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摘　 要:针对某动力总成双层隔振系统ꎬ建立了将试验台的机组及构架均视为柔体的双层隔振

系统仿真模型ꎬ通过模态测试验证了模型的准确性ꎬ分析了隔振器三向刚度变化对系统隔振特

性的影响ꎻ基于 Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ 模型ꎬ分析了不同开槽角度及宽度对橡胶隔振器三向刚度的影

响ꎬ完成了新型隔振器设计ꎮ 通过振动测试实验验证了新型隔振器对系统隔振性能的提升效

果ꎮ 研究表明:隔振器水平刚度变化对系统隔振性能影响不大ꎬ水平刚度降低主要引起系统振

动速度及传递力响应在低频段的移频ꎬ对高频段基本没有影响ꎻ降低隔振器垂向刚度虽会在一

定程度上增大系统低频段(对应机组启停工况)的振动烈度ꎬ但能够有效地降低系统中、高频段

(对应机组正常运行工况)的传递力ꎮ
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０　 引言

随着内燃机强化程度的提高、安装基础(如车体)的

轻量化以及各国对振动控制日益严苛ꎬ现有的内燃动力总

成双层隔振系统隔振性能亟待明显提升ꎬ很多学者对如何

提升系统隔振性能作了研究[１－３] ꎮ
针对某典型内燃动力机组的动力学特性ꎬ采用 Ｍｏｏ￣

ｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ 模型对橡胶超弹特性进行仿真[４－５] ꎬ研制出了

使动力机组双层隔振系统隔振性能明显提升的新型隔振

器优化方案ꎮ

１　 隔振器刚度对系统隔振特性影响
分析

１.１　 柔体模型建立

以经典内燃动力包模拟实验台架为对象ꎬ通过ＡＮＳＹＳ
与 ＡＤＡＭＳ 软件联合仿真ꎬ首次建立双层隔振系统一级底

板及二级构架均为柔体的动力学模型ꎮ
考虑到实验台架柴油机为 ４ 缸直列机型ꎬ其主要激振

力为 ２ 阶倾倒力矩ꎬ建模中ꎬ在倾倒力矩作用位置建立输

􀅰０１１􀅰



􀅰信息技术􀅰 牛昊轩ꎬ等􀅰动力机组双层隔振系统新型隔振器设计及研究

入通道ꎬ以柴油机最高转速(２ １００ ｒ / ｍｉｎ)工况运行时的倾

倒力矩幅值为扫频激振力幅值ꎬ激励频率范围为 ０ ~
３００Ｈｚꎬ设置步数为 ３ ０００ꎻ在机组质心位置、二级隔振器位

置、机组及二级构架振动烈度评价点位置布置测点ꎬ建立

振动传递力及振动速度的输出通道ꎮ

１.２　 模型验证

为了验证建立的实验台架柔体模型的精度ꎬ保证动力

学分析的可靠性ꎬ有必要借助模态实验ꎮ 一级机组前 ４ 阶

结构模态频率与振型对比如表 １、图 １ 所示ꎻ二级机组前 ３
阶结构模态频率与振型对比如表 ２、图 ２ 所示ꎮ

表 １　 一级机组前 ４ 阶结构模态频率

结构模态 柔体仿真 / Ｈｚ 模态测试 / Ｈｚ 误差 / (％) 振型

１ 阶 ２９.９８ ２８.２６ ６.１ １ 阶扭转

２ 阶 ４９.３２ ４７.８９ ３.０ １ 阶弯曲

３ 阶 ８１.６８ ８０.８７ １.０ 单侧扭转

４ 阶 １４３.９０ １４０.３２ ２.６ 弹性变形
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图 １　 一级机组模态振型对比

表 ２　 二级构架前 ３ 阶结构模态频率

结构模态 柔体仿真 / Ｈｚ 模态测试 / Ｈｚ 误差 / (％) 振型

１ 阶 １７.６９ １６.３９ ７.９ １ 阶扭转

２ 阶 ２７.３６ ２８.７０ ４.７ １ 阶弯曲

３ 阶 ３７.６４ ３８.４５ ２.１ 菱形
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图 ２　 二级构架模态振型对比

　 　 对比仿真计算结果与模态测试结果ꎬ机组及构架模态

频率及振型基本一致ꎬ说明模型的搭建是准确的ꎮ

１.３　 隔振器刚度变化对系统隔振性能的影响

全文图中 １.０Ｋ 表示该方向经典动力包原始隔振器刚

度ꎬ０.８Ｋ、０.５Ｋ、０.２Ｋ 依次表示 ０.８、０.５、０.２ 倍原始刚度ꎮ
一级隔振器垂向刚度变化对系统传递力及速度响应

影响如图 ３ 及图 ４ 所示(本刊为黑白印刷ꎬ有关问题咨询

作者)ꎮ
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图 ３　 变垂向刚度二级隔振器处传递力响应频谱
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图 ４　 变垂向刚度机组振动烈度测点处速度响应频谱

从结果可以看出ꎬ随着一级隔振器垂向刚度降低ꎬ
１５Ｈｚ 以内的机组模态整体向低频移频ꎬ之后的高频段区

间ꎬ包括构架模态及系统后续结构振动模态传递力响应幅

值呈不同程度的降低ꎬ速度响应幅值基本没有变化ꎮ
一级隔振器水平刚度变化对系统传递力及速度响应

影响如图 ５ 及图 ６ 所示ꎮ
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图 ５　 变水平刚度二级隔振器处传递力响应频谱
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图 ６　 变水平刚度机组振动烈度测点处速度响应频谱

从结果可以看出ꎬ随着一级隔振器水平刚度的降低ꎬ
１５Ｈｚ 以内的机组模态传递力及速度响应与变垂向刚度的

变化规律较为一致ꎬ整体向低频移频ꎬ后续高频区间、水平

刚度的变化对系统传递力和速度响应几乎都没有影响ꎮ
对二级隔振器刚度变化对系统隔振性能的影响进行

分析ꎬ也得到类似结论ꎮ
综上所述ꎬ降低隔振器垂向刚度ꎬ能够有效地降低动
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力机组稳定工况(１５Ｈｚꎬ即 ９００ ｒ / ｍｉｎ 以上)二级隔振器处

动反力幅值ꎬ从而降低机组传递给车身的力ꎮ
考虑到机组稳定性的要求ꎬ新型低频隔振器的设计需

要满足水平刚度保持不变ꎬ尽量降低垂向刚度的优化目

标、低频段振动烈度有所增大的问题ꎬ可以采用并联阻尼

器来抑制ꎬ而实际动力包二级隔振器安装空间受限严重ꎬ
且动力包二级系统转动惯量远大于一级系统ꎬ系统需要更

大阻尼系数的阻尼器ꎬ会导致阻尼器体积及成本的增加ꎮ
本文在一级隔振器的基础上进行了后续优化设计ꎬ二级隔

振器的优化设计思路与一级隔振器优化思路基本一致ꎬ后
文不再赘述ꎮ

２　 隔振器优化设计

２.１　 参数目标

从仿真结果可以看出ꎬ新型隔振器需要具有垂向刚度

小、水平刚度大且横纵刚度比不同的参数要求ꎮ 横向具有

较小的刚度ꎬ可以降低主要激励(倾倒力矩)方向(横摇)
的模态频率和耦合度ꎻ而在纵向应提供较大的刚度ꎬ以承

受列车前进方向的较大冲击ꎬ实现系统隔振性能与稳定性

的平衡ꎮ
对于一级隔振器ꎬ为兼顾隔振性能和系统稳定性ꎬ最

好能在维持隔振器原水平刚度的情况下ꎬ设法减小隔振器

垂向刚度ꎬ同时还要保证隔振器的承载能力ꎮ 弹簧隔振器

具有垂向刚度小、承载能力强的优点ꎬ但保证机组稳定性

的水平刚度很小ꎻ剪切型橡胶隔振器具有水平刚度大、垂
向刚度小的特点ꎬ但因垂向是剪切受力方向ꎬ承载能力较

小ꎮ 将上述工程上成熟的弹簧隔振器与橡胶隔振器组合

起来ꎬ既使组合隔振器的水平刚度与常规橡胶隔振器接

近ꎬ保证机组的稳定性ꎻ又能使组合隔振器垂向刚度较小ꎬ
明显提高隔振效率ꎮ 综上所述ꎬ本文提出两种隔振器优化

方案ꎮ

２.２　 橡胶隔振器设计

根据剪切型经典橡胶隔振器设计公式ꎬ可进行橡胶堆

基础尺寸设计ꎬ结构如图 ７ 所示ꎮ

R2
R1y

R
z

xh

h1

h2

图 ７　 剪切型橡胶隔振器计算模型示意图

当 ｈ 为常数ꎬ且截面等高度时:

Ｋｚ ＝
２πｈ

ｌｎ
Ｒ１

Ｒ２

􀅰Ｇ (１)

Ｋｘ ＝Ｋｙ ＝(２~６)Ｋｚ (２)
式中:Ｋｘ、Ｋｙ、Ｋｚ分别为隔振器三向静刚度ꎻＧ 为橡胶材料

剪切弹性模数ꎬ取 Ｇ＝ １０ ｋｇ / ｃｍ２ꎮ 隔振器参数见表 ３ꎮ

表 ３　 橡胶隔振器参数

动静比(ｄ) 纵垂刚度比 Ｒ１ Ｒ２ ｈ

１.２ Ｋｘ ＝Ｋｙ ＝ ３ Ｋｚ ６４ ４４ ２７

　 　 隔振器三向刚度比为 １ ６３０(Ｎ / ｍｍ) ∶ １ ６３０(Ｎ / ｍｍ)
∶ ５４３ (Ｎ / ｍｍ)ꎮ 对比本文研究对象ꎬ某动力机组一级隔

振器的三向刚度比 ７５０(Ｎ / ｍｍ) ∶ １ ５００(Ｎ / ｍｍ) ∶ ９６０(Ｎ /
ｍｍ)ꎮ 可以看出环形剪切型橡胶隔振器在纵向刚度基本

一致的前提下ꎬ垂向刚度将为原始刚度的 ５７％ꎮ
采用去除部分橡胶体的方式ꎬ调整隔振器横、纵刚度ꎮ

隔振器骨架采用 ４５ 钢ꎬ橡胶材料选用某型邵氏硬度为

５５°、泊松比为 ０.４９ 的天然胶ꎬ先通过橡胶单轴压缩测试

拟合 Ｍｏｏｎｅｙ－Ｒｉｖｌｉｎ 模型参数得:Ｃ１０ ＝ ０.３４２ꎬＣ０１ ＝ ０.１０３ꎮ
为了验证模型参数的准确性ꎬ建立了橡胶单轴压缩标准

件[６]的有限元模型ꎬ就实测数据与仿真数据进行对比ꎬ测
试及模型如图 ８ 所示ꎬ数据对比如图 ９ 所示ꎮ

a) 	E	5#B                          b)�	E	5��� 
 

图 ８　 单轴压缩测试示意图及标准件有限元模型
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图 ９　 橡胶单轴压缩载荷－位移曲线

从结果上可以看出ꎬ在 ３ｍｍ 压缩位移(即变形量<
２５％)内ꎬ仿真计算曲线与测试曲线具有很好的切合度ꎬ满
足工程设计要求ꎮ 超过 ３ｍｍ 压缩位移(即变形量>２５％)
时ꎬ仿真计算曲线更为翘曲ꎬ与测试曲线有所偏离ꎬ非线性

更强ꎮ
在橡胶体上对称开槽ꎬ针对不同开槽角度及宽度对橡

胶隔振器三向刚度的影响进行分析ꎮ 开槽宽度为 ６ｍｍ、
开槽角度为 ６０°时ꎬ隔振器三向变形特性如图 １０ 所示ꎮ
不同开槽方案三向刚度变化如表 ４ 及表 ５ 所示ꎮ
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图 １０　 隔振器三向变形仿真结果

表 ４　 开槽角度对隔振器三向刚度的影响

开槽角度 / (°) 垂向静刚
度 / (Ｎ / ｍｍ)

横向静刚
度 / (Ｎ / ｍｍ)

纵向静刚
度 / (Ｎ / ｍｍ)

２０ ３００.１５ ９３８.２０ １ ２８２.５８

４０ ２６０.９５ ７２８.７４ １ ２１１.３５

６０ ２２４.８３ ５３７.１０ １ １５７.５４

８０ １８６.９３ ３８９.０６ １ ０７１.９１

１００ １４９.６１ ２６３.６６ ９４４.１４

表 ５　 开槽宽度对隔振器三向刚度的影响

槽宽 / ｍｍ 垂向静刚
度 / (Ｎ / ｍｍ)

横向静刚
度 / (Ｎ / ｍｍ)

纵向静刚
度 / (Ｎ / ｍｍ)

４ ２２８.７５ ５６２.８６ １ １３６.２０

６ ２２４.８３ ５３７.１０ １ １２７.５４

８ ２１８.５６ ５１８.７３ １ １００.３４

１０ ２１３.８０ ４９８.９５ １ ０８２.３４

１２ １０６.３６ ４７６.４６ １ ０７０.５１

　 　 结果表明ꎬ在橡胶隔振器橡胶堆上进行横向环形开槽

可以有效地控制隔振器的横纵刚度ꎬ开槽后隔振器三向刚

度均有所下降ꎬ横向刚度变化最为敏感ꎬ垂向次之ꎬ纵向刚

度最不敏感ꎮ
根据隔振器实际工作空间及组合的弹簧尺寸考虑ꎬ最

终优化隔振器参数如表 ６ 所示(表中刚度值为静刚度)ꎮ
取动静比为 １. ２ꎬ 则隔振器三向动刚度比为 ６４４. ５２
(Ｎ / ｍｍ) ∶ １ ３５３.０５(Ｎ / ｍｍ) ∶ ２６９.８０(Ｎ / ｍｍ)ꎮ

表 ６　 优化隔振器橡胶堆参数

内径 / ｍｍ 外径 / ｍｍ 高度 / ｍｍ 槽角 / (°)

４４ ６４ ２７ ６０

槽宽 / ｍｍ Ｋｘ / (Ｎ / ｍｍ) Ｋｙ / (Ｎ / ｍｍ) Ｋｚ / (Ｎ / ｍｍ)

６ ５３７.１０ １ １２７.５４ ２２４.８３

２.３　 隔振器优化方案

基于已设计完成的新型橡胶隔振器及优化参数目标ꎬ
提出如下 ２ 种隔振器优化方案ꎮ

１) 弹簧与橡胶组合隔振器:采用弹簧与垂向剪切型

橡胶隔振器相组合的结构ꎬ既可使组合隔振器的水平刚度

与常规橡胶隔振器接近ꎬ保证机组的稳定性ꎻ又可使组合

隔振器垂向刚度降低到常规橡胶隔振器的 ５０％左右ꎬ明
显提高隔振效率ꎮ

２) 弹簧隔振器＋限位器:在机组正常运转工况ꎬ该方

案弹簧隔振器垂向刚度可以降低到常规橡胶隔振器的

１ / ４ꎬ有效隔离动力机组传到基础的动反力ꎻ因弹簧隔振器

垂直和水平刚度都较小ꎬ为保证机组的稳定性ꎬ需配合设

置限位装置ꎮ

３　 实验验证

以振动烈度及二级隔振器处动反力为评价指标ꎬ进行

原始隔振器方案、一级隔振器优化方案的实验对比ꎬ一级

优化方案为本文第 ２ 节提出的弹簧隔振器加橡胶限位器ꎮ
针对可能带来的机组启动、停机工况振动烈度增大的问

题ꎬ实验方案中也包括了优化方案配阻尼器的方案ꎬ以检

验隔振优化方案在工程实际中可能需要与阻尼器配合使

用情况下的隔振效果ꎮ 实验方案如表 ７ 所示ꎬ新型隔振器

结构如图 １１ 所示ꎮ

图 １１　 弹簧隔振器加橡胶限位器实物外型图

表 ７　 实验方案设计

实验方案 一级 二级

方案 １ 原始隔振器 原始隔振器

方案 ２ 新型隔振器 原始隔振器

方案 ３ 新型隔振器＋阻尼器 原始隔振器

３.１　 动反力评价

各实验方案的同测点机组运行工况动反力 ３ 维色谱

如图 １２ 所示ꎮ 色谱图以时间为横坐标轴ꎻ频谱为纵坐标

轴ꎮ 动反力 ３ 维色谱图中颜色的深浅表示一定时间段

(１ ｓ)和频率段(１Ｈｚ)范围内的动反力大小ꎮ 动反力幅值

变化曲线如图 １３ 所示ꎮ

􀅰３１１􀅰



􀅰信息技术􀅰 牛昊轩ꎬ等􀅰动力机组双层隔振系统新型隔振器设计及研究

120

100

80

60

40

20

0 50 100 150 200 250 300 350

200

180

160

140

120

100

80

60

40

20

0

t/s

F/
 N

f/ 
H

z

a)�	��� 

120

100

80

60

40

20

0 50 100 150 200 250 300 350

200

180

160

140

120

100

80

60

40

20

0

t/s

f/ 
H

z

F/
 N

b)��
L�� 

120

100

80

60

40

20

0
50 100 150 200 250 300

200

180

160

140

120

100

80

60

40

20

0

t/s

f/ 
H

z

F/
 N

c)����������

50 100 150 200 250 300

图 １２　 机组运行工况下各实验方案动反力 ３ 维色谱图
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图 １３　 系统动反力随转速变化曲线

　 　 实验结果表明ꎬ采用新型隔振器方案可以有效地降低

系统二级隔振器处动反力ꎬ明显改善系统隔振性能ꎮ 添加

阻尼器后ꎬ动反力幅值有一定程度的增大ꎬ但仍低于原始

方案中的动反力幅值ꎮ

３.２　 振动烈度评价

激振器扫频激励工况振动速度 ３ 维色谱如图 １４ 所

示ꎬ色谱图都以时间为横坐标轴ꎻ频谱为纵坐标轴ꎮ 振动

速度 ３ 维色谱图中颜色的深浅表示一定时间段(１ ｓ)和频

率段(１Ｈｚ)范围内的振动强度ꎬ计算公式同 ＧＢ / Ｔ ５９１３－
１９８６ 标准中当量振动烈度计算公式ꎮ 振动烈度变化曲线

如图 １５ 所示ꎮ
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图 １４　 激振器扫频激励下机组振动速度 ３ 维色谱图
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图 １５　 机组启动过程振动烈度随转速变化曲线

实验结果表明ꎬ采用新型隔振器方案会增大机组启

动过程机组振动烈度ꎬ但对中高频段的机组振动烈度影响

不大ꎮ 添加阻尼器后ꎬ振动烈度幅值有所降低ꎮ

４　 结语
１) 降低动力机组双层隔振系统一级隔振器垂向刚

度ꎬ能够有效降低系统二级隔振器处动反力幅值ꎬ进而降

(下转第 １３０ 页)
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