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消隔组合X型减振器设计与动力学分析∗
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(１．沈阳航空航天大学 航空宇航学院,沈阳　１１０１３６)

(２．北京空间机电研究所,北京　１００１９０)

摘要　本文将一种 X型结构与线性弹簧阻尼减振器相结合构成一种兼具消振和隔振性能的新型 X型减振

器．基于拉格朗日方法建立单自由度线性振子耦合消隔组合 X型减振器系统的动力学方程,应用谐波平衡

法得到系统稳态响应的近似解析解,并通过 RungeＧKutta法得到系统的数值解验证解析解的正确性．讨论了

不同的基础激励下新型 X型减振器对系统的响应幅值以及位移传递率的减振效果．此外,分析了不同参数

对系统的幅频响应曲线以及位移传递率的影响．研究结果表明,新型 X型减振器不仅可以将线性刚度转化

为非线性刚度,还可以为系统提供负刚度,拥有优秀的消振和超低频隔振性能．
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DesignandDynamicAnalysisofXＧShapedAbsorberCombinedwith
VibrationDissipationandVibrationIsolation∗
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Abstract　ThispapercombinesanXＧShapedstructurewithalinearspringanddampingabsorbertoform
anewXＧShapedabsorberwithbothvibrationdissipationandvibrationisolationperformance．Basedon
theLagrangemethod,thedynamicequationofthesingleＧdegreeＧofＧfreedomlinearoscillatorcoupledXＧ
Shapedabsorbersystemisestablished．TheapproximateanalyticalsolutionofthesteadyＧstateresponse
ofthesystemisobtainedbytheharmonicbalancemethod,andthenumericalsolutionobtainedbythe
RungeＧKuttamethodverifythecorrectnessoftheanalyticalsolution．Thevibrationreductioneffectof
thenewXＧShapedabsorberontheresponseamplitudeanddisplacementtransmissibilityofthesystem
fordifferentexcitationsisdiscussed．Inaddition,theinfluenceofdifferentparametersontheamplitudeＧ
frequencyresponsecurveanddisplacementtransmissibilityofthesystemisanalyzed．Theresultsshow
thatthenewXＧShapedabsorbercannotonlytransformthelinearstiffnessintononlinearstiffness,but
alsoprovidenegativestiffnessforthesystem,andhasexcellentvibrationdissipationandultraＧlowfreＧ
quencyvibrationisolationperformance．
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引言

在一般的振动控制问题中,常用的隔振技术包

含主动与半主动控制、被动控制．主动控制技术中

附加的能源与设备对隔振器配置要求高且难以实

现轻量化[１]．半主动控制中的控制系统同样较为复

杂,因此被动隔振应用较为广泛．传统的隔振器一

般通过减小系统刚度来降低其共振频率,在中、高

频振动中隔振效果较好,具有成本低、结构简单等

优点．但在隔离低频振动和宽频隔振性能方面能力

较差[２]．
由于线性隔振器的刚度和承载力存在固有矛

盾,非线性隔振技术开始受到广泛的应用,如车

辆[３,４]、航天器[５]和精密仪器[６]等．这种隔振方法本

质上是利用振动系统的非线性特性,包括非线性刚

度和非线性阻尼．研究发现,对于静态的隔振装置,

非线性刚度特性能够有效的提高其稳定性以及静

态承载能力,而非线性阻尼特性能够提高隔振结构

在高频范围内振动的隔离效果．Tang等[７]、彭志科

等[８]对一些复杂非线性隔振器的性能进行了实验

研究．具有高静低动特性的准零刚度隔振器也是一

种常见的非线性刚度的实现方式．Carrella等[９,１０]

推导了准零刚度隔振器的力传递率和位移传递率．
该“三弹簧”式准零刚度隔振器可以实现负刚度,能
降低隔振系统的总刚度,并利用非线性刚度,拓宽

隔振系统的隔振频带．Gatti等[１１]提出了一种振荡

器,通过使用四个适当排列的弹簧,在大挠度下实

现低动刚度．但当激励幅值较大偏离相应位移区间

后,这些结构形式的准零刚度隔振器不能发挥自身

优势．近年来人们从动物身上获得灵感,通过模拟

动物肢体结构提出了一种新型 X型结构来获得非

线性刚度．刘天兴等[１２]通过构建负刚度调节结构,

设计了平衡位置可调的准零刚度隔振系统,研究了

隔振对象重量变化对隔振效果的影响．麻军德等[１３]

设计了一种精密仪器双层隔振装置,研究了仪器质

量、系统结构型式和隔振器参数对隔振装置振动传

递特性的影响．昌耀鹏等[１４]对双层主动隔振系统进

行了隔振性能及主动控制力的优化,大幅降低了隔

振对象的位移与中间层的相对位移及主动控制力．
尹佑旺等[１５]基于柔性曲梁的力学特性提出了一种

新型的柔性隔振结构,可以达到扭转方向的准零刚

度特性,实现显著的低频隔振．

生物X型结构作为工程实践中一种典型的非

线性应用,具有良好的非线性被动振动控制性

能[１６]．已有很多学者对此进行大量研究,如非线性

静刚度与非线性阻尼[１７,１８]、位移透射率[１９]、振动能

量采 集[２０]和 基 于 准 零 刚 度 的 传 感 器[２１]等．Dai
等[２２]根据袋鼠奔跑时的平滑运动提出了仿生四边

形结构,用于抑制自由漂浮航天器在周期或脉冲力

作用下的振动．Hu等[２３]利用新型 X型减振器提供

的非线性刚度和非线性阻尼特性,设计了被动六自

由度隔振平台,通过改变结构参数来调节系统刚度

和阻尼特性,实现良好的稳定性和高静－低动刚度

特性,并具有很好的承载能力．尹蒙蒙等[２４]将 X型

结构与准零刚度结合设计了 X 型准零刚度隔振

器,达到了超低频隔振的效果．Jing等[２５]模拟动物

的肢体,利用生物抗振结构中的非线性优势设计了

一种抗振外骨骼,对冲击过程中的振动有显著的抑

制效果．Li等[２６]提出了基于生物参考模型的主动

悬架模糊自适应跟踪控制方法,并设计了一种非线

性阻尼来改善阻尼特性．Wang等[２７]研究了一种新

型的n 层垂直非对称 X型结构,考虑了重力对系

统固有频率的影响以及非线性阻尼对减振性能的

影响．Feng等[２８]首次提出以人体为灵感,模拟人腿

部 X型支撑结构和模拟人体行走时手臂和上身旋

转运动设计出一种抗振结构,实现可调的超低谐振

频率和良好的抗共振特性．Mao等[２９]提出了一种

结合凸轮推杆－弹簧机构的新型 X 形 QZS隔振

器．推杆－弹簧机构可以消除加载质量的重力,斜

置弹簧能提供负刚度．
本文将X型结构与传统线性弹簧阻尼减振器

相结合,提出了兼具消隔减振性能的新型 X 型减

振器．相比于文献[２４]所提出的X型准零刚度隔振

器,本文提出的新型 X型减振器结构更加简单,利

用 X 型结构特性,将线性刚度转化为所需的非线

性刚度并提供负刚度,在保证降低承载力的同时也

能提高隔振效果．新型X型减振器的应用范围同样

广泛,可以应用在受冲击或周期性激励的在轨卫星

当中．其实现方式更为简单,在一般的X型结构中,

结合传统弹簧阻尼减振器就能实现．本文基于最大

幅值减振百分比、最大传递率减振百分比和最大共

振峰频率隔振百分比展示了新型 X型减振器的消

振和隔振性能．并讨论了新型X型减振器参数变化

对其减振性能及系统响应非线性特性的影响．

６３
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１　力学模型

系统的力学模型如图１(a)所示．主结构等效为

质量为m１,线性弹簧刚度为k１,阻尼为c１ 的单自

由度线性振子．新型 X 型减振器由两根杆长为２l
的长杆铰接而成,忽略铰接处的摩擦力,线性弹簧

刚度为k２,阻尼为c２．系统外激励为基础谐波位移

激励xe＝Acos(ωt),其中,A 和ω 分别为位移激励

的幅值和频率．x１ 是主系统结构的位移响应．

图１　力学模型:(a)带有新型 X型减振器的单自由度主结构;
(b)新型 X型减振器结构变形的几何关系示意图

Fig．１　Mechanicalmodel:(a)SingleＧdegreeＧofＧfreedom main
structurewiththenewXＧShapedabsorber;

(b)GeometricdiagramofthenewXＧShapedabsorber

图１(b)为新型 X型减振器受到激励影响发生

变化时的几何关系．新型X型减振器的杆长为２l,φ０

为装载时与底座的初始夹角,θ为新型X型减振器受

到激励影响时角度的变化量,x为弹簧k２ 的形变量,

y为新型X型减振器竖直方向的位移变化量．由此可

以推导出这几个位移变量之间的几何关系:

x＝l[cos(φ０－θ)－cosφ０]

y＝l[sinφ０－sin(φ０－θ)] (１)

其中竖直位移形变量y＝
xe －x１

２
,与式(１)结合起

来得到弹簧型变量x 为:

x＝ l２－ lsinφ０－
xe－x２

２
æ

è
ç

ö

ø
÷

２

－lcosφ０ (２)

利用拉格朗日方程推导出带有新型 X型减振器的

单自由度系统的动力学方程．
该系统的动能为:

T＝
１
２m１x１

２ (３)

该系统的势能为:

V＝
１
２k１ (xe －x１)２＋k２x２ (４)

拉格朗日函数为:

L＝T－V (５)

由拉格朗日方程:

d
dt

∂L
∂x１

æ

è
ç

ö

ø
÷－

∂L
∂x１

＝D (６)

其中耗散能D 可以表示为

D＝c１(xe －x１)＋c２x (７)

将式(２)~式(５)和式(７)代入式计算得到系统的动

力学方程为

m１x１＋k１(x１－xe)＋c１(x１－xe)－

　２c２x －２k２x
dx
dx１

＝０ (８)

将方程(８)在零点进行三阶泰勒展开为

　m１x１＋k１(x１－xe)＋c１(x１－xe)－

k２(q１xb ＋q２x２
b ＋q３x３

b)＋c２(x１－xe)(f０＋

f１xb ＋f２x２
b ＋f３x３

b)＝０ (９)

其中:

q１＝－
１
２tan２φ０,　q２＝

３tanφ０(１－tan２φ０)
８lcosφ０

q３＝－
１＋５tan４φ０

１６l２cos２φ０
,　f０＝tanφ０

f１＝－
１＋tanφ０

２lcosφ０
,　f２＝

３tanφ０(１＋tan２φ０)
８l２cos２φ０

f３＝－
１＋３tan２φ０

１６l３cos３φ０
,　xb ＝xe －x１ (１０)

２　谐波平衡法求解

基于谐波平衡法,方程式(９)的振动响应可以

７３
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近似一组有限谐波的叠加,设主结构位移x１ 的谐

波假设解的形式为

　x１＝a０＋∑
n

i＝i
a１,icos(iωt)＋∑

n

i＝i
b１,isin(iωt)(１１)

式中,i为谐波阶数,i ＝１、２、、n．a１,i和b１,i为对

应谐波项的待定系数．

对式(１１)进行一阶求导和二阶求导分别得到

速度和加速度响应．
考虑到系统响应为对称运动,因此a０＝０．这里

给出一阶谐波的推导过程．令i ＝ １,a１,１和b１,１定

义为常数,谐波系数方程为

　－
４５a１,１k２A２tan４(φ０)

６４l２cos２(φ０)
＋

４５a２
１,１k２Atan４(φ０)

６４l２cos２(φ０)
＋

１５b２
１,１k２Atan４(φ０)
６４l２cos２(φ０)

－
１５a１,１b２

１,１k２tan４(φ０)
６４l２cos２(φ０)

＋

３b３
１,１c２ωtan３(φ０)
３２l２cos２(φ０)

＋
k２Atan２(φ０)

２ －
a１,１k２tan２(φ０)

２ ＋
３k２A３

６４l２cos２(φ０)
－

３k２a３
１,１

６４l２cos２(φ０)
－Ak１＋

a１,１k１－
１５a３

１,１k２tan４(φ０)
６４l２cos２(φ０)

－
９a１,１k２A２

６４l２cos２(φ０)
＋

９a２
１,１k２A

６４l２cos２(φ０)
＋

３b２
１,１k２A

６４l２cos２(φ０)
－

３a１,１b２
１,１k２

６４l２cos２(φ０)
＋

３a２
１,１b１,１c２ωtan(φ０)
３２l２cos２(φ０)

＋
３b１,１c２ωA２tan３(φ０)

３２l２cos２(φ０)
＋

３a２
１,１b１,１c２ωtan３(φ０)
３２l２cos２(φ０)

＋
３b１,１c２ωA２tan(φ０)

３２l２cos２(φ０)
－

a１,１ω２m１＋b１,１ωc１＋b１,１ωc２tan(φ０)＋
１５k２A３tan４(φ０)
６４l２cos２(φ０)

－
３a１,１b１,１ωc２Atan３(φ０)

１６l２cos２(φ０)
－

３a１,１b１,１ωc２Atan(φ０)
１６l２cos２(φ０)

＝０

　－b１,１ω２m１＋Aωc１－ωa１,１c１－
１５a２

１,１b１,１k２tan４(φ０)
６４l２cos２(φ０)

＋
３a１,１b１,１k２A
３２l２cos２(φ０)

－
１５b１,１k２A２tan４(φ０)

６４l２cos２(φ０)
－

３ωc２A３tan３(φ０)
３２l２cos２(φ０)

－
３a３

１,１ωc２A３tan(φ０)
３２l２cos２(φ０)

－
３a３

１,１ωc２A３tan３(φ０)
３２l２cos２(φ０)

＋
３ωc２A３tan(φ０)
３２l２cos２(φ０)

－
３b３

１,１k２

６４l２cos２(φ０)
－

b１,１k２tan２(φ０)
２ ＋c２ωAtan(φ０)－a１,１c２ωtan(φ０)－

１５b３
１,１k２tan４(φ０)

６４l２cos２(φ０)
－

３b１,１k２A２

６４l２cos２(φ０)
－

３a２
１,１b１,１k２

６４l２cos２(φ０)
＋b１,１k１＋

３b２
１,１ωc２Atan(φ０)
３２l２cos２(φ０)

－
９a１,１ωc２A２tan(φ０)

３２l２cos２(φ０)
＋

１５a１,１b１,１k２Atan４(φ０)
３２l２cos２(φ０)

＋

３b２
１,１ωc２Atan３(φ０)
３２l２cos２(φ０)

－
３a１,１b２

１,１ωc２tan３(φ０)
３２l２cos２(φ０)

＋
９a２

１,１ωc２Atan(φ０)
３２l２cos２(φ０)

－
３a１,１b２

１,１ωc２tan(φ０)
３２l２cos２(φ０)

－

９a１,１ωc２A２tan３(φ０)
３２l２cos２(φ０)

＋
９a２

１,１ωc２Atan３(φ０)
３２l２cos２(φ０)

＝０ (１２)

　　给定系统参数,由伪弧长连续算法求解式(１２),

得到系统的稳态幅频响应曲线．通过系统响应最大

值与最小值之差的平均值提取系统的幅值为

Ax１ ＝
[maxx１( ) －minx１( ) ]

２
(１３)

定义传递率为:

T＝２０lg
Ax１

A
(１４)

３　数值验证

由RungeＧKutta数值方法求得系统响应的时

间历程,然后从时间历程中的稳态响应部分提取出

系统的响应幅值用以验证谐波平衡近似解析解的

精确性,系统参数如表１所示,图２(a)所示的数值

解与解析解吻合的很好．

表１　仿真计算参数

Table１　Simulationcalculationparameters
Name Notation Value

Mass m１ ３．３kg

Stiffnessoftraditionalshockabsorber k１ ２８１４N/m

StiffnessoftheNewXＧShapedabsorber k２ ５６００N/m

Dampingoftraditionalshockabsorber c１ １．４Ns/m

DampingoftheNewXＧShapedabsorber c２ １Ns/m

Halfthelengthoftherod l ０．２m

Angle φ０ π/４rad

Displacementexcitationamplitude A ０．００２５m

调整刚度参数k２＝４５００N/m,得到系统的幅

频响应曲线如图２(b)所示．曲线呈现出向左弯曲的
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软化特性,且数值结果正向扫频和反向扫频的对比

显示了非线性跳跃现象．显然,两种方法的结果有

很高的吻合度．由此可得,无论是强非线性还是弱

非线性响应,一阶和三阶的谐波假设解都可以满足

收敛性要求．因此,本文的幅频响应均采用一阶和

三阶谐波假设解．

图２　系统幅频曲线的解析解与数值解的比较:(a)基于表１参数;
(b)调整刚度k２＝４５００N/m

Fig．２　ComparisonoftheamplitudeＧfrequencycurveoftheenergy
sinkbasedontheanalyticalandnumericalmethods:(a)Based
onTable１parameters;(b)Adjuststiffnessk２＝４５００N/m

４　减振效果分析

本节比较并讨论在不同激励幅值下,新型 X
型减振器对系统响应幅值和位移传递率的减振效

果．采用表１的参数进行仿真计算．如图３(a)、图４(a)、

图５(a)、图６(a)所示,激励幅值A＝０．０００１m、０．０００５m、

０．００１５m、０．００２５m 时新型 X型减振器对频响曲线

最大幅值的消振百分比分别为９５．３８％、９５．６１％、

９５．７５％、９６％．相比于小激励幅值A＝０．０００１m,后

三种激励下,新型 X 型减振器对系统响应幅值的

消振百分比均有小幅度增长,分别增加了０．２３％、

０．３７％,０．６２％．由此可见,对于系统响应幅值,新型

X型减振器具有高效的消振效果．此外,激励幅值

的变化几乎不影响新型 X型减振器对系统最大响

应幅值的消振性能．
图３(b)、图４(b)、图５(b)、图６(b)分别表示不

同激励下新型 X型减振器对位移传递率的减振效

果．如图所示,激励幅值 A＝０．０００１m、０．０００５m、

０．００１５m、０．００２５m 时未控系统的位移传递率几乎

没有变化．而新型X型减振器对位移传递率最大值

的消 振 百 分 比 分 别 达 到 了 ７３．９％、７３．８９％、

７４．７３％、７６．０９％．相比于小激励A＝０．０００１m,激励

幅值A＝０．０００５m时新型X型减振器对幅值的消振

百分比下降了０．０１％．当A＝０．００１５m、０．００２５m时新

型X型减振器对位移传递率最大值的消振百分比相

比于A＝０．０００１m分别增加了０．８３％和２．１３％．由此

可见,对于系统的位移传递率,新型X型减振器同样

具有高效的消振效果,且外激励幅值的变化几乎不

影响新型X型减振器对位移传递率的消振性能．

图３　激励幅值A＝０．０００１m:(a)新型 X型减振器对幅值的减振
效果;(b)新型 X型减振器对位移传递率的减振效果

Fig．３　ExcitationamplitudeA＝０．０００１m:(a)Thedampingeffect
ofthenewXＧshapedabsorberonamplitude;(b)Vibrationreduction
effectofthenewXＧshapedabsorberondisplacementtransmissibility

图４　激励幅值A＝０．０００５m:(a)新型 X型减振器对幅值的减振
效果;(b)新型 X型减振器对位移传递率的减振效果

Fig．４　ExcitationamplitudeA＝０．０００５m:(a)Thedampingeffect
ofthenewXＧshapedabsorberonamplitude;(b)Vibrationreduction
effectofthenewXＧshapedabsorberondisplacementtransmissibility

图５　激励幅值 A＝０．００１５m:(a)新型 X型减振器对幅值的减振
效果;(b)新型 X型减振器对位移传递率的减振效果

Fig．５　ExcitationamplitudeA＝０．００１５m:(a)Thedampingeffect
ofthenewXＧshapedabsorberonamplitude;(b)Vibrationreduction
effectofthenewXＧshapedabsorberondisplacementtransmissibility

图６　激励幅值A＝０．００２５m:(a)新型 X型减振器对幅值的减振
效果;(b)新型 X型减振器对位移传递率的减振效果

Fig．６　ExcitationamplitudeA＝０．００２５m:(a)Thedampingeffect
ofthenewXＧshapedabsorberonamplitude;(b)Vibrationreduction
effectofthenewXＧshapedabsorberondisplacementtransmissibility

９３
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此外,如图３~图６所示．不同外激励对未控系统

的固有频率是没有影响的．未控系统在频率为２９．

２rad/s处取得峰值．激励幅值A＝０．０００１m、０．０００５m、０．

００１５m、０．００２５m时,新型X型减振器对系统的隔振百

分比分别达到了９２．９９％、９３．２８％、９３．４％和９４．９９％．
当A＝０．０００５m、０．００１５m、０．００２５m 时新型 X型减

振器对系统的隔振百分比相比于A＝０．０００１m 分

别增加了０．２９％、０．４１％、２％．由此可见,新型 X型

减振器具有良好的低频隔振性能．此外,激励的变

化几乎不影响新型X型减振器对系统的隔振性能．

５　参数分析

５．１　刚度影响

保持表１其他参数不变,新型 X 型减振器的

刚度对系统幅频响应曲线的影响如图７(a)所示．可

以看到,随着线性刚度值的增大,频响曲线的峰值

逐渐减小,增加了减振效果．最大峰值一直向左下

方延伸．当刚度k２ 超过５６５０N/m 时,共振峰消失．
此外还可以发现,在刚度增大的过程中,频响曲线

先呈现出明显的软化特性,然后软化特性又逐渐消

失．图７(b)显示的是新型 X型减振器的刚度对系

统位移传递率的影响．可以看到,随着线性刚度值

的增大,位移传递率的峰值不断减小,系统的固有

频率越来越小,隔振范围越来越大．当刚度超过

５６５０N/m 时,实现了全频段隔振．频响曲线和位移

传递率均呈现出向左弯曲的非线性软特性,由此可

见,新型X型减振器对于高频隔振更有优势,高频

隔振频带更宽,尤其当刚度增大到一定程度时,能

更好的实现全频隔振．

图７　新型 X型减振器刚度的影响:(a)不同刚度的幅频响应
曲线;(b)不同刚度的位移传递率

Fig．７　InfluenceofstiffnessofthenewXＧShapedabsorber:
(a)AmplitudeＧfrequencyresponsecurveswithdifferentk２;

(b)Transmissibilitywithdifferentk２

５．２　阻尼影响

保持表１其他参数不变,且将刚度参数调整为

k２＝４５００N/m．新型X型减振器的阻尼对幅频响应

曲线的影响如图８(a)所示．随着阻尼值的增大,系

统幅频响应曲线的峰值逐渐减小,并且频响曲线的

软化特性逐渐消失．图８(b)显示的是新型 X型减

振器的阻尼对位移传递率的影响．可以看到,增大

阻尼能有效减小位移传递率的峰值．但在共振区

外,随着振动频率增大,较大的阻尼会增大系统的

位移传递率．因此,为了保证系统的减振效果,阻尼

不宜过大,否则会增加高频段的位移传递率的幅

值,从而影响系统在高频段的隔振效果．

图８　新型 X型减振器阻尼的影响:(a)不同阻尼的幅频响应曲线;
(b)不同阻尼的位移传递率

Fig．８　InfluenceofdampingofthenewXＧShapedabsorber:
(a)AmplitudeＧfrequencyresponsecurveswithdifferentc２;

(b)Transmissibilitywithdifferentc２

５．３　装载角的影响

保持表１其他参数不变,且将刚度参数调整为

k２＝４５００N/m．新型 X型减振器的装载角度对幅频

响应曲线的影响如图９(a)所示．可以看到,随着装载

角度的增大,频响曲线的峰值逐渐减小．另外,装载

角度越大,频响曲线向左弯曲的软化特性越明显．图

９(b)显示的是新型X型减振器的装载角度对系统位

移传递率的影响．随着装载角度的增大,位移传递率

的峰值不断减小,系统的固有频率越来越小,隔振频

带逐渐变宽．当装载角度增加到一定程度时,位移传

递率的固有频率降为０,实现了全频带隔振．但是大

的装载角会增加高频段的位移传递率的幅值,从而

影响高频段的隔振效果．所以根据实际条件,在条件

允许的范围内应选择较大的装载角．

图９　新型 X型减振器装载角的影响(a)不同装载角的幅频响应
曲线;(b)不同装载角的位移传递率

Fig．９　InfluenceofloadingangleofthenewXＧShapedabsorber:
(a)AmplitudeＧfrequencyresponsecurveswithdifferentφ０;

(b)Transmissibilitywithdifferentφ０

０４
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５．４　参数优化

对于不同的阻尼c２＝１Ns/m、５Ns/m、

１０Ns/m,当 X型结构的刚度和装载角度同时变

化时,主结构的位移传递率的最大幅值变化二维等

高线分别如图１０(a)、(b)、(c)所示．图中深蓝色区

域为可以实现全频带隔振的最优参数取值范围．比

较发现,图(b)的最优值范围明显比图(a)的大,而

图(c)的最优值范围虽然比图(b)的大,但其增大程

度非常小．也就是说,随着阻尼变大,实现全频带隔

振最优参数取值范围会逐渐变大到一定程度后达

到相对稳定．

图１０　X型结构的刚度和装载角度同时变化时对主结构的位移
传递率最大幅值的影响:(a)c２＝１Ns/m;

(b)c２＝５Ns/m;(c)c２＝１０Ns/m
Fig．１０　Theinfluenceofthestiffnessandloadingangleofthe

XＧshapeonthemaximumamplitudeofthedisplacement
transferrateofthemainstructure:(a)c２＝１Ns/m;

(b)c２＝５Ns/m;(c)c２＝１０Ns/m

图１１　阻尼的影响

Fig．１１　Effectofdamping

在全频带隔振范围内,选取一组刚度和装载角

k２＝３６００N/m,φ０＝π/３rad/s,不同阻尼对位移传

递率的影响如图１１所示．能够发现,当阻尼越来越

大时,高频段的隔振效果会越来越差．也就是说,当

实现全频段隔振以后,阻尼越小越好．
在全频段隔振范围内,选取阻尼c２＝１Ns/m．

当受到的冲击激励为０．０２m 时,系统自由衰减的时

间历程图如图１３所示．可以看到,在全频段隔振范

围内,面对冲击性激励,新型 X型减振器也可以实

现高效的减振效果．

图１２　冲击激励为０．０２m,系统自由衰减的时间历程图

Fig．１２　Theimpactexcitationis０．０２m,andthetimehistory
diagramofthefreeattenuationofthesystemisobtained

６　结论

本文将X型结构与线性弹簧阻尼减振器结合

得到一种新型消隔组合 X 型减振装置．新型 X 型

减振器不仅能将线性刚度转化为非线性刚度,还可

以为系统提供负刚度．研究了新型X型减振器的减

振性能,并讨论了参数变化的影响．主要结论如下

新型X型减振器具有很好的消振和隔振性能．
另外,外激励幅值的变化对新型 X 型减振器的减

振性能几乎没有影响．
参数研究表明,较大的刚度、阻尼以及装载角

度都可以有效提高 X 型减振器对系统的减振性

能,达到高效消振与超低频隔振的效果．当实现全

频段隔振之后,阻尼越小,隔振效果会越好．
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