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基于几何非线性的果蔬运输隔振系统设计 
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摘要：目的 针对运输过程中振动与冲击造成果蔬损伤和品质下降的问题，基于非线性振动理论，提出

一种几何非线性结构的果蔬运输隔振系统。方法 首先，基于水平斜弹簧负刚度机构与垂向正刚度弹簧

并联的方式设计果蔬运输隔振结构；其次，分析其静力学特性，推导该非线性隔振装置的刚度特性；最

后，建立果蔬运输车模型的运动微分方程，采用谐波平衡法研究该新型果蔬运输车的隔振特性。结果 研

究结果表明，通过合理的结构参数设计，该隔振装置在平衡点附近具有高静态刚度、低动态刚度特性。

对于小幅路面激励，该新型果蔬运输车将在全频段大幅优于对应的线性系统，随着路面激励幅值的增大，

隔振装置刚度快速增加，频率跳跃线性逐渐出现，峰值逐渐出现并右移，中频段的隔振效果逐渐变差。

高频段的隔振效果远优于对应的线性系统，且与路面激励幅值不敏感。结论 通过引入水平预压缩弹簧

与垂向弹簧并联形式的几何非线性结构显著提高了果蔬运输隔振系统的隔振效果，减小运输过程中果蔬

所受到的振动与冲击，从而避免了果蔬损伤和品质下降。 
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Design of Vibration Isolation System for Fruit and Vegetable Transportation  
Based on Geometric Nonlinearity 
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ABSTRACT: The work aims to propose a vibration isolation system for fruit and vegetable transportation based on geo-
metric nonlinearity according to the theory of nonlinear vibration. Firstly, the vibration isolation structure for fruit and 
vegetable transportation was designed based on the parallel connection of the horizontal oblique negative stiffness spring 
and the vertical positive stiffness spring. Secondly, the static characteristics of the structure were analyzed and the stiff-
ness characteristics were derived. Finally, the motion differential equation of the fruit and vegetable transportation vehicle 
was established, and the harmonic balance method was adopted. The results showed that through the reasonable design of 
structural parameters, the isolator could achieve high static stiffness and low dynamic stiffness near the equilibrium point. 
For small road excitation, the proposed system would perform much better than the corresponding linear system. With the 
increase of road excitation amplitude, the stiffness increased rapidly, the jump phenomenon appeared, the peak value 
gradually appeared and shifted to the right and the vibration isolation effect in medium frequency band got worse. The 
performance in high frequency was always far superior to the corresponding linear system, and it had little relationship 
with the road excitation amplitude. By introducing the geometric nonlinear structure of parallel connection of horizontal 
pre-compression spring and vertical spring, the vibration isolation effect of fruit and vegetable transportation vibration 
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isolation system can be significantly improved, and the vibration and shock of fruits and vegetables during transportation 
can be reduced, so as to avoid damage and quality deterioration of fruits and vegetables. 
KEY WORDS: fruit and vegetable transportation; vibration isolation design; geometric nonlinearity; dynamics 

果蔬产业是我国农村的支柱产业之一，持续推进

和发展现代果蔬物流对于促进产业健康发展、打赢脱

贫攻坚战具有重要的战略意义。根据有关统计资料，

果蔬采后损耗约占总产量的 25%~45%[1]。大量的水

果和蔬菜由于机械损伤而使得价值降低，甚至丢弃，

通常物流运输过程中的跌落、冲击、相互碰撞以及长

时间的振动是导致机械损伤的主要原因 [2—4]。当前，

我国在降低果蔬机械损伤的研究主要集中在减震

包装方面，针对果蔬运输车辆的先进隔振设计研究

较少。 
线性隔振装置具有结构简单、性能可靠、价格低

廉等诸多优势，并被目前大量的工程实践所采用[5]。

为了适应更长距离的果蔬运输和复杂路况，势必要求

线性隔振装置具有更低的刚度，从而实现良好的隔振

效果，但是较低的刚度同时也会引入更大的弹簧形变

以及静态稳定性下降[6—8]。理想情况下，果蔬隔振系

统应该具有“高静态、低动态”的刚度特性，较低的动

态刚度可以衰减来自地面和车身的振动传递率，同

时，较高的静态刚度可以防止大的弹簧形变和提高稳

定性[9—10]。高静态、低动态的刚度特性可以通过几何

非线性结构来实现[11—12]。 
几何非线性隔振系统是指通过单一元件的几何

方位布置来实现系统的刚度非线性，从而降低系统的

固有频率、提高隔振性能的装置[13—15]。由于其优良

的隔振性能，目前，几何非线性隔振的理论和应用愈

发广泛[16—18]，获得实际应用的典型案例较多[19—21]。

Carrella 等[22]提出了基于水平预压缩负刚度弹簧和垂

向正刚度弹簧并联几何非线性隔振系统，并系统研究

了其静力学特性和隔振性能。研究表明，该结构的力- 
位移关系可以近似表示为立方关系。SUN 等[23]通过 

引入水平预压缩剪铰形结构和垂向弹簧并联的方  
式实现了三自由度的几何非线性隔振系统。ZHENG
等 [24] 通过结合单自由度几何非线性隔振系统和

Stewart 构型的方式，同时实现了六自由度的几何非

线性隔振。研究结果表明，六自由度的隔振频段都有

增加且起始隔振频率有显著降低。ZHOU 等[25]采用凸

轮-滚轮机构设计了紧凑的、对小位移敏感的几何非

线性隔振系统，并开展了实验验证。实验结果显示，

几何非线性结构的共振频率约为 3 Hz，而对应线性系

统的共振频率约为 5.53 Hz。此外，该研究还表明，

几何非线性结构的特殊性在于，无论激励幅值多大，

结构的峰值振动传递率都不会超过对应的线性系统。

LIU 等[26]采用欧拉棒作为负刚度矫正器与垂向正刚

度弹簧并联的方式设计了几何非线性隔振系统，并采

用谐波平衡法研究了力激励和位移激励下隔振器的

动态响应。文中采用水平斜弹簧负刚度机构与正刚度

弹簧并联的几何非线性结构，提出一种新型的果蔬运

输隔振系统。该隔振系统具有“高静态、低动态”的刚

度特性，即在平衡点附近具有较小的动刚度，可以实

现宽频带的高性能隔振，同时具有较大的静刚度，可

以防止大的压缩量，并提高可靠性，从而实现高性能

的果蔬运输隔振。 

1  几何非线性隔振系统的结构 

文中提出的具有几何非线性的果蔬运输隔振装置

见图 1a，主要由刚度 Kv、阻尼系数 Cv、预压缩量 η
的竖直弹簧，刚度 Kh、原始长度 L 的水平斜弹簧和质

量 Mf 的果蔬运输厢组成。图 1a 实线所示，当质量 Mf

的果蔬运输箱在振动平衡位置时，水平斜弹簧在水平 

 

图 1  具有几何非线性隔振结构的果蔬运输车模型 
Fig.1 Fruit and vegetable transportation vehicle model with geometrically nonlinear vibration isolation structure 
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位置，且预压缩量为 μ。通过合理的参数配置，果蔬厢

在水平位置附近，隔振装置将表现为低动态刚度；当果

蔬厢偏离水平位置较远时，将表现为较高静态刚度。 
图 1b 是四分之一果蔬运输车模型，其中，车身、

轮胎质量分别为 mu，md，悬架、轮胎刚度分别为 Ku，

Kd，悬架阻尼系数为 Cu。图 1b 所示，果蔬运输隔振

装置安装在车身上。果蔬车架、车身、车轮和地面的

激励分别记为 xf，xu，xd，xb。 

2  几何非线性隔振系统的刚度特性 

果蔬运输厢在平衡位置时斜弹簧 Kh 将处于水平

位置，因此竖直弹簧在平衡位置处的预压缩量应该

满足： 
f

v

M g
K

     (1) 

由于文中进行振动分析时，竖直弹簧的弹性恢复

力总是与果蔬运输厢的重力相抵消，因此，在后文只

讨论动态力的响应。 
令果蔬运输厢位移 xf 与车身位移 xu 的相对位移

为 xfu=xf−xu，通过图 1a 可以看到，几何非线性隔振

结构的恢复力 Ffu 与 xfu 的关系见式（2）。 
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当隔振系统的几何参数确定以后，水平斜弹簧的

预压缩量 μ，相对其自然长度 L、刚度 Kh 和竖直弹簧

的刚度 Kv 容易调整，所以，在接下来的分析中主要

讨论 μ 的变化对恢复力、刚度的影响。 
为了更清晰地分析结构参数、激励与恢复力 Ffu

和简化计算，对式（2）在 xfu=0 的邻域内做三阶泰勒

展开，则： 
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不同预压缩量 μ下力 Ffu和位移 xfu的关系见图 2，
其默认参数的选取见表 1。可以看到当 K1=0，即 μ=0.3 
m 时，力-位移曲线最为平缓，且不出现负刚度。 

根据式（4），果蔬车架的刚度 Ffu 可以描述为 
2fu

fu 1 3 fu
fu

d 3
d
F

K K K x
x
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令 K1=0，则 
v

v h

=
2

K L
K K




                  (5) 

此时 Kfu=3K3，即图 3 中 μ=0.3 m 的情形。结合

图 3 和式（4—5）可以看到，当 μ＜0.3 m 时，隔振

装置总是表现为正的刚度，且刚度总是大于 μ=0.3 m 

 

图 2  不同预压缩量 μ 下的力-位移关系 
Fig.2 Force-displacement relationship under different 

pre-compression μ  
 
表 1  几何非线性果蔬运输隔振装置结构参数 

Tab.1 Structural parameters of the vibration isolation 
structure for fruit and vegetable transportation based  

on geometric nonlinearity 

参数 含义 单位 默认值 

Kv 竖直弹簧刚度 kN/m 120 

Kh 水平斜弹簧刚度 kN/m 40 

Mf 果蔬车厢质量 kg 750 

g 重力加速度 m/s2 9.81 

L 水平斜弹簧自然长度 m 0.5 

μ 水平斜弹簧预压缩量 m 0.3 

η 竖直斜弹簧预压缩量 m 0.0613 

Cv 竖直弹簧阻尼系数 N·m/s 600 

 

图 3  不同预压缩量 μ 下的刚度-位移关系 
Fig.3 Stiffness-displacement relationship under different 

pre-compression μ 
 

的情形；当 μ=0.3 m 时，隔振装置的刚度在 xfu=0 的

邻域内总是很小，且总是大于等于零；当 μ＞0.3 m
时，隔振装置在局部范围内出现负的刚度，系统将不

稳定，因此以下的讨论中将主要讨论隔振装置达到准

零刚度，即 μ=0.3 m 的情形。  
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隔振系统在平衡位置附近，由于 xfu 很小，由式

（5）可见，K3≈0，故隔振系统将在平衡位置附近表

现为近零刚度，因此，式（5）被称为准零刚度条件；

当隔振系统逐渐远离平衡位置时，由式（4）可见，

系统刚度快速增大，故隔振系统表现为高的静态刚

度，即该隔振系统具有高静态刚度、低动态刚度特性。 

3  具有几何非线性隔振结构的果蔬运

输车隔振特性分析 

3.1  果蔬运输车的动力学建模 

根据图 1b、第 2 节的分析和牛顿第二定律，具

有几何非线性隔振装置的果蔬运输车四分之一车模

型的动力学方程可以描述为： 
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3.2  果蔬运输车的振动传递率 

取相对振动 xfu=xf−xu，xud=xu−xd 和 xdb=xd−xb 为变

量，并令 K1=0，则动力学方程（6）可以重写为： 
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        (1) 
采用谐波平衡法求解式（7），可得路面激励到

果蔬运输厢的稳态响应幅值与频率之间的近似关系。

假设路面激励位移 xb=A0cos ωt，令此时的稳态相对位

移响应分别为：xab=Cccos(ωt)+Cssin(ωt)，xub=Dccos(ωt)+ 
Dssin(ωt)和 xfu=Eccos(ωt)+Essin(ωt)，带入式（7）。

若激励幅值 A0 很小，振动响应将由一阶谐波主导，

忽略高次谐波，则 cos3(ωt)≈3cos(ωt/4)， sin3(ωt)≈ 
3sin(ωt/4)，令等式左右两边 cos(ωt)和 sin(ωt)的系数

分别相等，得六元三次非线性方程： 
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对于给定的激励 xb，采用牛顿迭代法可以依次求

出对应的 6 个振动响应参数 Cc, Cs, Dc, Ds, Ec, Es。此

时，路面激励到果蔬运输厢的振动传递率 T 可以由式

（9）给出。 

   2 2
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x A
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基于几何非线性隔振结构的果蔬运输车在不同

激励幅值 A0 下的振动传递率 T、等效线性隔振系统振

动传递率 T 的对比，见图 4。此处等效线性隔振系统，

是指果蔬运输隔振装置中去除了水平斜弹簧 Kh，而

只保留竖直弹簧 Kv 的隔振系统。显然，不同于线性

振动系统，该非线性隔振系统的振动传递率不仅与非

线性隔振系统和运输车的结构参数有关，而且与激励

幅值 A0 有关。图 4 计算中采用的某型车结构参数见

表 2。 
如图 4所示，当激励幅值较小时，如果 A0=0.01 m，

则隔振系统的隔振特性在全频段优于对应的线性系

统，特别是高频段远优于对应的线性系统。具体表现

在振动峰值左移甚至消失，且峰值处的幅值比远远小

于对应的线性系统。以 5，10，20 rad/s 处为例，对

应线性系统的振动传递率为 4.76，0.655，0.395，而

几何非线性系统的振动传递率仅为 0.195，0.151，
0.022。 

 
表 2  某型运输车结构参数 

Tab.2 Structural parameters of a type of truck 

参数 含义 单位 默认值 

Mu 车身质量 kg 400 

Md 轮胎质量 kg 40 

Ku 悬架等效刚度 kN/m 50 

Md 轮胎等效刚度 kN/m 220 

Cu 悬架等效阻尼系数 kN·m/s 3 
 

 

图 4  果蔬运输隔车的振动响应与激励的幅值比 
T 在无激励下的对比 

Fig.4 Comparison of the amplitude ratio T between response 
amplitude and input amplitude for different inputs  

of fruit and vegetable transportation vehicle 
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随着激励幅值 A0 从 0.01 m 逐渐增加到 0.02 m，

0.04 m 和 0.06 m，几何非线性系统的共振峰值逐渐出

现并右移，且频率跳跃现象逐渐出现，系统在局部频

段内出现多解，隔振效果逐渐变差。这是因为几何非

线性隔振装置的刚度是振动 xfu 的二次函数，随着振

动幅值的增加，系统刚度急剧增加。另外，不同激励

幅值的几何非线性隔振系统在低频和高频段的隔振

率曲线均比较接近。 

4  结语 

文中提出了一种基于几何非线性结构的新型果

蔬运输隔振装置。对隔振系统的刚度分析表明，该结

构的刚度与振动位移是典型非线性关系，通过合理的

设计结构参数，该装置将在平衡位置附近表现为高静

态低动态的准零刚度特性。在果蔬运输车隔振系统的

非线性动力学建模和动力学分析的基础上得出的结

论如下所述。 
1）对于小幅路面激励，该新型果蔬运输车将在

全频段大幅优于对应的线性运输车。 
2）随着激励幅值的增加，复杂的非线性特性逐

渐显现，频率跳跃现象逐渐出现、峰值右移，系统在

局部频段内出现多解，隔振效果变差。 
3）高频段的隔振效果总是远优于对应的线性系

统，且对路面激励幅值的变化不敏感，具体表现为振

动峰值左移甚至消失，且峰值处的幅值比远远小于对

应的线性系统。 
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