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摘要：目的 研究金属橡胶隔振系统的非线性振动特性和机理。方法 建立该金属橡胶隔振系统的非线性动

力学模型，利用平均法推导出系统的自由振动运动方程和在简谐激励下的受迫振动幅频响应方程，通过数

值计算分析影响隔振系统位移传递率的因素。随后设计一种结构紧凑的金属橡胶隔振器，通过静压试验得

到加载卸载迟滞回线，利用拟合方法建立金属橡胶的指数型刚度模型。该模型在相同拟合效果下参数较少，

将指数型非线性刚度模型代入到振动方程中进行求解，得到理论幅频响应曲线。同时，进行金属橡胶隔振

系统的正弦扫频试验，得到不同振动幅值下的实测传递率幅频响应，与理论计算结果进行对比。结果 拟合

参数与系统的振动特性相关，拟合参数 k1 越大，系统共振频率越低，拟合参数 k2 越大，系统共振频率越高。

理论计算与试验结果共振频率的误差最大为 2.1%，放大倍数最大误差为 17.1%。该理论方法可以较为准确

地计算出隔振系统的共振频率、共振放大倍数以及非线性振动的跳跃现象。结论 该方法可以较为准确地通

过金属橡胶隔振器的静压试验数据预估出金属橡胶隔振系统的非线性振动特性，对于金属橡胶隔振设计具

有一定的应用价值。 
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ABSTRACT: In order to study the nonlinear vibration characteristics and mechanism of metal rubber vibration isolation sys-

tem, the nonlinear dynamic model of the metal rubber vibration isolation system is established. The free vibration motion equa-

tion of the system and the forced vibration amplitude frequency response equation under simple harmonic excitation are derived 
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by using the average method. The factors affecting the displacement transmissibility of the vibration isolation system are ana-

lyzed by numerical calculation. Then a compact metal rubber vibration isolator is designed, and the loading and unloading hys-

teresis loop is obtained through the static pressure test. The exponential stiffness model of metal rubber is established by using 

the fitting method. Under the same fitting effect, the parameters of the model are less. The nonlinear stiffness is brought into the 

vibration equation for solution, and the theoretical amplitude frequency response curve is obtained. At the same time, the sinu-

soidal sweep frequency experiment of the metal rubber vibration isolation system is carried out. The measured transmissibility 

amplitude frequency response under different vibration amplitudes is obtained and compared with the theoretical calculation re-

sults. The results show that the fitting parameters are related to the vibration characteristics of the system. The larger the fitting 

parameter k1, the lower the resonance frequency of the system, and the larger the fitting parameter k2, the higher the resonance 

frequency of the system. The maximum error between theoretical calculation and experimental results of resonance frequency is 

2.1%, and the maximum error of amplification is 17.1%. This theoretical method can accurately calculate the resonance fre-

quency, resonance amplification and jumping phenomenon of nonlinear vibration of the vibration isolation system. The method 

in this paper can accurately predict the nonlinear vibration characteristics of metal rubber vibration isolation system through the 

static pressure test data of metal rubber vibration isolator, and has certain application value for the design of metal rubber vibra-

tion isolation. 

KEY WORDS: metal rubber; vibration isolation; nonlinear vibration; averaging method; jumping phenomenon 

金属橡胶是一种多孔金属纤维材料，因其具有类

似橡胶的弹性，并且由金属制成而得名[1]。在金属橡

胶受到压缩力时，载荷小时近似线性，随着载荷增大，

金属丝间距变小，丝间发生滑移摩擦，呈现出非线性

刚度的特性[2]。除具有如橡胶材料的弹性和阻尼特性

外，还具有耐高低温、抗辐射、疲劳寿命长、在真空

中不挥发等特性，已经被大量应用于航空航天领域的

减振。 

国内外学者对金属橡胶材料的力学模型进行了

大量的研究分析，可分为本构和唯象两大类方法[3]。

本构方法通过建立结构微元的数学物理模型，再将其

拓展至宏观来表达材料的应力应变关系，关键在于微

元模型是否能真实反映实际结构，而金属橡胶的力学

性能与十几个参数强相关[4]，不存在既简单又准确的

本构模型，本构法尚不适用于工程应用。唯象法不关

注金属橡胶材料本身的变形机理，通过数学统计试验

数据的方法得到参数影响的规律，拟合出本构关系。

此方法虽需要大量试验数据，但适用于工程应用，是

一种被广泛使用的方法[5]。拟合方法多采用最小二乘

法。李宇燕等[6-8]建立了高度、密度、承载面积等多

种参数对金属橡胶本构关系的影响模型。Li 等[9]以多

孔材料模型为基础，建立了反映金属橡胶非线性特征

的本构关系。Ma 等[10]进一步对存在预压变形时金属

橡胶的力学性能进行了研究，指出预压量越大，金属

橡胶的刚度越大，非线性越明显。大量的工程实践表

明，由静态试验得到的拟合迟滞回线，无论以近似线

性的刚度，还是以非线性区的切线刚度计算的共振频

率，都与真实隔振系统的共振频率相差较大[11]，因此

本文通过非线性振动的解法求解金属橡胶隔振系统

的振动。 

强非线性振动的解法主要包括有改进 L-P 法、椭

圆函数摄动方法、增量谐波平衡法（IHB 法）、平均

法、多尺度法等[12]。王长江等[13]通过 IHB 法求解了

轮毂电机的非线性振动，结果表明，在振动中存在

跳跃现象。韩刚等[14]应用多尺度法分析了汽车悬架

系统几何非线性和非线性阻尼力对振动的影响。杨

坤鹏等 [15]应用多尺度法对引入金属橡胶双折线本构

模型的振动系统进行了计算，得到了非线性系统的振

动特性。白鸿柏等[16]运用谐波平衡法，推导出了三次

非线性干摩擦系统在正弦激励下的频响方程，并进行

了求解。Hou 等[17]采用谐波平衡法求解了常数激励与

简谐激励共同作用下 Duffing 系统的非线性振动。惠

安民等 [18]应用平均法研究了阻尼和刚度都存在非线

性的碟簧隔振单元的振动特性。赵权等[19]应用平均法

分析了一种准零刚度隔振系统的非线性振动特性，并

与试验结果吻合良好。综上所述，非线性振动的求解

分析方法被大量运用于众多领域中[20-25]，其中平均法

具有原理相对简单，求解快速的优点。 

本文首先通过静压试验数据拟合建立一种机载

设备用金属橡胶隔振器的指数型非线性刚度模型，

将其代入系统方程，利用平均法推导出简谐激励下

的受迫振动幅频响应方程，通过数值法求解分析各

非线性参数对隔振系统的影响。随后进行了多幅值

的扫频试验，试验结果表明，该方法能够较为准确

地计算出金属橡胶隔振系统的非线性振动响应和非

线性跳跃现象。 

1  金属橡胶隔振系统动力学模型 

1.1  自由振动分析 

建立金属橡胶机载设备隔振系统的动力学模型，
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将机载设备简化为质量 m，隔振器简化为具有非线性

刚度的弹簧阻尼系统，如图 1 所示。列出其自由振动

平衡微分方程： 

2
1 3+k UmU cU k e k P              (1) 

式中：P 为金属橡胶隔振器安装时的预压缩力；

U 为系统的绝对位移；u0 为预压后的静位移；k1、k2

为指数型非线性刚度模型的非线性系数。 
 

 
 

图 1  非线性刚度的弹簧–质量系统 
Fig.1 Spring-mass system with nonlinear stiffness 

 

当系统发生振动时，系统在平衡位置 u0 附近运

动，将 U=u0+u 代入式（1）中，并且利用泰勒公式将

非线性刚度项展开，得： 
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此时系统的刚度变成多次项式，省略高次项，取

n=4，式（2）则可化简为： 
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 ，对其进行无量纲化处理，得到 Duffing

系统方程： 
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设系统的解为 ( ) cosu a t   ， 0( ) sinu a t      ，

其中 0 ( )t t    ， ( )a t 、 ( )t 为时间慢变函数。 

将 u、 u代入式（3），并由
d

d

u
u

t
 得协调方程： 
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对式（5）进行解耦，得： 
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利用平均化法，对式（6）在(0, 2π)周期内进行

平均化处理，得： 
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 (7) 
求解其一阶微分，代入到系统的解中，即可得到

近似的金属橡胶自由振动方程，见式（8）。 

 0
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e + cos
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  (8) 

从式（8）中可以看出，金属橡胶非线性系统的

自由振动与系统的初始状态 0a 、 0 ，系统的黏滞阻

尼系数  ，三次非线性系数 2 有关，与二次和四次非

线性系数无关。相同参数非线性系统与线性系统的对

比如图 2 所示，可以看出，随着时间的变化，非线性

系统不止振幅，其频率也随时间发生改变。 
 

 
 

图 2  系统自由振动响应 
Fig.2 System free vibration response diagram 

 

1.2  简谐激励下的受迫振动分析 

下面分析金属橡胶隔振系统的受迫振动，在式

（4）右端引入激励项 0 cosF t  ，ε 为小参量，同样

列出非线性系统受迫振动的 Duffing 方程： 

2
0 0[ ( , ) cos ]u u P u u F t          (9) 

令 12 2
0= ( + )   ，σ 表征激励频率与固有频率的

偏移程度，式（9）可写为： 
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设 系 统 稳 态 响 应 ( ) cosu a t   ，

( ) sinu a t      ，其中 ( )t t    ，得： 
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再次利用平均法得： 
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其中： 0( , ) 2A a a  ， 2 3
0 2
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令式（12）两边分别相除，得： 
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该一阶微分方程在动相平面内有奇点 s s( , )a  ，对

应系统的稳态响应解，为方程 s 0 s( , ) sin 0A a F   ，

s 0 s( , ) cos 0B a F   的解。联立消去变量 θs，得到系

统的幅频响应关系： 
2 2 2

0( , )+ ( , ) 0s sA a B a F       (14) 

代入整理得： 
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其中 0/   ，是外激励与系统线性固有频率的

比值。综上可知，金属橡胶的振动特性与系统的黏滞

阻尼系数 ξ、三次非线性系数 μ、外激励的最大力幅

F0 相关，同时 2 与非线性刚度拟合系数 k1、k2 相关。 

1.3  参数对系统幅频响应的影响分析 

利用数值法对式（15）进行求解，赋予不同的系

统参数，以频率比  为变量，求解位移传递率T 曲线，

用来描述金属橡胶隔振系统的隔振性能。通过式（15）

可知，影响系统隔振性能的有刚度拟合模型参数 1k 、

2k ，阻尼比  和激励力幅值 0F 等 4 个参数，下面分别

单独改变各参数，来研究它们对隔振性能的影响，如

图 3 所示。 

 

 
 

图 3  系统参数对位移传递特性的影响 
Fig.3 Influence of system parameters on displacement transmission characteristics 
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图 3a 为其余参数不变，改变刚度拟合参数 k1 的

位移传递率曲线。随着 k1 的递增，曲线的趋势整体

向左移动，系统的共振频率降低，共振放大倍数增大。

随着频率比的增大，不同 k1 的系统响应变化趋于一

致。从式（3）来看，k1 的增大对一次线性刚度的影

响最为明显，因此传递曲线有向线性系统传递曲线逐

步逼近的趋势。 

图 3b 为其余参数不变，刚度拟合参数 k2 变化对

系统传递特性的影响。随着 k2 的递增，系统的共振

频率大幅度向高频移动，跳跃现象更明显。综合公式

来看，k2 在非线性刚度多次项中也是多次方，因此相

对于 k1，k2 的变化对系统特性有着更显著的影响，k2

的取值对系统的隔振效率尤为重要。 
图 3c 为其余参数为定值，激励力幅值 F0 变化对

系统传递特性的影响。随着激励的递增，曲线有向右

移动的趋势。共振频率逐渐增大，系统的频率跳跃现

象趋于明显，共振放大倍数也逐渐增大。总而言之，

该隔振系统对小量值的振动有着更好的隔振效果。 

图 3d 为其余参数不变，阻尼比 ξ 发生变化对系

统传递特性的影响。随着阻尼的减小，系统的共振放

大倍数和共振频率均增大，系统的非线性表现得越

强，跳跃现象更加明显。因此，适当高的阻尼比将有

效提高系统的隔振性能，金属橡胶的阻尼比为

0.1~0.2。 

2  金属橡胶隔振器非线性刚度拟合 

2.1  金属橡胶隔振器 

通过上述对引入了非线性刚度模型的金属橡胶

隔振系统非线性振动特性的研究，可以得到系统的振

动特性与系统的粘滞阻尼系数 ξ、指数型非线性刚度

拟合系数 k1、k2 相关。接下来研究非线性刚度与黏滞

阻尼系数的拟合方法。 

根据工程的需要，设计了一种适用于飞机机载设

备的三向金属橡胶隔振器，该隔振器的结构如图 4 所

示。该隔振器主要由安装轴、上金属橡胶网垫、下金

属橡胶网垫、金属弹簧、下外壳、上外壳、垫片组成。

金属橡胶网垫的材料为 0Cr18Ni9，金属弹簧为 65Mn，

其余材料均为 316 不锈钢。其中安装轴与机载设备螺

接，在振动载荷下往复运动，向下运动时，轴向压缩

下网垫；向上运动时，轴向压缩上网垫；侧向运动时，

侧向压缩上网垫，轴向压缩下网垫。金属橡胶网垫为

核心组件，嵌套在外壳和安装轴中，安装时有一定的

预压力，以达到高静态低动态刚度特性，受压时提供

刚度，通过内部金属丝的摩擦提供阻尼。金属弹簧高

度低于下网垫，在过大载荷时提供额外的支撑力，起

到保护金属橡胶网垫的作用，防止网垫过载受压不回

复，提高隔振器的使用寿命。下外壳通过螺纹与设备

安装面连接。 

 
 

图 4  金属橡胶隔振器 
Fig.4 Metal rubber vibration isolator 

 

2.2  金属橡胶隔振器静压试验 

从隔振器工作原理可知，刚度主要由金属橡胶网

垫受到压缩提供，阻尼也由金属橡胶受压过程中的丝

间干摩擦力提供。因此，为了得到金属橡胶隔振器的

刚度拟合模型，需要对其进行静态压缩试验，以得到

其加载–卸载过程的力–位移曲线。使用 LD26.205 电

子万能试验机对隔振器进行轴向压缩试验，试验装置

如图 5 所示。对其施加 5 N 的预压力，本次试验采用

位移控制方法，最大压缩量为 1 mm，加载和卸载速

率均为 2 mm/min。 
 

 
 

图 5  静压试验装置 
Fig.5 Static pressure test device 

 

隔振器在加载‒卸载过程中的力–位移曲线如图 6

所示。其表现出强非线性，随着网垫受压，金属橡

胶的刚度逐渐增大，线性模型无法准确表达隔振器

的刚度。同时，由于其内部的干摩擦力，同一位移

下，卸载过程的恢复力总是小于加载力，表现出迟

滞回线特性。 

2.3  金属橡胶隔振器的刚度拟合模型 

目前的研究多是利用最小二乘法将金属橡胶的

力–位移测试数据拟合成如式（16）的多次项式非线性

刚度模型。该方法可以很好地拟合出金属橡胶的力–

位移关系，但要准确描述往往需要较高的阶数，需 
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图 6  金属橡胶隔振器静压试验曲线 
Fig.6 Static pressure test curve of metal rubber  

vibration isolator 

要的参数较多。本文提出了一种指数型非线性刚度拟

合模型，见式（17）。该模型的拟合参数较少，仅需

要 k1、k2、k3 3 个参数。 

2
0 1 2

n
nF a a x a x a x          (16) 

2
1 3ek xF k k          (17) 

用 Matlab 对隔振器静压试验数据进行最小二乘

拟合，指数拟合模型与多次项拟合模型的对比如图 7

所示。可以看出，指数拟合模型的拟合结果优于三次

多项式拟合，差于五次多项式拟合，与四次多项式拟

合接近，但 3 个拟合参数要少于四次多项式拟合的 5

个参数。以上验证了指数拟合模型在参数少的情况下

具有良好的拟合效果。 

 

 
 

图 7  各拟合模型力与位移拟合曲线 
Fig.7 Fitting curve of force and displacement of each fitted model: a) exponential type; b) cubic polynomial type;  

c) quartic polynomial type; d) quintic polynomial type 
 

2.4  金属橡胶隔振器阻尼估计 

从宏观角度来看，加载和卸载曲线围成的面积就

是隔振器一次往复运动所耗散的能量，黏性阻尼比 ξ

可以表征为[26]： 
1 1

2 2

W
Z

W
 
        (18) 

式中：Z 为能量损耗因子；ΔW 为周期内损耗的

能量，即加载卸载曲线围成的面积；W 为最大弹性变

形能，即加载曲线与 x 轴围成的面积。 

综上分析，该金属橡胶隔振器的非线性刚度可用

式（17）表达，其中拟合系数为 k1=7.0、k2=3.8、k3=5.3，

阻尼参数可以由式（18）近似得到，阻尼比 ξ=0.22。 

3  金属橡胶隔振系统试验及验证 

3.1  试验方法及系统 

为了研究金属橡胶隔振系统的非线性振动跳跃

现象，对隔振系统进行正弦扫频试验，得到系统在简

谐激励下的受迫振动幅频响应特性。 

将 4 只金属橡胶隔振器对称分布安装在模拟质

量的耳片上，隔振器下端安装在振动台上。扫频试验

采用位移控制，扫频范围为 10~200 Hz，数据采集仪
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的采样频率设定为 2 048 Hz，分别设置振幅为 0.7、1、

2 mm 进行试验。在振动台平面和模拟质量中点上布

置 2 只加速度传感器，采集振动信号，2 个信号的比

值即传递曲线。通过分析软件对采集到的信号进行频

域分析，得到金属橡胶隔振系统传递曲线。 

试验系统主要由振动台、数据采集仪、分析软件、

控制仪和功率放大器组成。试验系统如图 8 所示。 
 

 
 

图 8  试验系统 
Fig.8 Test system 

 

3.2  试验结果与分析 

对金属橡胶隔振系统进行垂向的正弦扫频试验，

振动台控制振幅分别为 0.7、1、2 mm 时的扫频曲线

如图 9 所示。可以看到，当频率扫过传递率曲线最高

点后，传递率值会突然往下跌落，符合非线性振动的

跳跃现象，证明金属橡胶隔振器具有明显的非线性。

图 9 中 竖 线 为 通 过 只 包 含 一 阶 线 性 刚 度
2 0

2 1 2
0

e

2

k u k k

m
 


计算的系统固有频率为 37.4 Hz，与实

际隔振系统的共振频率相差较大，这是由于非线性引

起的频率右移。由大量的工程实践经验得知，将金属

橡胶隔振系统看作线性系统，通过金属橡胶的静压刚

度计算出的隔振频率往往小于实际频率，与本文试验

结果相符。振幅为 0.7 mm 时，系统共振频率为 64.8 

Hz，共振放大倍数为 2.45；振幅为 1 mm 时，系统共

振频率为 69.3 Hz，共振放大倍数为 2.71；振幅为 2 mm

时，系统共振频率为 77.7 Hz，共振放大倍数为 2.59。 

随着振幅的递增，系统共振频率增大，试验得到的规

律基本符合图 3c 中对传递率的影响规律，验证了本

文计算方法的正确性。 
 

 
 

图 9  扫频试验结果 
Fig.9 Result of sweep frequency test 

 

将第 2 节得到的所有拟合参数代入系统幅频特

性公式进行计算，金属橡胶隔振系统在不同振幅简谐

激励下的传递率理论计算结果和试验结果对比如图

10 所示。为了更直观对比，将试验结果的横轴除以

ω0/2π，变换为频率比 γ。到达共振频率前，理论曲线

相对平缓，这是由于试验系统的加工、安装和控制等

误差的因素，偏差在合理范围内，理论曲线与试验曲

线基本吻合。到达共振频率时，可以看到理论曲线符

合试验曲线突然跌落的趋势，这就是非线性系统的跳

跃现象。图 10 中虚线表示跳跃的迹线，并且振幅越

大，这种跳跃现象越显著，验证了本文的理论方法可

以较好地反映出金属橡胶隔振系统的非线性振动特

性。通过共振频率后，理论曲线较试验曲线下降得更

快。这是由试验系统的结构阻尼和试验各安装组件之

间的摩擦力造成的，这些因素在理论计算中没有考虑

进去。 

 

 
 

图 10  不同振幅下的传递率曲线 
Fig.10 Transmissibility curves at different amplitudes 

 
表 1 统计对比了理论值与试验值的共振频率比、

共振放大倍数和其相对误差。可以看出，共振频率比

偏差小，理论方法可以准确计算出共振频率，共振放

大倍数误差相对较大，但在±20%的范围内。综上所

述，本文的理论计算和分析方法可以较为准确地描述

出金属橡胶隔振系统的非线性振动特性，利用本文的 
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表 1  理论与试验结果统计 
Tab.1 Theoretical and experimental results statistics 

振幅 0.7 mm 振幅 1 mm 振幅 2 mm 
 

理论值 试验值 相对误差/% 理论值 试验值 相对误差/% 理论值 试验值 相对误差/%

共振频率比 1.69 1.70 0.6 1.71 1.74 1.6 2.74 2.80 2.1 

共振放大倍数 2.03 2.45 17.1 2.61 2.92 10.6 2.13 2.57 17.1 

 

方法，可以通过金属橡胶隔振器的静态力学测试数据

对隔振系统的共振频率和共振放大倍数进行较为准

确地预估计算。 

4  结论 

针对金属橡胶隔振系统，通过静刚度计算的共振

频率与实际相差较大、扫频试验中传递率曲线发生跳

跃等现象，通过参数化拟合与理论建模，运用平均法

推导出系统的幅频响应特性，分析了系统参数对其隔

振性能的影响，开展了简谐激励下不同振幅扫频试

验，得到了以下主要结论： 

1）本文提出的指数型非线性刚度拟合模型在相

同拟合精度的情况下，相比多次项式拟合模型，参

数更少，可以将金属橡胶的非线性刚度进行参数化

表征。 

2）系统的自由振动中，振动频率不仅与初始状

态、黏滞阻尼系数  有关，还与金属橡胶的指数型拟

合模型参数有关，与线性系统不同，振动频率随时间

而变化。 

3）系统的受迫振动中，随着激励力幅值的增大，

共振频率增大，共振放大倍数增大，共振峰向右移动；

随着拟合参数 1k 的递增，系统的共振频率降低，共振

放大倍数增大；随着拟合参数 2k 的递增，系统的共振

频率大幅度向高频移动，跳跃现象更明显；随着阻尼

比  的减小，系统的共振放大倍数和共振频率均增

大。理论计算的传递率曲线能够表现出非线性跳跃现

象，与扫频试验曲线吻合良好，随幅值增大的变化规

律基本一致，验证了金属橡胶隔振系统理论建模与计

算的正确性，利用此方法可以对金属橡胶隔振器的共

振频率进行有效的预估。 
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