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摘要 车辆、船舶、航空器等载运工具座椅的低频振动严重影响乘员舒适性与健康,搭载的精密仪器也需有

效隔离微幅振动以保障其工作精度,传统线性隔振系统在低频段性能有限,难以满足高舒适性与高精度隔

振需求.负刚度结构通过几何非线性实现高静刚度与低动刚度,可显著改善低频隔振性能.针对单层负刚度

系统在抑制振动二次传递方面的不足,设计了一种双层负刚度隔振系统.基于谐波平衡法推导系统动力学

方程,并通过数值方法验证解析结果的准确性.参数分析表明,系统在低频隔振性能上全面优于传统线性系

统;在此基础上提出了基于加速度传递率峰值控制的精密设备隔振性能评价指标,以及考虑加权传递率均

值的人体舒适度指标.研究结果可为载运工具座椅与精密仪器低频隔振新型系统设计提供理论依据与舒适

性评价方法.
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Abstract Low-frequency
 

vibrations
 

of
 

seats
 

in
 

vehicles,
 

ships,
 

aircraft,
 

and
 

other
 

means
 

of
 

transporta-
tion

 

severely
 

affect
 

the
 

comfort
 

and
 

health
 

of
 

occupants.
 

Additionally,
 

the
 

precision
 

instruments
 

preci-
sion

 

instruments
 

mounted
 

on
 

these
 

platforms
 

require
 

effective
 

isolation
 

from
 

micro-amplitude
 

vibrations
 

to
 

ensure
 

their
 

operational
 

accuracy.
 

However,
 

traditional
 

linear
 

vibration
 

isolation
 

systems
 

have
 

limited
 

performance
 

in
 

the
 

low-frequency
  

range,
 

making
 

it
 

difficult
 

to
 

meet
 

the
 

demands
 

for
 

high
 

comfort
 

and
 

high-precision
 

vibration
 

isolation.
 

Negative
 

stiffness
 

structures
 

achieve
 

high
 

static
 

stiffness
 

and
 

low
 

dy-
namic

 

stiffness
 

through
 

geometric
 

nonlinearity,
 

which
 

can
 

significantly
 

improve
 

low-frequency
 

vibration
 

isolation
 

performance.
 

To
 

address
 

the
 

limitation
 

of
 

single-stage
 

negative
 

stiffness
 

systems
 

in
 

suppressing
 

the
 

secondary
 

transmission
 

of
 

vibrations,
 

a
 

dual-stage
 

negative
 

stiffness
 

vibration
 

isolation
 

system
 

is
 

pro-
posed.

 

The
 

dynamic
 

equations
 

of
 

the
 

system
 

are
 

derived
 

based
 

on
 

the
 

harmonic
 

balance
 

method,
 

and
 

the
 

accuracy
 

of
 

the
 

analytical
 

results
 

is
 

verified
 

through
 

numerical
 

methods.
 

Parametric
 

analysis
 

shows
 

that
 

the
 

system
 

outperforms
 

traditional
 

linear
 

systems
 

in
 

terms
 

of
 

low-frequency
 

vibration
 

isolation
 

performance.
 

On
 

this
 

basis,
 

an
 

evaluation
 

index
 

for
 

the
 

vibration
 

isolation
 

performance
 

of
 

precision
 

e-
quipment

 

based
 

on
 

the
 

peak
 

control
 

of
 

acceleration
 

transmissibility,
 

together
 

with
 

a
 

human
 

comfort
 

in-
dex

 

considering
 

the
 

weighted
 

mean
 

of
 

transmissibility,
 

were
 

proposed.
 

The
 

results
 

provide
 

a
 

theoretical
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basis
 

and
 

a
 

comfort
 

evaluation
 

method
 

for
 

the
 

design
 

of
 

new
 

low-frequency
 

vibration
 

isolation
 

systems
 

for
 

seats
 

and
 

precision
 

instruments
 

in
 

transportation
 

systems.

Key
 

words negative
 

stiffness, comfort
 

evaluation, low-frequency
 

vibration
 

isolation, transmissibili-
ty, harmonic

 

balance
 

method

引言
  

在车辆、船舶、航空器等载运工具运行中,座椅

或敏感设备系统易受到常规隔振难以抑制的低频

振动(通常低于10
 

Hz)激励.这类振动不仅严重影

响乘员的舒适性,长期暴露还会引发健康问题[1];

对于搭载的精密仪器而言,微幅振动也会导致测量

误差或性能下降.因此,开发具有优异低频隔振性

能的系统,提高低激励频率区域的隔振性能[2-9],对
提升乘坐舒适度与保障仪器精度具有重要意义.典
型、常规的工程隔振方式常可等效为单自由度弹

簧-质量系统,隔振效果仅在激励频率超过系统固

有频率的 2倍时才能体现,虽然降低系统刚度可

减小固有频率,但也会导致承载能力下降,隔振性

能具有明显局限性.
为克服传统隔振系统的局限,众多学者致力于

开发新型隔振结构,其中负刚度结构(NSS)因能在

不显著削弱静刚度的前提下实现极低的动刚度,受
到广泛关注[10-15].该结构通过负刚度元件与正刚度

元件的耦合,同时实现高承载能力和低刚度特性,

其本质是正刚度提供承载力、负刚度抵消正刚度以

降低等效刚度的耦合效应.已有研究围绕单层负刚

度系统展开多项改进:例如,Tian等[15]提出凹形X
形结构配合变节距弹簧,拓宽了准零刚度区间;Ji
等[16]结合永磁负刚度装置与位移放大机构,提升

了线性负刚度范围;尹蒙蒙等[17]提出将QZS弹簧

组与X型剪式结构结合,设计出新型X型准零刚

度隔振器(X-QZS),该结构通过 QZS元件替换传

统X型结构中的线性弹簧,利用X型框架的几何

非线性放大了QZS的低刚度特性;Pu等[18]则基于

仿生原理提出结构简单、适应性强的准零刚度隔振

器.这些研究显著提升了单层负刚度系统在低频隔

振与高负载方面的性能.刘兴天等[19]聚焦隔振对

象重量波动(±10%轻载/过载)对 QZS隔振性能

的影响,通过构建含欧拉屈曲梁负刚度调节机构的

QZS系统,引入垂向平衡调节装置确保不同载荷

下系统仍能稳定于零刚度点.
  

然而,单层隔振系统在实际应用中仍存在局

限,其假设下层质量体与基础刚性连接,无法有效

抑制振动在结构内部的二次传递.为此,研究者逐

渐将目光转向双层隔振结构,通过分层设计进一步

拓展隔振频带,并结合负刚度机制增强低频性能.
例如,Platus[20]提出的负刚度机构被用于精密仪器

的六自由度隔振系统;Wu等[21]设计的平面磁弹簧

实现了二维线性负刚度隔离;Zhao等[22]则在高层

建筑风振控制中优化了带负刚度的调谐惯容阻尼

器参数.
  

在此背景下,本文提出一种双层负刚度隔振系

统,该系统通过在上下两层分别引入由水平弹簧-
滑块-连杆机构构成的负刚度单元,形成非线性刚

度耦合机制.基于谐波平衡法,系统分析阻尼、刚度

及关键结构参数对系统动态响应的影响,旨在拓展

低频隔振带宽、抑制共振峰值,提升系统在车辆座

椅、船舶座椅、航空座椅及精密仪器平台等多种载

运与隔振场景中的适用性与舒适性.

1 双层负刚度结构系统

1.1 简化模型构建
  

经典的三弹簧负刚度隔振器构型如图1(a)所
示,其中垂直方向的线性弹簧提供正刚度,两侧预

压水平弹簧通过几何非线性产生负刚度效应,从而

实现高静刚度与低动刚度的结合.为进一步增强对

振动传递路径的控制,Le等[23]提出采用斜杆与水

平弹簧串联的连杆机构[图1(b)],通过机构放大

作用实现对负刚度的灵活调控.
基于该思路,本文构建如图2所示的双层负刚

度隔振系统,该系统在上下两层均布置负刚度机

构,通过几何非线性耦合作用,进一步提升低频隔

振性能并抑制二次振动传递.基于该构型,质量块

m1 被限定在垂直平面内沿滑动面运动.初始状态

下,m1 和中间质量块m2 由垂直弹簧的压缩力与

重力平衡维持静止,因此系统的承载能力仅取决于
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垂直弹簧刚度及其初始变形量.系统运行需满足三

组弹簧始终处于受压状态.当底座受激励时,振动

通过垂直弹簧和阻尼器传递至隔振设备,质量块的

振动幅值由该非线性隔振系统的刚度特性决定.

图1 单层隔振器模型:(a)经典三弹簧结构;
(b)带连杆的三弹簧结构

Fig.1 Single-layer
 

vibration
 

isolator
 

models:(a)
 

Classic
 

three-
spring

 

structure;(b)
 

Three-spring
 

structure
 

with
 

connecting
 

rod

图2 双层负刚度结构隔振系统

Fig.2 Double-layer
 

negative
 

stiffness
 

structure
 

vibration
 

isolation
 

system

设m1 与m2 之间的相对位移为z1=x1-x2,

m2与基座间的相对位移为z2=x2-xe,其中x1是

m1 的绝对位移,x2是m2的绝对位移,xe是支座的

位移.在基础上施加小振幅低频基础激励xe =
Xecos(ωt)后(ω<10

 

Hz),从基础传递到m2 和基

础所受的力分别为

ft1(z1,z
·
1)=cv1z

·
1+kv1z1+

 2kh1

b1-D

a2
1-z21

-
Lh10

a2
1-z21

-1  z1
ft2(z2,z

·
2)=cv2z

·
2+kv2z2+

 2kh2

b2-D

a2
2-z22

-
Lh20

a2
2-z22

-1  z2

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

(1)

其中,cv1、kv1 和kh1 分别是上层负刚度结构的竖直

阻尼器的阻尼系数、竖直弹簧的刚度和水平弹簧的

刚度,cv2、kv2 和kh2 分别是下层负刚度结构的竖直

阻尼器的阻尼系数、竖直弹簧的刚度和水平弹簧的

刚度,b1 和b2 分别为M 到N 以及Q 到P 的距离,

a1 和a2 为上下层负刚度结构中连杆的长度,D 为

与水平弹簧相连的滑块宽度,Lh10 和Lh20 分别为

上、下层水平弹簧的原长,Lh1 和Lh1 则分别为上、
下层水平弹簧在任意位置的长度.

1.2 系统静态特性分析
  

为了研究结构相关参数以及水平弹簧刚度与

垂直弹簧刚度比值对双层负刚度结构系统刚度特

性的影响,以下分析以上层负刚度结构为例.
  

由式(1)可得上层负刚度结构的垂直恢复力

F1 的表达式为:

F1=kv1z1+

 2kh1

b1-D

a2
1-z21

-
Lh10

a2
1-z21

-1  z1 (2)
  

引入以下无量纲参数:F︵1=F1/kv1Lh10,z︵1=
z1/Lh10,η11=a1/Lh10,η12 = b1-D  /Lh10,κ1 =

kh1/kv1.其中F︵1 为无量纲恢复力,z︵1 为无量纲相

对位移,η11、η12 为结构参数,κ1 为水平弹簧刚度与

垂直弹簧刚度比值.则式(2)可改写为无量纲形式:

F︵1=z︵1+2κ1
η12-1

η211-z︵21
-1  z︵1 (3)

  

对上式关于无量纲相对位移z︵1 求导可得上层

结构的无量纲非线性刚度:

K︵1=1+2κ1
z︵21η12-1  
η211-z︵21  3/2

-
1-η12  + η211-z︵21

η211-z︵21

􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁

􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁

(4)
令式(4)中z︵1=0,可得静力平衡位置的非线性刚

度(K︵SEP1):

K︵SEP1=1+2κ1 η12-η11-1
η11  (5)

  

图3展示了当参数κ1=0.6,η11=1.2且η12
取不同值时的无量纲非线性恢复力曲线以及非线

性刚度曲线.从图3(a)可明显观察到上层结构具

有双稳态特性,从图3(b)可看出,当η12>1.0时,
刚度曲线呈现凹抛物线形状,其刚度最小值出现在

静态平衡位置处,且其值恒大于-0.2.随着质量块

逐渐偏移静平衡位置,无量纲非线性刚度相比于静

05



第3期 黄磊等:双层负刚度隔振系统低频性能优化及舒适性评价研究

平衡刚度渐增.在该条件下,系统的无量纲非线性

刚度可分为下面三种情况:第一,当η12>2.2时,

在静平衡位置处的无量纲非线性刚度大于1.从式

(3)和式(4)可知,具有 NSS结构的系统的非线性

刚度始终大于没有NSS结构的系统的刚度———后

者由垂直弹簧和阻尼并联组成.众所周知,这样的

单层线性隔振系统仅在高频激励下表现出良好的

隔振性能,而较低的刚度会产生更宽的隔振频带.
因此,在这种条件下,带有NSS的系统无法有效隔

离低频振动.第二,当1<η12<1.2时,在静平衡位

置处的无量纲非线性刚度介于-0.2到0之间.因
为具有负刚度的系统不能承受载荷,所以为了支撑

载荷,必须合理选择参数κ1 的取值,以确保非线性

刚度始终保持为正值.例如,当κ1=0.6,η11=1.2,

η12=1.1时静平衡位置处的非线性刚度小于0,如
图3(b)所示;而当η11=1.2,η12=1.1,κ1 减小到

6/11时,如图4(a)所示,可得到正刚度.第三,当

1.2<η12<2.2时,在静平衡位置处的无量纲非线

性刚度介于0到1之间.此外,质量块远离静平衡

位置的位移存在一个范围,在这个范围内,上层

NSS结构系统的无量纲非线性刚度小于1.在这一

工况下,可有效抑制双稳态带来的非期望跳变,使
得系统在工作位移区间内的等效刚度始终为正且

远离零刚度的临界失稳点,确保静态平衡位置的唯

一性与稳定性.这表明,当质量块在这个工作位移

范围内移动时,该系统的非线性刚度K︵1 要小于线

性系统的刚度kv1.所以与线性系统相比,该结构的

隔振范围更大.
当η12<1.0时,刚度曲线呈现凸抛物线形状,其

刚度最大值出现在静态平衡位置处,如图3(b)所示.
随着参数κ1的减小,曲线峰值会向上移动.当刚度

比下降到足够小值时,在静平衡位置附近的非线性

刚度可保持正值,如图4(b)所示.然而,当隔振设

备偏离静平衡位置且z︵1 足够大时,非线性刚度会

转为负值,因此,该工况无法用于设计提升隔振性

能的系统.

图3 上层结构在κ1=0.6,η11=1.2,η12 变化时的特性曲线图:
(a)无量纲恢复力关于无量纲相对位移曲线图;
(b)无量纲刚度关于无量纲相对位移曲线图

Fig.3 Characteristic
 

curves
 

of
 

the
 

upper
 

structure
 

with
 

varying
 

η12 at
 

κ1=0.6
 

and
 

η11=1.2:
 

(a)
 

Dimensionless
 

restoring
 

force
 

versus
 

dimensionless
 

relative
 

displacement
 

curve;
 

(b)
 

Dimensionless
 

stiffness
 

versus
 

dimensionless
 

relative
 

displacement
 

curve

图4 不同条件下的无量纲刚度关于无量纲相对位移曲线图:
(a)η11=1.2,η12=1.1,κ1 变化;(b)η11=1.2,η12=0.9,κ1 变化

Fig.4 Dimensionless
 

stiffness
 

versus
 

dimensionless
 

relative
 

displacement
 

curves
 

under
 

different
 

conditions:
 

(a)
 

Variations
 

of
 

κ1
 

at
 

η11=1.2
 

and
 

η12=1.1;
 

(b)
 

Varying
 

κ1 at
 

η11=1.2
 

and
 

η12=0.9

1.3 无量纲运动方程推导
  

当系统振动幅度较小时(|z1|≪1,|z2|≪
1),则式(1)中的两个力可通过三阶泰勒级数展开

式分别近似为:

ft1(z1,z
·
1)=fd1+fs1 ≈cv1z

·
1+ kv1-2kh1+2kh1

b1-D-Lh10

a1  z1+kh1
b1-D-Lh10

a3
1

z31

ft2(z2,z
·
2)=fd2+fs2 ≈cv2z

·
2+ kv2-2kh2+2kh2

b2-D-Lh20

a2  z2+kh2
b2-D-Lh20

a3
2

z32

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁􀪁
􀪁
􀪁􀪁

(6)

其中,fd1 和fd2 是线性阻尼力;fs1 和fs2 是近似恢复力,其几何非线性刚度分别取近似展开式为:

kv1z1+2kh1

b1-D

a2
1-z21

-
Lh10

a2
1-z21

-1
􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁 􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 z1 ≈k1z1+kc1z31

kv2z2+2kh2

b2-D

a2
2-z22

-
Lh20

a2
2-z22

-1
􀭠

􀭡

􀪁
􀪁􀪁 􀭤

􀭥

􀪁
􀪁􀪁 z2 ≈k2z2+kc2z32

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁􀪁

􀪁
􀪁􀪁

(7)

式中:k1=kv1-2kh1+2kh1(b1-D-Lh10)/a1,k2=kv2-2kh2+2kh2(b2-D-Lh20)/a2,kc1=kh1(b1-
D-Lh10)/a3

1,kc2=kh2(b2-D-Lh20)/a3
2.
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则系统的运动方程可近似为:

m1(z
··
1+z··2+x··e)+cv1z

·
1+k1z1+kc1z31=0

m2(z
··
2+x··e)+cv2z

·
2+k2z2+kc2z32-cv1z

·
1-k1z1-kc1z31=0 (8)

假设Lh10=Lh20,则上式可化简为无量纲形式:

z︵″1+z︵″2+f
︵
d1+f

︵
s1=Ω2X︵ecos(Ωτ)

μz︵″2+f
︵
d2+f

︵
s2-f

︵
d1-f

︵
s1=μΩ2X︵ecos(Ωτ) (9)

其中μ=m2/m1,Ω=ω/ωn,τ=ωnt,ωn= kv1/m1,z︵1=z1/Lh10,z︵2=z2/Lh20,X
︵
e=Xe/Lh10=Xe/Lh20,

ζ1=cv1/2m1ωn,ζ2=cv2/2m1ωn,κ1=kh1/kv1,η11=a1/Lh10,η12= (b1-D)/Lh10,ρ=kv2/kv1,κ2=kh2/kv1,

η21=a2/Lh20,η22= (b2-D)/Lh20,f
︵
d1=2ζ1z︵'1,f

︵
s1=Ω2

1z︵1+γ1z︵31,f
︵
d2=2ζ2z︵'2,f

︵
s2=Ω2

2z︵2+γ2z︵32,Ω2
1=

k1/kv1=1+2κ1[(η12-1)/η11-1],Ω2
2=k2/kv1=ρ+2κ2[(η22-1)/η21-1],γ1=kc1L2

h10/kv1=κ1(η12-
1)/η311,γ2=kc2L2

h20/kv1=κ2(η22-1)/η321.

2 解析解推导与数值验证

2.1 一阶谐波平衡法
  

设式(9)的一次谐波近似解为

z︵1(τ)=Z︵1cos(Ωτ+φ1)

z︵2(τ)=Z︵2cos(Ωτ+φ2) (10)
  

无量纲阻尼力和恢复力的一次谐波近似分别为

f
︵
d1≈α︵1(Z

︵
1)sin(Ωτ+φ1),f

︵
s1≈β

︵
1(Z
︵
1)cos(Ωτ+

φ1),f
︵
d2≈α︵2(Z

︵
2)sin(Ωτ+φ2)和f

︵
s2≈β

︵
2(Z
︵
2)×

cos(Ωτ+φ2).其中α︵1、β
︵
1、α︵2、β

︵
2 分别为f

︵
d1、f

︵
s1、

f
︵
d2、f

︵
s2 在稳态响应时一次谐波分量的幅值,可表

示为:

α︵1(Z
︵
1)≈

Ω
π∫

2π
Ω

0
f
︵
d1(z︵1,z︵'1)sin(Ωτ+φ1)dτ

β
︵
1(Z
︵
1)≈

Ω
π∫

2π
Ω

0
f
︵
s1(z︵1,z︵'1)cos(Ωτ+φ1)dτ

α︵2(Z
︵
2)≈

Ω
π∫

2π
Ω

0
f
︵
d2(z︵2,z︵'2)sin(Ωτ+φ2)dτ

β
︵
2(Z
︵
2)≈

Ω
π∫

2π
Ω

0
f
︵
s2(z︵2,z︵'2)cos(Ωτ+φ2)dτ

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

(11)

  

将一次谐波近似解代入无量纲运动方程,令等

式两边sin(Ωτ+φ1)、cos(Ωτ+φ1)、sin(Ωτ+φ2)
和cos(Ωτ+φ2)等各次谐波系数相等,可得:

Z︵2Ω2sin(φ1-φ2)

ΩZ︵1
z︵'1(τ)+f

︵
d1

 =-
Ω2X︵esinφ1

ΩZ︵1
z︵'1(τ)

Z︵1+Z︵2cos(φ1-φ2)

Z︵1
z︵″1(τ)+f

︵
s1

 =
Ω2X︵ecosφ1

Z︵1
z︵1(τ)

-
Z︵1Ω2sin(φ1-φ2)

ΩZ︵2
z︵'2(τ)+f

︵
d2

 =-
(1+μ)Ω2X︵esinφ2

ΩZ︵2
z︵'2(τ)

(1+μ)Z
︵
2+Z︵1cos(φ1-φ2)

Z︵2
z︵″2(τ)+f

︵
s2

 =
(1+μ)Ω2X︵ecosφ2

Z︵2
z︵2(τ) (12)

  

结合无量纲阻尼力和恢复力以及一次谐波近

似解的表达式,分别得到系统的阻尼力和恢复力的

一次谐波分量的系数方程:

 

α︵1≈Ω2Xesinφ1+Z︵2Ω2sin(φ1-φ2)

β
︵
1≈Ω2Xecosφ1+Ω2[Z︵1+Z︵2cos(φ1-φ2)]

α︵2≈(1+μ)Ω2Xesinφ2-Z︵1Ω2sin(φ1-φ2)

β
︵
2≈(1+μ)Ω2Xecosφ2+Ω2(1+μ)Z

︵
2+

 Ω2Z︵1cos(φ1-φ2)

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

(13)

将公式(11)积分后代入公式(13)可得:

 

-2Ωζ1Z
︵
1 ≈Ω2X︵esinφ1+Z︵2Ω2sin(φ1-φ2)

Ω2
1Z
︵
1+
3
4γ1Z

︵3
1-Ω2Z︵1 ≈Ω2X︵ecosφ1+

 Z︵2Ω2cos(φ1-φ2)-2Ωζ2Z
︵
2

≈ (1+μ)Ω2X︵esinφ2-Z︵1Ω2sin(φ1-φ2)

Ω2
2Z
︵
2+
3
4γ2Z

︵3
2-Ω2(1+μ)Z

︵
2

≈ (1+μ)Ω2X︵ecosφ2+Z︵1Ω2cos(φ1-φ2)

􀮠

􀮢

􀮡

􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁
􀪁􀪁

(14)
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由于双层负刚度结构具有双稳态特性,因此谐

波平衡法的解析解需通过稳定性判据判断是否为

“真实稳态解”,从而识别两个稳定域内的稳定解与

不稳定解,本文用构建雅可比矩阵(对位移、速度的

偏导数矩阵),计算其特征值的方法进行辨别.若所

有特征值的实部为负,解稳定;否则不稳定.而双稳

态系统的稳态切换本质是解分支的跳变,当外激励

的幅值或频率变化时,解会在稳定分支的“临界点”

发生跳变,实现两个稳定平衡点之间的切换.(例如

幅频响应曲线的跳跃现象)
  

基于以上推导,该系统的相对位移传递率的表

达式可简化为:

  Tr =
x︵1-x︵e

X︵e
=
[Z
⌒
1sin(φ1)+Z

⌒
2sin(φ2)]2+[Z

⌒
1cos(φ1)+Z

⌒
2cos(φ2)]2

X︵e
(15)

  基于人体低频振动舒适性的工程常识(如ISO
 

2631-1中“2~8
 

Hz是人体坐姿舒适性最敏感的

频率区间”),选取对应上述实际2~8
 

Hz的无量纲

频率区间Ω ∈ [1,4](以系统基准固有频率ωn =

kv1/m1=2
 

Hz进行换算)作为舒适度评价的核心

频段,定义该敏感频段加权传递率均值:

T︵W =∑
n

i=1WiTr(Ωi)

∑
n

i=1Wi

(16)

其中Ωi 为无量纲频率点;Wi 为固定权重系数,仅
区分敏感频段内/外,在敏感频段内取 Wi =1;

Tr(Ωi)为无量纲频率Ωi 下的相对位移传递率.基

于该舒适度评价指标,可直接通过参数变化下T︵W

的“升降趋势”,判断舒适度优劣(T︵W 越小,舒适度

越好).
机械精密仪器(如三坐标测量机、激光微加工

机与半导体光刻机)的精度误差,本质上更易受振

动加速度影响,而非位移.位移扰动主要反映位置

偏移,而加速度扰动直接关联惯性力,会引发仪器

内部组件(如传感器)之间的相对振动与应力波动,

从而导致测量失准或功能失效,此类仪器的敏感频

率区间多为5~50
 

Hz(换算为无量纲频率则为

2.5~25).例如半导体光刻机要求在上述频段内,

加速度传递率≤0.05.故可采用核心频段内上层质

量绝对加速度传递率峰值Tα,max 作为评价精密仪

器隔振性能的指标,其中上层质量绝对加速度传递

率的表达式为:

  |Tα|=
|x︵″1|
x″
e

=
[Z
⌒
1sin(φ1)+Z

⌒
2sin(φ2)]2+[Z

⌒
1cos(φ1)+Z

⌒
2cos(φ2)]2

X︵e
(17)

2.2 数值验证
  

本文近似推导了相对位移传递率的解析结果,

为验证谐波平衡法能否准确捕捉所选参数的动力

学特性,图5(a)和(b)分别绘制了上下两层质量的

幅频响应曲线(AFRC),并与四阶Runge-Kutta法

向前和向后扫频数值计算的结果进行对比,参数设

置为ζ1=0.04,ζ2=0.08,κ1=0.6,κ2=0.8,η11=
1.2,η12=1.4,η21=1.3,η22=1.5,μ=0.3,ρ=1.5,

Xe=0.4.其中数值扫频方法得到的在位移激励下

系统的上下层相对位移峰值约为一阶谐波平衡法

所得峰值的80%,表明两者具有合理的一致性,因
此谐波平衡法可用于后续动力学行为的深入研究.

 

图6对比了双层NSS中被隔振物体m1 相对

于基础的位移幅值(z︵1+z︵2)与单层NSS中被隔振

物体相对于基础的位移幅值,其中双层 NSS中的

无量纲参数与图5中一致,单层 NSS中的无量纲

参数与上层结构一致.如图所示,双层NSS结构具

备比单层结构更小的位移幅值以及更低的共振频

率,表现出更优异的低频隔振性能.
为进一步验证本文双层负刚度结构的低频隔

振性能的优异性,在等参条件下,与Zeng等[24]提

出的传统双层准零刚度系统(DLQZS)以及吴维

雷[25]在其博士论文中提出的双层几何非线性隔振

系统(DLNIS)的相对位移传递率曲线进行了对比,
如图7所示.本文提出的双层负刚度结构系统的起

始隔振频率(相对位移传递率首次小于1对应的频

图5 一阶 HBM与数值方法间相对位移传递率的对比分析:
(a)m1 的相对位移;(b)m2 的相对位移

Fig.5 Comparative
 

analysis
 

of
 

relative
 

displacement
 

transfer
 

rate
 

between
 

first-order
 

HBM
 

and
 

numerical
 

methods:
 

(a)
 

Relative
 

displacement
 

of
 

m1;
 

(b)
 

Relative
 

displacement
 

of
  

m2
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图6 振幅对比(蓝色线条表示单层NSS的振幅,红色线条表示
双层NSS的上层振幅)

Fig.6 Amplitude
 

comparison
 

(the
 

blue
 

line
 

represents
 

the
 

amplitude
 

of
 

the
 

single-layer
 

NSS,
 

and
 

the
 

red
 

line
 

represents
 

the
 

lupper-ayer
 

amplitude
 

of
 

the
 

double-layer
 

NSS)

图7 不同双层结构隔振系统相对位移传递率对比

Fig.7 Comparison
 

of
 

relative
 

displacement
 

transmission
 

rates
 

of
 

different
 

double-layer
 

structural
 

vibration
 

isolation
 

systems

率)约为1.619,传递率峰值约为19.433,相对于

DLQZS系统和DLNIS系统,双层负刚度结构系统

的起始隔振频率分别降低约52.59%和52.52%,
传递率峰值分别减小约28.23%和12.19%.

3 不同参数的分析

3.1 阻尼参数
  

图8(a)展示了上层阻尼对系统传递率的影

响.随着阻尼增大,共振峰值显著降低,但隔振带宽

相应收窄.除极弱阻尼情况外,双层负刚度系统在

所有阻尼配置下均优于传统线性系统.图8(c)进
一步表明,上层阻尼在核心频段内对加权传递率以

及加速度传递率峰值的影响均呈单增趋势,即随阻

尼增大,对人体舒适度的贡献降低,对精密设备的

保护程度降低.下层阻尼的变化趋势与上层类似

[图8(b)(d)],但需要指出的是存在一个对人体最

佳舒适度的下层阻尼比(ζ2=0.12),而对精密设备

的保护始终程度处于较好范围(<0.05).

图8 阻尼对相对位移传递率及乘坐舒适度的影响:(a)(b)仅改变
上层阻尼;(c)(d)仅改变下层阻尼(灰色线条表示仅具有

垂直刚度与阻尼的线性隔振器)
Fig.8 Effects

 

of
 

damping
 

on
 

relative
 

displacement
 

transmissibility
 

and
 

ride
 

comfort:
 

(a)(b)
 

Only
 

the
 

upper-layer
 

damping
 

is
 

changed;
 

(c)(d)
 

Only
 

the
 

lower-layer
 

damping
 

is
 

changed
 

(the
 

gray
 

linesin
 

the
 

figure
 

represent
  

linear
 

vibration
 

isolators
 

with
 

only
 

vertical
 

stiffness
 

and
 

damping)

3.2 刚度参数
  

图9(a)展示了通过改变上层水平刚度对位移

传递率的影响,如图所示,上层水平刚度增大可显

著拓宽隔振带宽,但共振峰值略有上升.当κ1<
0.1时,系统性能全面优于线性系统.图9(d)显示,

上层刚度比对人体舒适度的贡献在κ1=0.6附近

达到峰值,对精密设备的保护程度随刚度比增大而

升高.下层水平刚度的影响趋势与上层一致,在κ2=
0.85附近对人体舒适度的贡献达到峰值[图9(b)
(e)].垂直刚度比的调整对系统性能影响显著[图

9(c)]:当上层垂直刚度大于下层时,共振峰极低但

带宽狭窄;当比值大于1时,共振峰渐增而带宽渐

减,而图9(f)显示,垂直刚度比对人体舒适度的影

响呈现非线性变化,在ρ=1.5附近对人体舒适度

的贡献达到峰值,随刚度比增大对精密设备的保护

程度降低.

3.3 结构参数
  

图10(a)展示了通过改变上层连杆长度对位

移传递率的影响,如图所示,上层连杆长度增加可

有效降低共振峰值并拓宽隔振带宽,在η11>1.3
时系统性能全面优于线性系统.上层连杆长度在核

心频段内对加权传递率以及加速度传递率峰值的

影响均呈单减趋势,即随连杆长度增加,对人体舒适
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图9 刚度变化对相对位移传递率及乘坐舒适度的影响:(a)(d)仅改变上层非线性刚度;(b)(e)仅改变下层非线性刚度;
(c)(f)仅改变垂直线性刚度比

Fig.9 Effects
 

of
 

stiffness
 

change
 

on
 

relative
 

displacement
 

transmissibility
 

and
 

ride
 

comfort:
 

(a)(d)
 

Only
 

the
 

upper-layer
 

nonlinear
 

stiffness
 

is
 

changed;
 

(b)(e)
 

Only
 

the
 

lower-layer
 

nonlinear
 

stiffness
 

is
 

changed;
 

(c)(f)
 

Only
 

the
 

vertical
 

linear
 

stiffness
 

ratio
 

is
 

changed
 

图10 结构变化对相对位移传递率影响及乘坐舒适度的影响:(a)(d)仅改变上层连杆长度;(b)(e)仅改变 MN长度
(c)(f)仅改变下层连杆长度;(g)(i)仅改变QP长度;(h)(j)仅改变质量比

Fig.10 Effects
 

of
 

structural
 

change
 

on
 

relative
 

displacement
 

transmissibility
 

and
 

ride
 

comfort:
 

(a)(d)
 

Only
 

the
 

length
 

of
 

the
 

upper
 

connecting
 

rod
 

is
 

changed;
 

(b)(e)
 

Only
 

the
 

length
 

of
 

MN
 

is
 

changed;
 

(c)(f)
 

Only
 

the
 

length
 

of
 

the
 

lower
 

connecting
 

rod
 

is
 

changed;
 

(g)(i)
 

Only
 

the
 

length
 

of
 

QP;
 

(h)(j)
 

Only
 

the
 

mass
 

ratio
 

is
 

changed
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度提高,对精密设备的保护程度提高[图10(d)].
MN距离增大导致共振峰上升与带宽收窄[图10
(b)],其在η12=1.4附近对人体舒适度的贡献最

大,而对精密设备的保护程度虽然随 MN距离增

大而降低,但始终处于较好范围(<0.05)[图10
(e)].下层连杆与 QP距离的影响趋势与上层类

似,需要指出的是在η22=1.5附近对人体的舒适

度贡献最大[图10(c)(f)(g)(i)].质量比对系统性

能影响较弱,仅在极小质量比(<0.07)时略优于线

性系统,整体波动幅度小于5%[图10(h)].图10
(j)进一步表明,质量比在核心频段内对加权传递

率的影响呈非线性变化,需要指出的是当μ=0.35
时,对人体的舒适度贡献最大;对加速度传递率峰

值的影响呈单减趋势,对精密设备的保护始终程度

处于良好范围(<0.06).

4 结论
  

本文通过理论建模与数值仿真,系统研究了阻

尼、刚度及结构参数对双层负刚度隔振系统动态特

性的影响.研究结果表明,该系统在低频小振幅激

励下,在所有参数配置下均表现出优于传统双层线

性隔振系统的综合性能.尽管在部分参数组合下共

振峰值略高于线性系统,但其在拓宽隔振带宽、提
升隔振平稳性方面具有显著优势.

  

参数分析表明:阻尼参数对共振抑制与带宽调

节具有关键作用,存在最优阻尼值以实现最佳舒适

度;刚度参数中,非线性刚度主要影响隔振带宽,而
垂直刚度比则需在共振控制与带宽之间取得平衡;

结构参数如连杆长度和关键点间距对系统性能具

有明显调控效果,而质量比的影响相对有限.
  

本研究验证了双层负刚度结构在低频振动隔

离中的有效性与工程潜力,为车辆、船舶、航空器等

载运工具座椅,精密仪器平台等多级隔振系统的参

数优化与舒适性设计提供了理论依据与方法支持.
  

后续研究将针对所提出的双层负刚度结构开

展振动台试验,通过实测数据验证前文基于理论推

导得到的力学特性预测结果(如传递率特性),进一

步检验系统设计的合理性与理论模型的准确性,为
研究成果的完善提供坚实的实验支撑.
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