

P o ( t )= S e

A 2
e

mẍ + S e

A 2
e

cẋ + S e

A e
f ( y )- mg

A e
（5）

再将式（5）代入式（1），整理后可得：

F cos ( ωt )+ Mg + S e

A e
mg =

M tol ẍ + C tol ẋ + F tol ( x ) （6）

式中，M tol = M + S2
e

A 2
e

m，C tol = C + S2
e

A 2
e

c，F tol ( x )=

Kx + S e

A e
f ( y )。

对于含双稳负刚度的非线性增强系统，则需要

进一步通过准静态分析推导出惯容子系统的非线性

恢复力 f ( y )。

2. 2　双稳负刚度的准静态分析

斜置弹簧式的双稳负刚度体现为几何非线性，

其存在三个平衡点，其中第 1 和第 3 平衡点是稳定

的，第 2 平衡点是非稳定的。为了使隔振效果最佳，

隔振器通常选第 2 平衡点为工作静平衡位置。

如图 3 所示，在初始状态隔振器未受载时，弹簧

自然长度为 l，其在水平方向的投影长度为 d，质量

块初始高度为 h = l 2 - d 2 。在外力（静力）F nod 作

用 下 ，当 质 量 块 位 移 为 y 时 ，弹 簧 长 度 变 为 l ′=

d 2 +( h - y )2 ，则弹簧提供的弹性恢复力为：

T = k s ⋅[ l - d 2 +( h - y )2 ] （7）
式中，k s 为弹簧的弹性系数。

存在以下力平衡关系：

F nod = nT sin α = nk s [ l - d 2 +( h - y )2 ] sin α（8）

式中，sin α = h - y

d 2 +( h - y )2
；n 为斜置弹簧的个数。

所以，由细口径波纹管和上述斜置弹簧提供的

总非线性弹性恢复力则为：

f ( y )= kb y + F nod ( y )= kb y +

nk s [ l - d 2 +( h - y )2 ] h - y

d 2 +( h - y )2

（9）
式中，kb 为附加波纹管刚度。

将式（9）代入 F tol ( x )的表达式，则：

F tol ( x )= Kx + S e

A e

ì
í
î

ïïïï

ïïïï
kb y +

nk s ⋅[ l - d 2 +( h - y )2 ] h - y

d 2 +( h - y )2

ü
ý
þ

ïïïï

ïïïï

（10）
进一步对其在 y = h 处（第 2 稳态点）进行泰勒

展开，得到：

图 2 负载及惯性质量块的受力分析

Fig. 2 Force analysis of loading and inertial mass block

图 3 斜置弹簧式双稳负刚度结构

Fig. 3 Oblique spring-based bistable negative stiffness 
structure
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F tol ( x )= Kx + S e

A e
[ kb y - nk s ( l - d )

d
( y - h )+

nk s l
2d 3 ( y - h )3 + O ( ( y - h )5 ) ] （11）

将其代入方程（6），得到：

F cos ( ωt )+ Mg + S e

A e
mg =

M tol ẍ + C tol ẋ + Kx +
S e

A e
[ kb y - nk s ( l - d )

d
( y - h )+

nk s l
2d 3 ( y - h )3 + O ( ( y - h )5 ) ] （12）

通过坐标变换，将原点由隔振器在自然原长状

态下的顶端位置平移至静平衡位置，即隔振工作点，

则 ȳ = y - y0（y0 = h），x̄ = x - x0（x0 = A e

S e
y0），且

考虑到静载项在动平衡位置可由负载质量平衡掉，

因此得到隔振系统在静平衡位置处的动力学方

程为：

F cos ( ωt )= M tol ẍ̄ + C tol ẋ̄ + Kx̄ +
S e

A e
[ kb ȳ - nk s ( l - d )

d
ȳ + nk s l

2d 3 ȳ 3 + O ( ȳ 5 ) ]

（13）
结合式（4），同时为了书写方便，下文将省略以

上各字母的上划线，进而上式可整理为：

F cos ( ωt )= M tol ẍ + C tol ẋ + αx + γx3 （14）

式中，α = K + S2
e

A 2
e

k1，γ = S4
e

A 4
e

k3，其中，k1 = kb -

nk s ( l - d )
d

，k3 = nk s l
2d 3 。

2. 3　准静态刚度的参数分析

本节主要针对给定的隔振器参数开展研究。

表 1 和 2 分别给出了主支撑波纹管及附加波纹管的

结构尺寸参数，表 3 给出了双稳负刚度结构的参数，

其中波纹管结构的刚度由板壳理论方法解析求解

得到［11‑12］。

基于式（8），图 4 比较了双稳负刚度的结构尺

寸、弹性系数对恢复力曲线的影响。其中，尺寸参数

的改变不仅影响恢复力曲线的凹凸形状，还影响平

衡点的位置。而在尺寸完全确定的基础上，弹性系

数的改变却仅改变负刚度弹性恢复力的曲率，其三

个平稳点位置并未受影响，如图 4（c）所示。

基于式（10），图 5 给出了双稳负刚度弹簧的弹

性系数对整个系统弹性恢复力曲线的影响。可以看

表 1 主支撑波纹管的结构参数

Tab. 1 Structural parameters of the primary supporting 
bellow

参数

外径 D1/mm
内径 D2/mm
壁厚 δ/mm

圆弧半径 r/mm
波纹数 q

理论刚度 K/(N·m-1)
有效面积 Se/m2

取值

110
75
0.3

3.75
5

3.94 × 104

6.72 × 10-3

表 2 附加波纹管的结构参数

Tab. 2 Structural parameters of the additional bellows

参数

外径 D1/mm
内径 D2/mm
壁厚 δ/mm

圆弧半径 r/mm
波纹数 m

理论刚度 kb/(N·m-1)
有效面积 Ae/m2

取值

35
22

0.12
1

15
3.8 × 103

6.38 × 10-4

表 3 双稳负刚度结构的参数

Tab. 3 Parameters of the negative stiffness bistable 
structure

参数

弹簧长度 l/mm
水平宽度 d/mm
垂直高度 h/mm

弹性系数 k s/(N·m-1)
弹簧数量 n

取值

49
45
19

2.4 × 105

4
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出，负刚度弹簧弹性系数的改变仅影响整个曲线的

非线性程度，但均通过第 2 稳态平衡点，即静载工作

点，所以负刚度的并入并没有改变隔振系统的静变

形，也没有降低承载能力（约 880 N），但对隔振系统

的刚度特性却起到了有益的调控作用：在工作点附

近，刚度曲线的斜率由于负刚度的引入大幅降低，即

动态隔离刚度显著降低，所以在振动条件下，隔振性

能将得到极大提升。

3　非线性传递率计算

本节首先研究不含双稳负刚度的基准线性系统

的传递率特性，其动力学方程中将不含二阶以上的

刚度非线性项。

3. 1　情形 1：线性系统的力传递率

对于基准线性系统，忽略动力学方程（14）中二

阶以上的非线性刚度项，则可得到其振动方程。假

定该系统在简谐激励作用下的位移响应为：x =
B cos ( ωt + φ )，其 中 φ 表 示 相 位 角 ，则 ẋ =
-ωB sin ( ωt + φ )，ẍ = -ω2 B cos ( ωt + φ )。根据质

点系牛顿第二定律，传递至基础上的力可表示为：

FT ( t )= F cos ( ωt )- Mẍ - mÿ =

( S2
e

A 2
e

- S e

A e
) mẍ + C tol ẋ + K tol x （15）

式中，K tol = K + S2
e

NA 2
e

k1。

将上述位移、速度和加速度表达式代入式（15）
中，即得到传递力为：

FT ( t )=[ K tol - ω2 ( S2
e

A 2
e

- S e

A e
) m ] B cos ( ωt + φ )-

C tol ωB sin ( ωt + φ ) （16）
其中，位移稳态响应的幅值 B 为单自由度系统响应

幅值。

力传递率为：

η = || FT

F
=

é

ë

ê
êê
ê ù

û

ú
úú
úK tol - ω2( )S2

e

A 2
e

- S e

A e
m

2

+( ωC tol )2

( K tol - ω2 M tol )2 +( ωC tol )2

（17）

令频率比 λ = ω/ω n，有效面积比 ν = S e

A e
，质量

比 ρ = m
M

，固 有 频 率 ω n = K tol /M tol ，阻 尼 比 ξ =

C tol

2ω n M tol
，得到无量纲化的传递率表达式为：

η =
[ 1 - ρ ( ν2 - ν )

1 + ν2 ρ
λ2 ]2 +( 2ξλ )2

( 1 - λ2 )2 +( 2ξλ )2 （18）

通过对传递率的分析可以发现：

（1）基准线性系统的传递率特性完全取决于三

个参数，即惯性质量与总质量的比值 ρ，有效面积比

ν及阻尼比 ξ。

（2）传递率函数在 λ a = 1 + ν2 ρ
ρ ( ν2 - ν )

处具有极小

值，此时：

ηmin = ( 2ξλ a )2

( 1 - λ2
a )2 +( 2ξλ a )2 （19）

该频率点为反共振频率，是决定隔振性能的关

键指标之一，ηmin 则是反共振频率处的最佳隔离率。

当 ξ → 0 时，ηmin → 0，即在反共振隔振频率处，理想

情况下，可实现 100% 的振动隔离，这是其他被动式

隔振方法所无法比拟的。鉴于本隔振器的惯容结构

设计克服了细长管径惯容器的大阻尼问题，因此可

以实现小阻尼下更优越的隔振效率。

根据无量纲表达式（19），图 6 给出了质量比 ρ，

有效面积比 ν、阻尼比 ξ 等三个参数对传递率曲线的

影响。不难发现：（1）质量比 ρ 的增加可以降低反共

振隔振频率，以及降低共振峰值；实际上在隔振系统

主质量参数保持不变的情况下，质量比的增加即意

图 5 弹性系数对总恢复力的影响

Fig. 5 Influence of elastic coefficient on total restoring force

图 4 结构尺寸及弹性系数对双稳负刚度结构恢复力的影响

Fig. 4 The influences of structural dimensions and elastic 
coefficients on the restoring force of bistable negative 
stiffness structure
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味着惯性质量 m 的增大，所以也会导致系统主共振

频率往低频方向移动；（2）有效面积比 ν 的增加也会

使得反共振频率降低，且反共振频率对该参数的变

化相对较为敏感；（3）阻尼比 ξ 的改变仅对传递率的

幅值起到调控作用，不改变共振与反共振频率，而低

阻尼有益于反共振处的隔振。

结合式（19），图 7 给出了反共振频率处的最优

隔振传递率随惯性质量比 ρ 与有效面积比 ν 这一参

数组合变化的三维曲面。ηmin 越小说明隔振效率越

高，因此可以看出：惯性质量比 ρ 和有效面积比 ν 的

增加虽然可以降低反共振频率，但是也会降低振动

传递率，所以需要根据实际需求权衡选取。图 7（b）
中等高线中嵌入的数字为反共振频率处的最优传递

率值，在设计应用中，当给定隔振指标以后，比如隔

振效率达 97%，则对应振动传递率仅为 0.03，图中

嵌入 0.03 的曲线及其左下方区域即是可选参数

区域。

3. 2　情形 2：非线性增强系统的力传递率

式（14）已经给出了隔振系统的非线性动力学方

程，重新定义以下参数：

α1 = α
M tol

， α3 = γ
M tol

， c1 = C tol

M tol
， F 1 = F 0

M tol
。

因此，方程（14）可改写为：

ẍ + ω 2
0 x + α3 x3 + c1 ẋ = F 1 cos ( ωt ) （20）

为了采用平均法求解，重新对参数进行标度：

α3 = εᾱ3， c1 = εξ1， F 1 = εF 0， ω2 = ω 2
n + εσω 2

n，

式中，σ 为调谐参数，ε 为弱非线性标度参数，表征 ω

靠近 ω n 的程度。

设一阶近似解为 x = a cos ( ωt + φ )，运用平均

法求解得的幅频方程为：

( c1 aω )2 +[ 3
4 α3 a3 -( ω2 - ω 2

n ) a ]2 = F 2
1 （21）

以下进行非线性力传递率计算，这里主要基于

等效线性化刚度方法进行求解。首先根据恢复力的

等效原则 αx + γx3 ≈ K eq x，可以得到增强非线性系

统的等效刚度为：

K eq ( a )= α + 3
4 γa2 （22）

图 7 最优传递率随惯性质量比 ρ 与有效面积比 ν的变化

Fig. 7 Variation of optimal transmissibility with inertial mass 
ratio ρ and effective area ratio ν

图 6 无量纲参数对传递率的影响

Fig. 6 Influence of dimensionless parameters on 
transmissibility
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注意到其中等效刚度是响应幅值 a 的函数，并

非一常数，进而等效刚度也就是激励频率 ω 的函数。

考虑到力传递曲线应该和响应的幅值 a 有关，不同

的激励水平也将得到不同的传递率曲线，将等效刚

度替代式（17）中线性传递率的线性刚度后，得到：

η [ a ( ω ) ]=

é

ë
ê
êê
ê ù

û
úúúúK eq ( a )- ω2 ( S2

e

A 2
e

- S e

A e
) m

2

+( ωC tol )2

[ ]K eq ( a )- ω2 M tol
2
+( ωC tol )2

（23）
由于响应幅值 a 与激振频率的关系已由上述幅

频响应方程（21）得到，所以式（23）仅是激振频率 ω
的函数。但由于 a 和 ω 的显示关系较难得到，可以

借助一元三次求根公式或者数值求解。非线性传递

率可按下述步骤计算：（1）给定系统参数和激振频率

ω；（2）根据频响方程（21）得到响应幅值 a；（3）再将

响应幅值 a 代入式（22）式中计算等效刚度 K eq ( a )；
（4）进而根据传递率公式（23）计算该频率处的传递

率 η ( a )。对于给定参数系统，按照上述步骤解析计

算的结果如图 8 所示（ω = 2πf）。同时，为了对解析

方法的有效性进行验证，数值仿真结果也示于图 8
中，可以看出二者吻合程度较好，只是在共振区的误

差略大，这是由于共振区非线性程度体现最为明显，

平均法得到的近似解析解由于属于一阶近似，本身

存在一定误差，所以导致力传递率曲线在共振区也

存在相应的误差，但解析法对由鞍结分岔引发的幅

值跳跃点的预估还是相对准确的。此外，由于主共

振区的中间解支是非稳定的，所以数值计算无法模

拟这段响应。

此外还注意到由于传递率曲线共振峰往高频方

向倾斜，所以在该给定参数条件下，反共振频率落入

了非稳定区，这意味着在相同的激励频率下，随着初

始条件的改变，系统最佳隔离传递率存在从低幅值

解支切换到高幅值解支的可能性，所以实际设计中，

应该避免反共振最优隔离频率处于非稳定区间内。

图 9 给出了不同阻尼水平下非线性增强系统的传递

率曲线，可以看到随着阻尼水平的增加，鞍结分岔现

象被抑制，多值的非稳定区间也消失。

4　隔振性能的比较性研究

为了更好地理解液力惯容反共振及其非线性增

强装置的隔振特性，本节首先对比了含惯性质量的

非线性液力惯容隔振器与等刚度下不含惯性质量系

统的传递率曲线，如图 10 所示。实际上，不含惯性

质量的情形（m = 0）即对应常规准零刚度系统。可

以看出，在 f=6.8 Hz 附近，不含惯性质量的准零刚

度系统隔离率为 59%，而本文所提的非线性增强液

力惯容装置隔离率可达 97%，若为了准零刚度系统

在该频段具备等同的隔振效果，则共振频率必须大

幅降低，亦即动态隔离刚度必须大幅下降，所带来的

不利影响是静载刚度较小，系统抗外力干扰能力

变差。

图 9 不同阻尼水平下的非线性传递率曲线

Fig. 9 Nonlinear transmissibility curves at different damping 
levels

图 8 非线性传递率曲线的解析与数值对比

Fig. 8 Comparison between analytical and numerical 
solutions of the nonlinear transmissibility

图 10 液力惯容隔振系统与不含惯性质量的准零刚度隔振

系统传递率比较

Fig. 10 Comparison of transmissibility curves between 
hydraluic inerter-based vibration isolator and quasi-
zero stiffness isolator
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双稳负刚度结构的弹性系数对非线性增强系统

传递率的影响如图 11 所示。虽然负刚度的增加使

得共振频率与反共振频率均向低频方向移动，但是

反共振频率处的传递率也随之减小很多，因此仅通

过负刚度调控隔振传递率并不一定最佳。

实际上，在弹性结构完全确定的情况下，惯性质

量是调谐共振与反共振的最佳参数，且易于工程实

现。图 12 给出了不同惯性质量对传递率的影响，可

以看出惯性质量的增加同样可以降低共振频率和反

共振频率，但对于共振频率的改变不如反共振频率

剧烈。在设计中，可以通过合理的惯性质量和负刚

度弹性系数的参数组合得到期望的隔振传递率曲

线，如图 13 所示。

图 13 给出了 m = 0.5 kg 时非线性负刚度增强

系统与 m = 2 kg 时线性系统的传递率对比。可以

看出，非线性负刚度增强系统通过设置合适的惯性

质量可以进一步降低有效低频隔离区间的起始频

率，而反共振隔离性能几乎不受影响，且在反共振右

侧高频段也具有更优的隔振效果。

5　结  论

本文提出了液力惯容动力反共振隔振的非线性

增强结构设计，并建立了其动力学模型，进行了参数

分析、非线性传递率计算及隔振性能评估研究，结论

如下：

通过建立非线性动力学模型和准静态模型，探

讨了系统的几何尺寸和弹性系数等参数对系统非线

性刚度特性的影响。结果表明，负刚度的引入仅对

系统整体刚度的非线性程度起调控作用，在不降低

基准线性系统的承载能力或不增加静变形的同时，

使得隔振系统具有更低的动态隔离刚度。

双稳非线性负刚度的引入使共振频率和反共振

频率均向低频方向移动，进一步通过合理地设计惯

性质量、负刚度弹簧弹性系数，可以在低频区间内获

得比线性系统更宽的隔振频带，从而拓宽低频隔振

区间。

本方案对旋翼飞行器机载设备、舰船的动力机

组、输油管线泵机组的隔振具有潜在应用价值，但值

得注意的是，该非线性装置仍具有一定的高通特性，

将来可通过增加惯容子系统自由度的方法进一步

改善。
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