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一种新型双腔隔振器动力学特性仿真与试验研究
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摘 要：双腔液固混合介质（SALiM）隔振器是一种适用于低频重载隔振的新型隔振器，它由主腔室、附加腔室、连

通管道以及油液和波纹管弹性单元体组成的液固混合介质构成。根据连通管道中流体运动的动量方程建立隔振器非

线性动力学模型，将非线性流体阻尼线性化，得出系统的等效刚度和阻尼表达式。理论分析和仿真结果表明，系统的

等效刚度和阻尼具有复杂变化特性。连通管道内部油液流动受到流体阻尼力、管道内部液柱惯性力的综合影响，系统

等效刚度可能会出现渐软、渐硬、振荡等复杂特性。运用MTS试验机测试隔振器在简谐位移激励下的刚度和阻尼特

性，并搭建隔振试验系统。试验结果较好地验证了理论分析和仿真计算所得结论，为下一步的工程设计奠定了基础。
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Abstract : The dual- chamber Solid and Liquid Mixture (SALiM) isolator is a novel isolator which is designed for

vibration isolation of heavy equipment with low frequency. It consists of main chamber, additional chamber and the oil pipe

connecting the two chambers. According to the momentum equation of the fluid in the connection pipe, the nonlinear

dynamic model of the vibration isolator is established. The equivalent stiffness and damping expressions are derived by

simplifying the nonlinear fluid damping to a linear viscous damping when the isolator is excited by harmonic signals. The

theoretical and simulation results show that the equivalent stiffness and damping of the system have complex properties.

Since the internal flow of the connection pipe is affected by the fluid damping force and the inertia force of the liquid

column in the pipe, the isolator may show stiffness hardening or softening effects under various situations. The stiffness and

damping characteristics of the isolator are tested by an MTS. A vibration isolation system is established to test the frequency

response characteristics of the isolator. The experimental results verify the theoretical and simulation results. This work

provides a foundation for the engineering design of the isolators.
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被动隔振装置如橡胶隔振器和钢丝绳隔振器，

因其结构简单，性能可靠而在工程中得到广泛应

用。尽管工程中已经应用多种类型的隔振器 [1–3]，但

是依然迫切需要研究和开发新的隔振器，以应对机

械设备越来越严苛的工作环境，以及满足人们对固

定结构、交通工具等舒适性的更高要求 [4]。SALiM
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隔振器是一种适用于重载机械低频隔振的新型隔振

装置。最新式的 SALiM隔振器采用波纹管容器作

为可变形压力容器，以波纹管单元体作为弹性介质，

具有诸多优良特性 [5]。波纹管结构由铝合金材料锻

压而成，因而具有耐油、耐高温、抗腐蚀和疲劳寿命

长等优点，使SALiM隔振器具有更加稳定的隔振性

能。由于容器的端部通过焊接密封，解决了可能存

在的油液泄漏问题，而空气弹簧很难杜绝慢漏气的

问题。此外，可以通过填充不同数量的弹性单元体

来改变SALiM隔振器的刚度特性。

在单腔室SALiM隔振器的基础上做改进，设计

一种带附加腔室的SALiM隔振器。主、附加腔室通
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过连通管道连接，系统振动时会驱动油液在连通管

道中来回流动，从而会消耗大量能量。附加腔室作

为弹性元件和原本的隔振器串联布置，因而可以进

一步改善系统的刚度特性。以双腔空气弹簧为代表

的双腔隔振系统在隔振领域获得了广泛的运

用 [6–7]。借鉴双腔空气弹簧的相关理论，建立双腔

SALiM隔振器的复刚度模型，得到了系统等效刚度

和阻尼的表达式。与双腔空气弹簧不同，在分析双

腔 SALiM隔振系统连通管道两端的压差流量特性

时必须考虑油液的惯性力。而油液振动对于系统动

力学特性的影响是研究重点之一。另一个重点是考

察节流开度对于系统动力学特性的影响。文章第一

部分介绍了双腔隔振系统的动力学模型；第二部分

通过理论和数值仿真分析了系统刚度阻尼的变化特

性；第三部分给出了刚度、阻尼特性试验测试结果。

1 隔振器结构及动力学模型

图 1为双腔SALiM隔振器物理模型，隔振器包

括主腔室、附加腔室以及连通管道三个主要部分，其

中两个腔室内部充满油液和弹性单元体组成的混合

介质。

图 1 隔振器的等效物理模型

主腔为可压缩的多层波纹管容器，既是压力容

器也是承力构件，其自身的刚度和等效截面积分别

为 kb 和 Ab ，内部油压和单元体集合的体积柔度分别

为 p1 和 C1 。附加腔室为刚性容器，其内部油压和单

元体集合的体积柔度分别为 p2 和 C2 。连通管道的

长度、直径及截面积分别为 li 、di 和 Ai ，连通管道上

安装了节流阀，节流阀的流通面积为 Av ，其大小受

节流阀开度控制。假设隔振器受到 f = F sinωt的简

谐激励力作用，载荷质量 M 位移响应为 x1 ，流体相

对于管道的位移为 x̂2 ，隔振器传递至基础的力

为 FT 。

根据连通管道内油液运动的动量方程可以得

到 [8]

ρlẍ̂2 + ξl ẋ̂2 +
12 ρ(ξd + ξv) || ẋ̂2 ẋ̂2 = p1 - p2 (1)

式中 ξl 表示流体流经连通管道的损耗因子，其值为

32μ l d2
i ，μ 表示流体的动力粘度，ξd 表示流体进出

管道时截面突变引起的局部损耗因子，ξv =1 C2
d 表

示流体流经阀口的损耗因子，Cd 表示流量系数，当

Ai Av > 49时，流体完全收缩，取 Cd =0.61~0.62，不完

全收缩时，Cd = 0.7~0.8。

由于工作压强较低，忽略油液的可压缩性，则图

（1）中主腔活塞扫过的体积等于两腔室内单元体的

体积压缩量，流经连通管道的油液体积等于附加腔

室内单元体的体积压缩量，故有

Apx1 - Ai x̂2 =C1p1  ,           A  i x̂2 =C2 p2 (2)

载荷质量受到激励力、主腔波纹管弹性力和主

腔油压力的共同作用，其运动方程及隔振器传递至

基础的力分别为

Mẍ1 + kbx1 + Ab p1 =F sinωt (3)

FT = kbx1 + Ab p1 (4)

令 R= Ab Ai ，m̂i = ρAi  li ，mi = R
2m̑i ，k1 = A2

b C1 ，

k2 = A2
b C2 ， x2 = x̂2 R ， c1 = ξl A

2
b A  i ，

c2 = ρA3
b(ξv + ξd) 2A2

 i ，将这些参数代入式（1）－式

（4），并消去中间变量 p1和 p2 ，可得到

Mẍ1 + k1(x1 - x2)+ kbx1 =F sinω t (5)

mi ẍ2 +(k1 + k2)x2 + c1x2 + c2 ẋ2 || ẋ2 = k1x1 (6)

FT = k1(x1 - x2)+ kbx1 (7)

图 2为隔振器的等效力学模型，其中 mi 表示连

通管道中液柱的等效质量，液柱的等效质量相比其

真实质量放大了 R2 倍，因此振动过程中液柱作用被

放大了。

图 2 隔振器等效力学模型

2 隔振器的刚度和阻尼特性

2.1 简化后的等效刚度和阻尼模型

假设系统在简谐激励作用下，位移响应 x1 和 x2
做简谐运动，其位移形式如下

x1 =X1e
j ω t        ,            x2 =X2e

j  (ω t - θ)
(8)

X1 与 X2 表示 x1 和 x2 的振动幅值，θ 表示 x2 与
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x1 之间的相位差，根据能量等效的原则，将非线性阻

尼 c2 线性化，令（6）式中的等效线性阻尼系数为 c̄2

c̄2 = c1 +
8ωX23π c2 (9)

将式（8）代入式（6）中，得到位移 x2 与 x1 之间的

位移传递函数

Hd =
X2
X1

e
-jφ

=
k1

k1 + k2 -miω
2 + c̄2ωj

(10)

令 ℱ ( )FT (t) 为传递力 FT (t) 的傅里叶变换，ℱ
( )x1(t) 为响应 x1(t)的傅里叶变化，则复刚度为

K*
d =

ℱ( )FT (t)
ℱ( )x1(t) = k1 + kb - k1X2X

-1
1 e

-jφ
(11)

令 k表示等效刚度，c表示等效阻尼，则系统的

复刚度可以表示为

K*
d ( jω)= k + jω c (12)

结合式（10）、式（11）和式（12）可得到系统的等

效刚度和等效阻尼表达式为

k = k1 + kb - k
2
1

k1 + k2 -miω
2

(k1 + k2 -miω
2)2 +（c̄2ω ）2 (13)

c = k2
1

c̄2
(k1 + k2 -miω

2)2 +（c̄2ω）
2 (14)

2.2 等效刚度和阻尼的理论与数值仿真研究

定义 k0 = k| ω→0 和 k∞ = k| ω→∞ ，基于式（13）可以

得到 k0 和 k∞ 的值分别为

k0 = kb +
k1k2
k1 + k2

      ,             k∞ = kb + k1 (15)

由式（6）分析可得连通管道中液柱的共振频

率为

fn =
12π

k1 + k2
mi

         ,            ωn = 2πfn (16)

当 ω=ωn 时，将其代入式（13），得到液柱共振时

的等效刚度值为

k| ω=ωn
= k∞ = kb + k1 (17)

可以看出这三个点 (0，k0) ，( fn，k∞) ，(+∞，k∞)
是与外激励和系统阻尼参数无关的定点，这一性质

可用来识别系统的刚度参数。

对式（13）求导并令其导数等于零，得到等效刚

度取极值时的频率 ω1 和 ω2 ，进一步求导分析发现

等效刚度在 ω=ω1 处取得最小值，在 ω=ω2 处取得

最大值，将其代回式（13），可以得到等效刚度的最小

值 kmin 和最大值 kmax ，定义液柱振动方程的等效阻

尼比为 ξ ，则

ξ = c̄2 2 mi(k1 + k2) (18)

ì
í
î

ω1 =ωn 1 - 2ξ
ω2 =ωn 1 + 2ξ               when          ξ <

12 (19)

ì

í

î

ï
ï
ï
ï

kmin = kb + k1 -
k2
14ξ(1 - ξ)(k1 + k2)

kmax = kb + k1 +
k2
14ξ(1 + ξ)(k1 + k2)

      (20)

因此，当 ξ <1 2 ，ω ∈(0,ω1)⋃(ω2 , +∞)时，系统的

等效刚度随频率的增大而减小，当 ω ∈(ω1,ω2)时，系

统的等效刚度随频率的增大而增大；等效刚度的最

小值随 ξ 的增大而增大，最大值随 ξ 的增大而减小，

表明增大流体阻尼能够抑制液注共振的影响。

对式（14）求导，类似可得到等效阻尼最大值 cmax
及其对应频率 ω3 为

ω3 =ωn 1 - 2ξ2       when        ξ < 2 2 (21)

cmax =
k2
1

ωn(k1 + k2) ×
1

2ζ(1 - ξ2) (22)

由式（21）可知，当 ξ < 2 2 时，随 ξ 增大，峰值

频率左移，对式（22）分析可得，当 ξ ∈(0, 3 3) 时，

cmax 随 ξ 的增大而降低，当 ξ ∈( 3 3, 2 2) 时，cmax
随 ξ 增大而增大。

为了便于进行数值仿真，将动力学方程转化为

无量纲形式 ：λ= ω ωn ，τ =ωnt ，ẋ1(t)= ẋ1(τ)ωn ，

ẋ2(t)= ẋ2(τ)ωn ，x0 = 0.1 mm ，kr = k1 + k2 ，f0 = x0kr ，
fe = F f0 ， fT = FT f0 ，z1x0 = x1(τ) ，z2x0 = x2(τ) ，

ζb = kb kr ，ζ1 = k1 kr ，ζ2 = k2 kr ， ξ1 = c1ωn kr ，

ξ2 = c2x0ω
2
n kr ，ε = M mi ，则无量纲化后的方程为

ì
í
î

ï

ï

εz̈1 + ζ1(z1 - z2)+ ζb z1 = fe cosλτ             (a)
z̈2 + z2 + ξ1 ż2 + ξ2 ż2 || ż2 = ξ1z1                                  (b)
fT = ζ1(z1 - z2)+ ζb z1                                                               (c)

(23)

这里 λ、z1 、z2 、fe 、fT 分别是 ω、x1 、x2 F 、FT

的无量纲化形式，当隔振器无负载情况下受到正弦

位移 z1 激励时，基于式 23(b)和式 23(c)进行数值仿

真，通过识别 FT = k ẋ1 + cẋ1 中的参数得到数值仿真结

果，而理论结果则是基于等效刚度和阻尼表达式

（13）和式（14）获得。相关的仿真参数设置为

kr = 2.4 × 10 5 N/m ，ζ1 = 0.95 ，ζb = 0.1 ，ξ1 = 0.25 ，

ξ2 ∈[1  × 10 -2，1  × 10 2] ，图 3为无量纲化后的等效刚

度和阻尼变化特性曲线，从图中可以看出数值仿真

结果与理论结果基本吻合，证明了等效刚度和阻尼

模型的正确性。

隔振器的连通管道上安装有节流阀，可近似认

为阀门从开启到关闭过程中，平方阻尼系数 c2 从零

到无穷大变化。从图4可以看到等效刚度曲线均相

交于点 (ωn、k∞) ，c2 较小时，等效刚度在液柱共振频

率两侧出现谷值与峰值，随着 c2 的增大，液柱振动

方程的等效阻尼比 ξ 增大，等效刚度的谷值增大、峰

一种新型双腔隔振器动力学特性仿真与试验研究 175
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值降低，当 ξ2 = 10 时，等效刚度的谷值和峰值消失，

等效刚度随着频率的增大迅速升高并趋近于 k∞ 。

图 4 非线性阻尼对等效刚度的影响

这是因为连通管道内部的流阻作用包括流体阻

尼力和和液柱惯性力，小阻尼情况下液柱惯性力起

主导作用，具体表现为低频段等效刚度值下降，在液

柱共振处出现急剧变化；大阻尼情况下流体阻尼力

起主导作用，液柱共振受到抑制，等效刚度值迅速

增大。

从图 5可以看出 c2 较小情况下，等效阻尼在液

柱共振频率附近取得峰值，随着 c2 的增大，峰值阻

尼和对应的频率均减小，c2 超过某个值之后，等效

阻尼的峰值随 c2 的增大而增大，这与等效阻尼理论

的分析结论是一致的。

图 5 非线性阻尼对等效阻尼的影响

因为双腔 SALiM隔振器的等效阻尼取决于两

个因素，一是管道阻尼水平，二是液柱振动的响应水

平，后者受前者的制约，而液柱的响应水平随频率的

升高而衰减，这是等效阻尼呈现复杂变化特性的原

因，当流体阻尼很大时，可以忽略液柱振动的影响，

等效阻尼峰值消失。

3 动态特性试验

为了验证理论的正确性，利用疲劳试验机对隔

振器进行动态特性实验，图 6中疲劳试验机夹头夹

持的波纹管容器为主腔室，左侧油缸为附加腔室，两

腔室通过油管连接，油管中间安装有高压球阀。用

β 表示球阀的开度，β = 0 表示阀门全开，β≥60 表

示阀门关闭。通过疲劳试验机上夹头对主腔室进行

正弦位移激励，由于受限于疲劳试验机性能影响，试

验的频率范围选择在0～20 Hz之间。

图 6 隔振器动力学特性实验

双腔 SALiM隔振器可通过改变阀门开度来调

节连通管道的阻尼参数，平方阻尼系数 c2 随 β 的增

大而增大，当 β≥60 时，阀门关闭时，c2 取无穷大。

图 7中箭头表示 β 增大的方向，随着 β 的增大等效

刚度的谷值增大，峰值减小，这是因为增大阻尼抑制

了液柱共振的影响，这与式（20）分析得出的结论是

一致的，当 β = 57 时，等效刚度近似有 keq = k∞ 。不

同阀门开度下的等效刚度曲线均在频率点 f = 8Hz
处相交，从而证明了定点 (ωn，k∞)的存在。

图 3 数值仿真结果与理论结果对比图（ ξ2 = 0.1）
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图 7 阀门开度对等效刚度的影响

从图 8中等效阻尼曲线可以看出，阀门开度较

大情况下，c2 较小，等效阻尼峰值频率 ω3 与液柱共

振频率 ωn 接近，随着阀门开度减小，ω3 向坐标轴原

点方向移动，继续减小至某一开度之后，等效阻尼峰

值消失。

图 8 阀门开度对等效阻尼的影响

图 7和图 8反映的等效刚度和阻尼的变化规律

与图4与图5仿真曲线变化趋势基本一致，说明理论

建模的准确性。

4 结 语

通过理论分析、数值仿真和试验验证相结合的

方法对于双腔隔振系统的刚度阻尼特性进行较为详

细的讨论。对于连通管道内部的油液运动，当流体

阻尼力起主导作用时，系统主要表现为刚度渐硬特

性，且刚度增长速度随着节流开度的减小而增大；而

当液柱惯性力起主导作用时，系统刚度在液柱共振

点附近出现振荡现象，且振荡幅度随着节流开度的

减小而减小。隔振器的等效阻尼和流体阻尼系数以

及液柱振动水平有正相关关系，当外激励一定时，液

柱振动水平随着流体阻尼系数增大而减小，因而无

法简单地通过调节阀门开度改善系统的耗散特性。

有关结论为双腔 SALiM隔振器的进一步改进设计

提供了参照，也是下一步进行主动节流控制工作的

基础。
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