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吸振器底座对减振效果的影响
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摘 要：实际使用的吸振器都具有一定尺寸的安装底座。当吸振器安装于柔性主系统时，底座将影响吸振器的减

振效果。针对此问题，利用功率流方法进行仿真研究。建立有底座吸振器和两端固支梁主系统耦合的数学模型。利

用该模型对吸振器安装在梁上三个不同位置的情况进行仿真研究，并分析底座尺寸的影响，在此基础上比较两个吸振

器和单个吸振器的减振效果。研究结果表明，通过优化吸振器的底座和安装方式能够有效地改善吸振器的减振性

能。这为吸振器的工程应用提供一定的参考。
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Study on Influence of Vibration Absorber’s Base on Its
Vibration Attenuation Effect

XU Zhen-bang
( Changchun Institute of Optics, Fine Mechanics and Physics, Chinese Academy of Sciences,

Changchun 130033, China )

Abstract : In reality, all vibration absorbers have bases. When the vibration absorber is fixed to a flexible base, the base

will affect its vibration attenuation effect. Aiming at this problem, simulation researches are carried out with the power flow

method in this paper. A mathematical model of the system composed of the vibration absorber with a base and coupled with

an ends-fixed beam is established. With this model, the vibration attenuation effects of the vibration absorbers fixed at

different positions of the beam are simulated, and the influence of the base size on the vibration attenuation effect is

analyzed. On the basis, the vibration attenuation effect with double vibration absorbers attached is compared with that with a

single vibration absorber attached. The results show that the vibration attenuation effect of the vibration absorber can be

improved effectively by optimizing its base and installation condition. This work provides guidance for the engineering

application of the vibration absorbers.
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动力吸振器是一种常用的减振设备，已在机械、

建筑等领域得到了广泛应用。这种设备通过分流减

振主系统的振动能量来起到减振作用，主要针对窄

带振动。

目前，大多数吸振器的研究中采用由弹簧和质

量块组成的结构模拟减振主系统 [1]，这种模型适合

于刚度较大的结构，例如电机、大型振动机械等。但

当主系统是柔性时该模型就不再适用。
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因此需要开展吸振器应用于柔性主系统的减振

研究。国内外一些学者已进行了这方面的工作，并

取得了一定的研究成果。

王全娟等提出一种以功率流为控制量进行动力

吸振器优化设计的方案 [2, 3]。据此方法，进行连续参

数系统动力吸振器的优化设计研究。验证了吸振器

应用于柔性主系统中的有效性，并讨论吸振器参数、

振源位置等因素对减振效果的影响。

宛敏红等探讨动力吸振器用于抑制简支矩形薄

板简谐振动的问题，运用无量纲功率流的方法研究

吸振器质量比、安装位置以及板的损耗因子对吸振

器结构参数和控制效果的影响 [4]。在此基础上，他

们进一步研究力耦作用下薄板的吸振控制问题 [5]。
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Brennan [6, 7]等人对利用动力吸振器控制柔性主

系统整体振动进行了理论和试验研究。结果表明，

参数优化的可调式吸振器，若安装在恰当位置，将能

够在较宽的频率范围内取得良好的减振效果。

以上研究都是将吸振器简化为单自由度结构，

通过一个无尺寸的安装点连接在主系统上。但实际

上，吸振器都需要一定尺寸的底座和主系统相连。

吸振器通过底座作用在主系统上的力是分布力而不

是集中力。当主系统为柔性时，吸振器底座的刚度

也会对系统的振动造成一定的影响。针对此问题，

本文以两端固支梁为主系统，采用功率流方法研究

有底座吸振器的减振特点，并分析底座尺寸、安装方

式等对控制效果的影响。

1 系统建模

图 1 为本文所建立的有底座吸振器系统模型

图。两端固支弹性梁为减振主系统，其上安装有底

座吸振器。有底座吸振器由底座和其上的单自由度

结构构成。建模中底座采用刚性质量块模拟，在底

座和梁之间采用五个点刚性连接的方式模拟实际中

刚性较强的螺栓连接。

柔性主系统不同位置处的振动情况各异，因此

本文采用功率流表征主系统的总体振动量。通过考

查输入到梁中的功率流的变化来考察吸振器的减振

效果。

图1 仿真模型图

Fig.1 Simulation model of the system

图1所示结构可看作是通过在弹性梁上附加有

底座吸振器构成的。有底座吸振器可看作是通过在

底座上附加单自由度结构构成的。下面的推导中首

先建立在某一结构上附加N个子结构的一般性方

程，进而推导出图1所示结构的数学模型。

设某系统激励点的原点导纳为 Zp ，在该系统上

安装N个导纳为 Hs 的子系统，对整个系统有
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其中 Vp 为激励点处的速度矢量，Vs 为子系统安装

点处的速度矢量，Zps 为主系统上激励点和子系统安

装点之间的导纳矩阵，Zss 为主系统上各子系统安装

点间的导纳矩阵，Fp 为系统激励力，Fs 为N个子结

构施加给主系统的作用力。

对N个子系统有

Vs =-DFs (2)

式中 D=diag(Hs)N ×N 。联立方程(1)，(2)得

Vp ={Zp -Zps[D+Zss]-1Z T
ps}Fp

             =[Zp +ΔZ]Fp
(3)

其中 ΔZ=-Zps(Hs +Zss)-1Z T
ps 为子系统加入后引入

到主系统中的附加导纳。进一步推导可得

Vs =-DZ -1
ps ΔZFp ，Fs =Z -1

ps ΔZFp (4)

利用(3)，(4)既可求得系统中各个环节处的振动

响应。据此进一步求得系统中各个环节处的功率流

情况。外界输入到整个系统的总功率流为

Pin = 12Re(F
H
p Vp) = 12 ||Fp

2
Re(Zp +ΔZ) (5)

由主系统传入到N个子系统的功率流为

Pout = 12Re[-F H
s Vs] = 12 ||Fp

2
||ΔZ 2 Re[ ](Z -1

ps )H Z -1
ps (6)

以上两者之差即为残留在主系统的净功率流

P=Pin -Pout (7)

尽量减少这部分功率流就是吸振器的减振目

标。

下面在以上推导的基础上，求出图 1所示结构

的数学模型。首先推导有底座吸振器的数学模型。

该吸振器可看成在质量块上附加一个单自由度

结构组成。根据以上推导，先求出质量块的导纳矩

阵。刚性质量块上任意两点间的导纳为

ζpq(xp,xq) = 1
jωM +

xp xq

jωJ (8)

式中 M 为质量块质量，J 为质量块绕质心的转动

惯量，xp 和 xq 为质量块上两点相对于质心的位置

坐标，ω 为激励力的角频率。在五点安装的情况下，

质量块的导纳为

Zm =[ζpq(xt
p,xt

q)]5 × 5 (9)

式中 xt
p ，xt

q（p，q=1,…5）为五个安装点相对于质

量块质心的坐标。在质量块上加入单自由度结构

后, 根据式(1－4)可求得有底座吸振器的导纳为

Z a
m =Zm -

                             [ζpq(xe,xt
q)]1 × 5[Ha + ζpq(xe,xe)]-1[ζpq(xe,xt

q)]T1 × 5
(10)

式中 xe 为吸振器安装点的位置坐标，Ha 为单自由

度结构的导纳，具体表达式如下

Ha =
jω

ka + jωca
+ 1

jωma
(11)

其中 ka 为单自由度结构的弹簧刚度，ma 为振子的



质量，ca 为弹簧阻尼。

下面推导梁和有底座吸振器耦合系统的方程。

两端固支梁上任意两点间的导纳为

Zls(xl,xs) =
jω
Mb
∑
k=1

N ϕk(xl)ϕk(xs)
(Ω b

k )2(1 + jδ) -ω2 (12)

式中 Mb 为梁的质量，N 为分析中考虑的振型阶

数，ϕk(x)和 Ω b
k 为梁第K阶的振型函数和固有频率，

δ 为梁的损耗因子。

在梁上安装N个带有底座的吸振器后，对应方

程(1)，(2)有

Zp =Zls(xf,xf )
Zps =[Zls(xf,xm

s )]1 × 5N (13)

Zss =[Zls(xm
l ,xm

s )]5N × 5N

D=diag(Z a
m)N ×N

式中 xf 为激励位置坐标、xm
s ，xm

l（s，l=1,…5N）为

N个吸振器安装点在梁上的位置坐标。将式(13)带

入到式（3－6）中既可求出系统各环节处的功率流及

输入到主系统中的净功率流。

2 计算结果及讨论

利用 1节中所建立的数学模型对图 1所示系统

进行仿真分析。实际中低频振动的危害往往较大，

因此主要考察吸振器对系统前两阶振动的控制效

果。

仿真中两端固支梁的尺寸为1 m×0.05 m×0.005

m，前两阶固有频率分别为 27 Hz和 75 Hz。在梁的

1/3长度处施加幅值为1 N简谐激励。为覆盖系统的

前两阶固有频率，仿真中激励频率范围选为 0—100

Hz。

吸振器的动质量为 0.4 kg，底座质量为 0.1 kg，

阻尼比为 0.05。梁上吸振器可选安装位置如图 2所

示，分别位于系统的 1/4，1/2和 3/4长度处。这些位

置为系统前两阶振型的峰值位置。根据文献[8]，吸

振器安装在这些位置能够对系统的前两阶振动起到

有效的控制作用。

图2 吸振器安装位置及激励位置

Fig.2 The mounting positions and the exciting position

本文主要考察被动式吸振器的减振效果。被动

式吸振器只能针对特定的频段进行减振。一般情况

下，系统的一阶振动影响最大，因此将吸振器的固有

频率设为27 Hz，控制梁第一阶振动。计算结果如图

3所示。图中无底座吸振器相当于底座尺寸为0 m，

(a)

(b)

(c)

图3 三个位置吸振器减振效果

(a)位置1；（b）位置2 ；（c）位置3

Fig.3 The vibration attenuation effects of the vibration

absorbers located at three positions

(a) position 1 (b) position 2 (c) position 3

有底座吸振器的底座尺寸为0.1 m。

图 3中(a)，(b)和(c)三种情况分别对应了吸振器

安装图2所示三个不同位置处的减振效果。

在吸振器调谐频率附近（27 Hz附近）的频段内，

安装在不同位置的吸振器的减振曲线形状相似，均

在吸振器的调谐频率处出现了一个低谷，此处减振

吸振器底座对减振效果的影响 3
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效果最好。低谷的两侧出现了两个新的共振峰，对

应频段的振动比不加吸振器时更为剧烈。这种情况

同吸振器应用于单自由度主系统时一致。三个位置

对比来看，吸振器安装在位置1和位置2时的减振效

果均为62 dB，且有底座吸振器和无底座吸振器的减

振效果相差不大。吸振器安装在位置3时的减振效

果只有52 dB，有底座吸振器的减振效果要优于无底

座吸振器。

在偏离吸振器调谐频率的频段内，无底座吸振

器基本没有减振效果，特别是安装在位置 2时。有

底座吸振器会造成系统第二阶固有频率的偏移。安

装在位置1和位置3会使共振峰向高频偏移，导致包

括系统二阶频率在内的较宽频段内的振动减小，取

得明显的减振效果，并且吸振器安装在位置 1时振

动减小的幅度要大于安装在位置3时。吸振器安装

在位置 2时系统共振峰向低频方向偏移，反而导致

中间频段内的振动加大。

三个位置相比，位置 1应为吸振器的最佳安装

位置，在此位置安装有底座的吸振器不仅能够在调

谐频率处取得较好的减振效果，还能拓宽减振带宽，

这是有底座吸振器的显著优点。

图 4为安装在位置 1处的几种不同尺寸底座吸

振器的减振曲线。由图可见，吸振器调谐频率处的

减振效果不受底座尺寸的影响。系统的二阶峰值随

着底座尺寸的加大不断向高频移动。当底座尺寸较

小时，增加尺寸对峰值偏移影响较大。当底座尺寸

大于 0.05 m后，加大底座尺寸对峰值偏移的影响不

再显著。

图4 不同尺寸底座吸振器的减振效果

Fig.4 The vibration attenuation effects of the vibration

absorbers with bases of different dimensions

实际应用中，当主系统的质量较大时，由于附加

质量和安装环境的限制，往往需要安装多个吸振

器。针对这种情况，本文利用以上模型进行仿真分

析。在减振效果较好的位置 1和位置 3处各布置一

只吸振器。为使结果有比较，设定两只吸振器的总

质量与一只吸振器的总质量相同，两只有底座吸振

器的底座尺寸为单个吸振器底座尺寸的一半。所得

计算结果如图5所示。

由图可见，安装两只无底座吸振器的减振效果

同只在位置 1 安装一只无底座吸振器相比差别不

大，但安装两只有底座吸振器却能使减振效果得到

明显改善，第 2阶频率处的减振效果达到了 58 dB。

因此，对有底座吸振器来说，这种布置方式比只布置

一个吸振器的减振效果更好。

图5 单个吸振器和两个吸振器的减振效果比较

Fig.5 The comparison of the vibration attenuation effect

between one vibration absorber and two vibration absorbers

3 结 语

利用两端固支梁模型，研究吸振器的底座对其

减振效果的影响。重点分析吸振器安装在梁上三个

不同位置时的减振情况。研究结果表明：

位置1为两种吸振器的最佳安装位置。有底座

吸振器安装在该位置不仅能够在调谐频率处取得明

显的减振效果，还能拓展吸振器的有效减振带宽。

底座尺寸的变化对吸振器减振效果的影响在底

座尺寸较小时比较明显。当底座尺寸增大到一定程

度后，继续增大尺寸，对改善吸振器的控制效果意义

不大。

在位置 1和位置 3各布置一只有底座吸振器的

减振效果要好于只在位置1布置有底座吸振器。因

此，在使用时，可以通过将大的有底座吸振器转换成

多个小的有底座吸振器来改善减振效果。

综上所述，当吸振器应用于柔性主系统时，可以

根据主系统的振动特点及吸振器的安装位置，通过

优化底座和吸振器的安装方式来改善吸振器的减振

效果。
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和偏摆角度范围内为电磁－永磁复合电磁扭矩的预

测和模拟提供可靠的参考。对于电磁-永磁复合驱

动振动机构，相比方波激励模式，三角波的激励下驱

动机构驱动响应和稳定性较好；方波激励由于信号

变化不连续，冲击有可能使得输出杆和转子瞬间脱

离程度更大，这些都可能使得没有限位机构的振动

驱动系统呈现不稳定。本研究所提出和实现的电

磁－永磁复合驱动振动计算模拟方法对未来实现电

磁－永磁复合驱动振动机构和器件的设计将具有较

好的应用价值。
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