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摘 要：针对振动敏感型通信器件的低频减振问题，研究一种多孔流体阻尼式动力吸振器。通过建立吸振器动力

学模型，确定动力吸振器刚度和阻尼的最优参数，分析阻尼孔参数对沿程阻尼力和局部阻尼力的影响规律，给出吸振

器阻尼的设计方法。在介质分别为水和硅油的情况下，对动力吸振器减振性能进行实验验证，结果显示动力吸振器的

吸振频率在 1.6 Hz～2 Hz之间，随流体粘度增加，减振效果降低。主振质量吸振后的振动传递率最大可衰减 53 %左

右，表明多孔流体阻尼动力吸振器对于低频振动有较好的抑制效果。
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Abstract : The low- frequency vibration reduction problem of vibration- sensitive communication components is

studied. A type of dynamic vibration absorbers with porous fluid damping is proposed. The dynamical model of the vibration

absorber is established, and the stiffness parameters and optimal damping parameters are determined. The influence of

damping hole parameters on frictional damping and local damping forces are analyzed, and the design method for the

damping of the absorbers is given. Experiments are also conducted to verify the vibration reduction performance of the

absorbers. The acceleration transmissibility of the vibration absorber is tested in different media of water and silicone oil

respectively. The test results demonstrate that the working frequency of dynamic vibration absorber is in the range of 1.6 Hz-

2 Hz. With the increase of fluid viscosity, the vibration absorption effect is reduced. The acceleration transmissibility can be

attenuated by about 53 % in the water medium. It shows that the porous fluid damping dynamic vibration absorber has a

good inhibitory effect for low-frequency vibration.
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长期以来，低频扰动（如地震）给人们带来很大

的困扰。通信设备在生产生活中发挥着不可替代的

作用，然而通信设备中敏感器件在外界扰动（如地

震）下可能无法正常工作，抑制敏感器件振动因此受

到关注 [1–2]。
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由于被动式动力吸振器具有成本低，可靠性高，

且不需外界能量等优点而被广泛应用于工程减振

中，采用动力吸振技术对通信敏感器件低频振动进

行抑制也是优先选择之一。传统的动力吸振器阻尼

一般采用橡胶材料，由于橡胶存在易老化、有效温域

较窄等问题，其应用受到一定局限 [3]。新型的阻尼

形式有电涡流、磁流变等。但电涡流阻尼效率低、体

积尺寸较大，磁流变阻尼难调控、稳定性差，并且此

类阻尼应用于通信敏感器件会产生一定的干

扰 [4–5]。而黏滞流体阻尼具有安全有效、成本低等特
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点，被广泛应用于各类阻尼器。

常见黏滞流体阻尼结构可分为间隙式和孔隙

式。在镗杆的减振中，一般在质量块与镗杆之间充

满间隙式黏滞流体作为阻尼实现形式应用于动力吸

振器 [6–7]。韦联对镗杆内藏的间隙式阻尼结构动力

吸振器参数进行了优化，并提出通过旋转螺塞的方

法来调节阻尼液的等效阻尼比 [8]；张维等对应用于

船舶轴系的流体动力吸振器设计参数进行了优化分

析，并通过仿真计算验证其优化效果 [9]。这些研究

都是针对间隙或单孔阻尼结构，阻尼调节不便。

本文提出一种多孔流体阻尼式动力吸振器，建

立吸振器阻尼模型，分析阻尼孔参数对沿程阻尼与

局部阻尼力的影响规律，给出吸振器刚度和阻尼的

设计方法，并对吸振器的减振效果进行仿真和实验。

1 动力吸振器设计

1.1 动力吸振器工作原理

考虑如图 1所示的带有动力吸振器的系统，其

运动方程为

MẍM +(KM +Km)xM + C( )ẋM - ẋm - Kmxm = KMu (1)

mẍm + Km( )xm - xM + C( )ẋm - ẋM = 0 (2)

式中 M 、m 分别为主振动系统和吸振子质量，KM 、

Km 分别为主振动系统和吸振子的刚度，xM 、xm 分

别为主振动系统和吸振子的位移，C 为吸振子的阻

尼，u为激励位移。

图 1 吸振器系统动力学模型

求解简谐基础激励下的系统稳态响应，可以得

到系统的振幅比如下 [6]

XM

U
=

(r2ω - f 2)2 + 4ξ2r2ω
[(r2ω - 1)( f 2 - r2ω)+ μf 2r2ω]2 + 4ξ2r2ω(μr2ω + r2ω - 1)2

(3)

Xm

U
=

f 4 + 4ξ2r2ω
[(r2ω - 1)( f 2 - r2ω)+ μf 2r2ω]2 + 4ξ2r2ω(μr2ω + r2ω - 1)2

(4)

式中 XM 、Xm 的分别为主结构系统和吸振器振子的

位移实数振幅。 U 为激励位移振幅；ωn = KM M

为主振动结构的固有角频率 ( )rad /s ；ωa = Km m

为动力吸振器的固有角频率 ( )rad /s ；μ =m/M 为吸

振器质量/主结构质量; rω = ω/ωn 为激励频率比；

f = ωa /ωn 为固有频率比；cc = 2mωn 为临界阻尼系

数；ξ = c/cc 为阻尼比。

1.2 动力吸振器的最优参数

（1）最优同调频率

根据定点理论 [10]，为达到最优同调，两定点响应

相等，可以得到

fopt =
ωa

ωn

|opt =
11 + μ (5)

|

|
||

|

|
||
XM

U
M,N

= 1 + 2
μ

(6)

（2）最优阻尼比

为使主结构振动幅值最小，不仅需要满足两定

点等高，还需要使定点处为振幅倍率曲线上的最高

点，则

ξ2 = μ
8(1 + μ)

æ

è
çç

ö

ø
÷÷3∓ μ

2 + μ (7)

取二者平均值可得到最优阻尼比，即

ξopt =
3μ

8(1 + μ) (8)

2 吸振器刚度与阻尼设计

2.1 刚度与阻尼的计算

本文中吸振器刚度由弹簧产生，对于直线圆柱

弹簧，弹簧刚度的计算公式 [11]

k = G d4

8DS
3N

( )N m (9)

式中 G 为材料的切变模量；d 为弹簧线径；N 为工

作有效圈数；DS 为弹簧中径。

阻尼由吸振子上的开孔产生，为多孔流体阻

尼。多孔流体阻尼中的沿程阻尼力可由下式计算获

得 [12]

FC = CH·V =
8πuHL(R2 -∑

i = 1

S

niri
2)2

∑
i = 1

S

niri
4

·V (10)

式中 CH 为沿程阻尼系数，uH 为流体动力粘度；L 为

振子宽度；R为振子半径；振子上开有 S组孔径不同

的小孔，第 i 组圆孔的圆孔半径 ri ，数量为 ni ，V 为

活塞运动速度。

流体阻尼中的局部阻尼由一组扩张和收缩孔产
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生，根据扩张和收缩孔的阻尼计算公式 [13]，可以得到

局部阻尼力为

FB = B·V
2 =

é
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·A1·V 2 (11)

式中 B 为局部阻尼系数，ρ 为流体密度；D 为振子

直径，第 i组圆孔的圆孔直径 di ，数量为 ni ，振子有

效截面积为 A1 ，V 为活塞运动速度。

为探究阻尼孔面积比对阻尼力的影响，在保证

其它参数一致的条件下，讨论阻尼力随阻尼孔面积

比的变化情况。相关参数如表1所示。

图 2、图 3分别为阻尼孔径 d=0.004 m、d=0.01 m

时，沿程阻尼力 FC 与局部阻尼力 FB 随阻尼孔面积

比的变化曲线。

图 2 阻尼力与面积比的关系(d=0.004 m)

图 3 阻尼力与面积比的关系(d=0.01 m)

从图 2、图 3可以看出随阻尼孔面积比增大，阻

尼力减小，其中沿程阻尼力衰减速度小于局部阻尼

力；对比图 2、3可知，在其它参数相同的条件下，阻

尼孔直径越小，振子上能够生成的阻尼孔数量越多，

阻尼孔能够达到的面积比越大，沿程阻尼力占总阻

尼力比重就越大。

由于沿程阻尼力是速度的线性函数，而局部阻

尼力是速度的非线性函数，根据一个周期内能量耗

散等效的原则线性化 [14]，可得局部等效线性阻尼系

数为

CE =
8AΔBω3π (12)

式中 AΔ 为振子与主振动结构位移差的振幅值，B为

局部阻尼系数。因此，系统的阻尼系数 C 可以表

示为

C=CH + CE (13)

2.2 吸振器结构及参数

动力吸振器采用往复活塞式结构，吸振器模型

和实物如图 4所示，包括缸体、多孔吸振子（活塞）、

振子弹簧和流体（水或硅油）。吸振器与被保护的主

振系统（含主振质量和复位弹簧）固定连接，主振系

统通过滑轨置于基础之上。活塞上有蜂窝阻尼孔，

活塞与缸体通过圆柱弹簧连接，当吸振器受外激励

振动时，活塞运动使流体流经阻尼孔，产生阻尼力，

并与振子弹簧的恢复力共同作用，抑制主振质量的

振动。

吸振目标频率为2 Hz，主振动系统质量M=6.88

kg，包括敏感器件质量m 1=2.5 kg、吸振缸体及硅油

质量m 2=4.38 kg，取质量比u=0.36，根据最优参数设

计公式(5)、式(8)，可以确定吸振器的刚度和最优阻

尼系数。根据阻尼结构设计式(10)－式(13)，确定阻

尼孔相关参数。吸振系统的参数如表2所示。

根据表 2所示的吸振系统参数，系统加速度传

递率和激励频率的关系曲线如图5所示。

从图中可以看出，当阻尼比在最优阻尼比附近

时（ ξ = 0.23），位移传递率与频率的关系曲线表现出

明显的吸振特性，在2 Hz左右出现了波谷。随阻尼

系数的继续增大，曲线趋势由两个波峰逐渐变成一

个波峰，且阻尼系数越大，峰值越高。

表 1 阻尼孔设计相关参数

孔径/m

0.004

0.010

振子直径/m

0.11

0.11

流体黏度/cs

20

20

振子宽度/m

0.065

0.065

流体密度/(kg·m-3)

960

960

相对速度幅值/(m·s-1)

0.03

0.03

小孔数量/max

270

28

60
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图 5 不同阻尼系数下的位移传递率

3 实验测试

3.1 实验方案

测试系统如图6所示，系统包括振动台、加速度

传感器、信号调理器和动态信号分析系统等。

图 6 实验原理图

将振动加速度传感器A放置于与振动台固连的

板上，用来采集主振系统所受的外界激励，将加速度

传感器B放置于吸振器缸体上，采集主振系统振动

信号。

实验时分别以水和不同黏度的硅油（20 cs、50

cs、80 cs）作为流体介质，测试单频激励（1.5 Hz～2.8

Hz）下主振质量有、无动力吸振的时域响应。单频

激励时间 32 s，分析带宽 16 Hz，频率分辨率 0.062 5

Hz。取稳态响应的RMS值作为输入、输出加速度

值，计算出对应各单频的主振系统的加速度传递率，

通过描点法绘出传递率曲线，用以衡量吸振器的减

振性能。

3.2 实验结果与分析

图 7所示为不同介质下有、无动力吸振的加速

度传递率曲线。

图 7 不同介质中有、无动力吸振的加速度传递率曲线

从图中可以看出，在水介质中，激励频率 1.6

Hz～2 Hz内，吸振器有明显减振效果，吸振前的加

速度传递率最大值为 11.2，对应的吸振后的加速度

传递率为 5.2，传递率下降 53 %左右，表明多孔流体

阻尼式动力吸振器在1.8 Hz附近具有较好的吸振效

果。在20 cs、50 cs硅油介质下吸振器也有明显的减

振效果，最大加速度传递率分别下降 44.6 %和

42.9 %。此时加速度传递率曲线表现为单峰，说明

阻尼系数偏大。在80 cs硅油介质下，吸振器无明显

减振效果，最大传递率下降6.7 %。各介质对应的吸

振前后的加速度传递率如表3所示。

图 4 吸振器模型和实物图

表 2 吸振系统参数

质量M/kg

6.88

活塞宽度/m

0.065

质量m/kg

2.60

活塞直径/m

0.11

刚度K1/(N·m-1)

1 564

阻尼孔径/m

0.010

刚度K2/(N·m-1)

311

阻尼孔数量

28

输入位移幅值/m

0.004

硅油密度/(kg·m-3)

960
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表 3 吸振前、后时域最大加速度传递率对比

最大加速度传递率

吸振前

吸振后

下降

水

11.2

5.2

53.5 %

20 cs油

11.2

6.2

44.6 %

50 cs油

11.2

6.4

42.9 %

80 cs油

11.2

10.4

7.1 %

实验中实际阻尼偏大，这是由于活塞与缸体内

壁之间存在摩擦。摩擦对应的等效黏性阻尼系数可

表示为 [15]

Cef =
4uf ( )mg- ρgV

πωAΔ
（14）

式中 uf 为振子与缸壁的摩擦系数，m 为振子质量，

ρ 为流体密度，V 为排水量，AΔ 为振子与主振动结

构相对位移幅值。若考虑摩擦效应，以20 cs硅油介

质为例，摩擦力在 2 Hz 左右的等效阻尼是 56

N·s/m ，阻尼比为 0.72，实测与仿真传递率曲线如图

8所示。

图 8 20 cs硅油介质传递率实验-仿真结果对比

4 结 语

本文研究一种多孔流体阻尼式动力吸振器，基

于能量等效原则，对多孔流体阻尼进行计算，进而对

吸振器结构进行优化设计，最后对多孔流体阻尼式

动力吸振器的性能进行实验验证。测试结果表明，

吸振器的吸振频率在 1.6 Hz～2 Hz之间，吸振后的

加速度传递率最大可下降53 %左右。

（1）在流体黏性很小时，仍具有很好减振效果，

说明局部阻尼起了非常重要的作用。

（2）随着流体黏度的增加，减振效果呈下降趋

势，在黏度为80 cs时，吸振器基本没有减振效果。

阻尼孔数量的影响以及两种类型阻尼的作用仍

需进一步研究。
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