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摘　 要:针对低频隔振问题ꎬ基于动力反共振原理设计制作了一种新型液压式动力反共振隔振

器ꎮ 根据不同的试验条件ꎬ对惯性质量、负载等与隔振频率的关系进行了一系列试验研究ꎬ在
试验结果的基础上考虑隔振器的体积刚度对动力学模型进行修正ꎬ修正后的隔振器模型能够

较准确地预测隔振系统的频率特性ꎮ 基于试验结果ꎬ从理论和试验两方面阐述了调节隔振器

反共振频率的方法ꎬ提出了兼顾隔振效果的合理化建议ꎮ
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０　 引言

随着隔振技术在工业领域的广泛应用ꎬ低频线谱隔振

问题已成为日益突出的研究热点和难点[１] ꎮ 传统被动隔

振系统能够较好地隔离中、高频振动ꎬ但低频隔振能力较

差[２] ꎮ 为了扩大隔振范围ꎬ需要减小系统刚度来获得低

频隔振能力ꎬ但往往存在着系统稳定性和隔振效果的权衡

问题[３] ꎮ 利用惯性耦合的动力反共振技术针对特定频率

的激励产生的惯性力与弹簧作用力相位相反ꎬ从而实现线

谱振动的隔离[４] ꎮ ＦＬＡＮＮＥＬＬＹ Ｗ.Ｇ[５] 提出了一种机械

式动力反共振器(ＤＡＶＩ)ꎬ解决了直升机主减系统隔振频

率低和静位移不能太大的矛盾[６] ꎮ ＨＡＬＷＥＳ. Ｄ. Ｒ 等

人[７－８]提出了一种液弹式动力反共振隔振器(ＬＩＶＩ)ꎬ利用

惯性液体在流动过程中产生的动压力和弹性力相互抵消ꎬ
从而实现隔振效果ꎬ其采用流体作为惯性质量ꎬ结构更加

紧凑ꎮ 为拓宽隔振器的反共振 隔 振 频 带ꎬ Ｎ. Ｆ. Ｄｕ
Ｐｌｏｏｙ[９]提出刚度可调的带空气弹簧的液压隔振器ꎮ

本文基于动力反共振隔振原理设计制作了一种新型

液压式动力反共振隔振器ꎬ进行了一系列试验研究ꎬ验证

反共振隔振原理的正确性ꎮ 基于试验结果对原有的反共

振隔振模型进行修正ꎬ进一步验证了隔振模型的合理性ꎮ
为了调节隔振器的反共振频率ꎬ进行了在不同惯性质量、
初始静压下的试验测试ꎬ基于试验结果提出兼顾反共振频

率可调性与隔振效果的方法ꎮ

１　 试验装置

液压式动力反共振隔振器由内筒、外筒、波纹管、惯
性质量等部件组成ꎬ结构示意图见图 １ꎮ 其内筒和外筒

通过橡胶硫化成一体ꎬ橡胶提供隔振器刚度且作为隔振

器的密封件ꎬ隔振器封闭腔室内充满水等低黏性液体ꎮ
隔振器基座与振源(液压振动台)刚性连接ꎬ负载(被隔

振对象)与隔振器上端盖刚性连接ꎬ振源激振力由基座

传至负载ꎮ
图 ２ 是隔振器试验装置ꎬ液压隔振器的试验特性与隔

振器封闭腔室的液体初始静压有关[１０] ꎬ隔振器的进水泵

口 ２ 与加压装置连接ꎬ通过调节加压装置进而改变初始静

压ꎮ 负载和惯性质量块仅在轴向上运动ꎬ两组传感器分别

装在隔振器上端盖和内筒上ꎮ
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图 １　 液压隔振器结构

5

１—上端盖 １＃传感器ꎻ２—进水泵口ꎻ３—液压传感器ꎻ
４—上端盖 ２＃传感器ꎻ５—内筒传感器ꎮ

图 ２　 液压隔振器试验装置

２　 数学模型

液压隔振器包括固体、液体两种形式的材料ꎬ可以简

化为机械 ＤＡＶＩ 隔振器力学模型ꎮ 图 ３ 是液压隔振器的

物理模型及其等效模型ꎬ其上液腔与波纹管通道面积之比

等效于机械式 ＤＡＶＩ 隔振器中的杠杠比ꎮ 隔振器外筒和

被隔振对象连接ꎬ内筒和基础激励连接ꎮ 被隔振对象质量

为 ｍ１ꎬ内筒质量为 ｍ２ꎬ惯性质量块质量为 ｍ３ꎬ其位移分别

为 ｘ１、ｘ２、ｘ３ꎻ外筒内直径、内筒外直径、波纹管直径分别为

ｄｂ、ｄ０、ｄａꎬ其对应的截面积分别为 Ａｂ、Ａ０、Ａａꎻ橡胶动刚度、
波纹管刚度分别为 ｋ、ｋ１ꎬ作用在内筒上的激励力为 ｆꎮ

隔振器在受到外界激励时ꎬ隔振器的内筒、外筒、惯性

质量块之间会产生相对运动ꎬ由流体连续性可知ꎬ运动前

后上液腔减少的液体体积Ｖ１等于波纹管下液腔增加的液

体体积Ｖ２ꎬ其中:
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图 ３　 液压隔振器物理模型及其等效模型
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设外激励 ｘ２ ＝Ｘ２ｅ ｊωｔꎬｘ２ ＝Ｘ２ ｅ ｊωｔꎬ由上式可以得到隔振

器的位移传递率

Ｔ ＝
Ｘ１

Ｘ２

＝
ｋ ＋ ｋ１α２ － ｍ３α α － １( ) ω２

ｋ ＋ ｋ１α２ － ｍ１ ＋ ｍ３α２( ) ω２ (７)

由式(７)可以得到

系统的共振频率

ｆｐ ＝ １
２π

ｋ ＋ ｋ１α２

ｍ１ ＋ ｍ３α２ (８)

反共振频率

ｆｚ ＝ １
２π

　
ｋ ＋ ｋ１ α２

ｍ３α α － １( )
(９)

由式(９)可以看出ꎬ隔振器的反共振频率与隔振器

橡胶动刚度、波纹管刚度、惯性质量及隔振器放大比有

关ꎬ因此可以选择合适的隔振器参数ꎬ从而得到特定的反

共振频率ꎮ

３　 试验及理论对比分析

３.１　 隔振器参数辨识

为了验证液压隔振器动力反共振理论ꎬ设计和加工了

图 １ 所示的液压隔振器ꎬ其具体尺寸为: ｄａ ＝ ２５ｍｍꎬ
ｄｂ ＝ １３６ｍｍꎬｄ０ ＝ ８０ｍｍꎬｋ１ ＝ ２０.５９ Ｎ / ｍｍꎮ 通过隔振器无

水情况下的振动试验可以拟合得到隔振器相关参数ꎬ图 ４
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是负载为 １３ ｋｇ 的频响曲线ꎬ表 １ 是在不同负载质量下试

验得到的隔振器固有频率ꎮ
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图 ４　 无水情况下的振动传递实验曲线

表 １　 无水情况和不同负载下隔振器固有频率

负载质量 / ｋｇ ０ ３ １０ １３ ２３ ３３

共振频率 / Ｈｚ １１５ ７８ ５３ ４８ ３６ ３０

　 　 由单自由度振动固有频率公式 ｆ ＝ １
２π

ｋ
ｍ＋Δｍ

ꎬ其中

Δｍ 为负载质量ꎬ可以拟合得到隔振器的动刚度 ｋ ＝
１ ３５５ Ｎ / ｍｍꎬ隔振器自身质量 ｍ＝ ２.５８ ｋｇꎮ

得到以上隔振器参数后ꎬ进行隔振器有水情况下的振

动测试ꎬ初步验证动力反共振理论ꎮ 图 ５ 是在惯性质量为

０.３ ｋｇ、负载质量 ２３ ｋｇ 下的振动测试试验结果ꎬ可以看出

隔振器在 ４２.２Ｈｚ 的频率下具有较好的隔振效果ꎮ
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图 ５　 有水情况下的振动传递实验曲线

由式(８)和式(９)可以得到隔振器的理论共振频率

３８.２ Ｈｚ和反共振频率 ４３Ｈｚꎬ与图 ５ 中试验共振频率

３８.５ Ｈｚ及反共振频率 ４２.２Ｈｚ 基本一致ꎬ但是试验结果中

的二阶共振峰是式(７)中未出现的ꎬ为了对试验结果进行

进一步理论分析ꎬ下面建立两自由度隔振系统对原隔振模

型进行修正ꎮ

３.２　 隔振器模型修正

参考文献[８]对液压式动力反共振隔振器建立的考

虑隔振器体积刚度的机械式集中参数隔振器模型ꎬ在图 ３
所示的机械杠杆式 ＤＡＶＩ 等效模型中考虑铰支点处的非

完全刚性ꎬ对应铰支点处的位移为ｘ４ꎬ其铰支点刚度对应

液压隔振器中波纹管径向膨胀带来的隔振器体积刚度ꎬ其
等效数学模型见图 ６ꎮ
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图 ６　 考虑隔振器体积刚度的等效数学模型
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不考虑阻尼ꎬ由拉格朗日方程得到系统动力学方程

式有:

ｍ１ ０ ０

０ ｍ２＋ｍ３ １－α( ) ２ ｍ３α １－α( )

０ ｍ３α １－α( ) α２ｍ３

æ

è

ç
çç

ö

ø

÷
÷÷

ｘ１

􀅰􀅰

ｘ２

􀅰􀅰

ｘ４

􀅰􀅰
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è

ç
ç
ç
ç

ö

ø

÷
÷
÷
÷

＋

ｋ＋ｋｕ －ｋ －ｋｕ
－ｋ ｋ＋ｋ１α２ －ｋ１α２

－ｋｕ －ｋ１α２ ｋｕ＋ｋ１α２

æ

è

ç
çç

ö

ø

÷
÷÷

ｘ１

ｘ２

ｘ４

æ

è

ç
çç

ö

ø

÷
÷÷
＝

０
ｆ
０

æ

è

ç
ç

ö

ø

÷
÷

(１２)

设外激励 ｘ２ ＝Ｘ２ｅ ｊωｔꎬｘ１ ＝Ｘ１ｅ ｊωｔꎬ由上式可以得到隔振

器的位移传递率

Ｔ＝
Ｘ１

Ｘ２

＝

ｋ ｋｕ＋ｋ１α２－ω２ｍ３α２( ) ＋ｋｕ ｋ１α２＋ω２ｍ３α １－α( )( )

ｋ＋ｋｕ－ω２ｍ１( ) ｋｕ＋ｋ１α２－ω２ｍ３α２( ) －ｋｕα２ (１３)

进一步得到隔振器的反共振频率

ｆｚ ＝
１
２π

ｋ ｋｕ＋ｋ１α２( ) ＋ｋ１ｋｕα２

ｍ３ ｋα２＋ｋｕα α－１( )( )
(１４)

令式(１３)分母为 ０ꎬ可以得到隔振器的第一阶固有频

率ｆｐ１和第二阶固有频率ｆｐ２ꎮ
由于隔振器的体积刚度 ｋｕ 未知ꎬ为了对以上隔振器

动力学模型进行验证ꎬ采用参数识别法ꎬ将不同惯性质量

ｍ３下的反共振频率 ｆｚ 代入式(１４)中ꎬ进而识别出未知参

数即隔振器的体积刚度ｋｕꎬ进一步将参数代入共振频率ｆｐ１
和 ｆｐ２中ꎬ从而验证改进后的动力学模型的合理性ꎮ 图 ７、
图 ８ 是隔振器在惯性质量分别为 ０.３ ｋｇ、０.６ ｋｇ 负载质量

下的振动传递试验曲线ꎮ
由图 ７、图 ８ 可以看出 ０.３ ｋｇ、０.６ ｋｇ 的惯性质量对应

的反共振频率分别为 ４２.１Ｈｚ、３３.３Ｈｚꎬ将其代入式(１４)
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中ꎬ可以拟合得到 ｋｕ ＝ １２３.３９ Ｎ / ｍｍꎮ 进一步ꎬ可以求得ｆｐ１
和 ｆｐ２ꎬ其结果见表 ２、表 ３ꎮ
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图 ７　 ０.３ ｋｇ 惯性质量不同负载的振动传递

试验曲线
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图 ８　 ０.６ ｋｇ 惯性质量不同负载的振动传递

试验曲线

表 ２　 ０.３ ｋｇ 惯性质量不同负载下理论共振频率和反

共振频率与试验值对比

负载
质量 / ｋｇ

一阶共振频
率实验值 /
理论值 / Ｈｚ

反共振频率
实验值 /

理论值 / Ｈｚ

二阶固有频
率实验值 /
理论值 / Ｈｚ

１３ ３９.０ / ４１.８ ４２.１ / ４２.０ ５１.０ / ４９.１

２３ ３７.２ / ３８.１ ４２.１ / ４２.０ ４７.０ / ４２.１

３３ ３２.４ / ３２.４ ４２.１ / ４２.０ ４４.０ / ４２.０

表 ３　 ０.６ ｋｇ 惯性质量不同负载下理论共振频率和

反共振频率与试验值对比

负载
质量 / ｋｇ

一阶共振频
率实验值 /
理论值 / Ｈｚ

反共振频率
实验值 /

理论值 / Ｈｚ

二阶固有频
率实验值 /
理论值 / Ｈｚ

３ ３１.７ / ２９.６ ３３.２ / ２９.７ ８３.７ / ８１.９

１３ ３１.４ / ２９.６ ３３.３ / ２９.７ ５７.０ / ４９.０

２３ ３１.０ / ２９.６ ３３.０ / ２９.７ ４３.５ / ３８.３

３３ ２９.７ / ２９.５ ３３.３ / ２９.７ ３４.８ / ３２.５

　 　 由表 ２、表 ３ 可以看出ꎬ隔振器的共振频率及反共振

频率理论值与试验结果基本一致ꎬ说明修正后的隔振器模

型能够较好地预测试验结果ꎮ

３.３　 初始静压影响性分析

文献[１０]指出液压隔振器的隔振特性与液体初始静

压有关ꎬ为了探究其关系ꎬ在不同液压下进行新型液压隔

振器的振动传递试验:在惯性质量为 ０. ９ ｋｇꎬ在 １３ ｋｇ、
２３ ｋｇ、３３ ｋｇ 不同质量的负载下ꎬ分别在隔振器初始液压为

０.１ ＭＰａ、０.２ＭＰａ、０.３ＭＰａ、０.４ＭＰａ 的不同工况下进行振

动传递试验ꎬ实验结果如图 ９－图 １１ 所示ꎮ
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图 ９　 负载 １３ ｋｇ 不同初始液压下的频响曲线
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图 １０　 负载 ２３ ｋｇ 不同初始液压下的频响曲线
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图 １１　 负载 ３３ ｋｇ 不同初始液压下的频响曲线

由以上试验结果可以看出ꎬ在惯性质量不变的情况

下ꎬ增大隔振器液体的初始液压ꎬ隔振器的反共振频率点

向右下侧移动ꎬ说明增大初始液压可以增大隔振器的反共

(下转第 ２９ 页)
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图 ５　 两种方式测得的加工振动

５　 结语

本文分析了铣削加工振动监测技术的不足ꎬ并提出了

将无线传感器应用于机床刀柄系统中的无线振动监测方

案ꎬ完成了刀柄系统的结构设计、下位机软硬件设计以及

上位机监测软件的开发ꎬ并提出了测振刀柄系统的动平衡

解决方案ꎮ 刀柄系统剩余不平衡量为 ２.９ ｇ􀅰ｍｍꎬ可满足

主轴转速 ２ ５００ ｒ / ｍｉｎ 以下的铣削半精加工需求ꎮ 经过铣

削加工振动检测试验ꎬ得出了以下结论:
１) 测振刀柄最高转速可达 ２ ５００ ｒ / ｍｉｎꎬ可以满足中、

低转速下铣削半精加工的需求ꎬ测振刀柄可对一般铣削加

工中的振动进行在线监测ꎮ
２) 在工件上粘贴加速度传感器的传统方式测得的加

速度信号均方差为 ０.１３８ ２０ｇꎻ而测振刀柄得到的加速度

信号均方差为 ０. ２３１ ４１ｇꎬ较传统测量方式的结果增加

６７％ꎮ 可见测振刀柄对振动信号的检测能力更强ꎮ
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(上接第 １４ 页)
振频率ꎬ并且可以进一步提高隔振效率ꎮ 由修正后的液压

隔振器模型可以知道ꎬ隔振器的共振频率和反共振频率与

隔振器的体积刚度有关ꎬ隔振器的体积刚度会随着隔振器

液体的初始静压增大而增大ꎬ从而影响隔振性能ꎮ

４　 结语

本文设计制作了一种新型液压式动力反共振隔振器ꎬ
进行了大量试验研究ꎬ并与理论分析进行比较ꎬ得到如下

结论:
１) 考虑隔振器体积刚度的新型液压隔振器模型能够

较好地预测隔振器试验结果ꎬ较单自由度集中参数模型能

够更好地预测系统的二阶共振峰值ꎮ
２) 新型液压隔振器的反共振频率可通过调节惯性质

量的大小来实现ꎬ隔振系统的两阶共振峰值都会随着负载

的增大而减小ꎬ但对反共振频率没有影响ꎮ
３) 隔振器的初始液压影响着隔振效果ꎬ合理增加初

始液压能够提高隔振效率ꎮ
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