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基于频率失谐型吸振器组的采油平台结构减振
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摘要  针对海上采油平台撬块结构振动强、噪声大且现场改造空间受限的问题，基于动力吸振器原理，提出一种频

率失谐型吸振器组的结构减振方法。首先，建立某海上采油平台撬块结构的有限元模型，开展模态分析与谐响应分

析，识别撬块剧烈振动的主要原因；其次，通过在局部安装型钢增强支撑刚度，降低局部振动和应力水平；然后，设计

可内嵌安装的悬臂型吸振器组，并以最小化主系统频响曲线、最大响应幅值为优化目标，确定吸振器最优参数；最

后，按照正弦失谐规律设计吸振器组固有频率，并通过缩比模型实验验证其减振效果。结果表明：撬块剧烈振动主

要是由电机安装区域局部刚度不足及设备与撬块结构耦合振动引起；局部安装型钢可明显降低电机安装区域的振

动和应力；频率均匀型吸振器组能够有效抑制撬块耦合振动；频率正弦失谐型吸振器组可进一步降低共振频率处的

峰值加速度；所提方法能够在有限安装空间和较少结构改动条件下提高撬块结构的低频振动控制效果，可为海上采

油平台设备基础结构减振设计提供参考。
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0 引  言

撬块具有集成度高、占地面积小、安装方便等优

点，被广泛应用于海洋采油平台［1］。其结构集合了

多种动力设备，运转时易造成振动和噪声，影响平台

结构强度和工作人员的健康。撬块结构紧凑复杂，

基于视频的机械装备全场振动测量技术在远程振动

测量中具有独特优势［2］。

为提高结构静刚度，根据设备安装位置在撬块

内部添加筋板，并针对多类型载荷进行筋板优化设

计。Santos 等［3］基于移动渐近线法，实现了考虑多

种加筋结构失效形式的一般面外载荷下筋板布局的

优化设计。Liu 等［4］提出了曲线早期网格加强板的

综合设计框架，实现了曲线加强筋路径、非均匀分布

和变加强筋轮廓的协同设计。Hao 等［5］设计了智能

布局设计曲线加强面板，通过引入卷积神经网络，将

曲线加强筋路径以图像形式作为模型输入，显著提

高了优化模型的准确性。吴文旺等［6］介绍了不同类

型点阵结构的新构型、新胞元设计方法，发现通过改

变点阵结构与分布可获得具有不同力学性能的点阵

超结构。由于撬块结构复杂、集成度高，投入使用后

难以根据新的工况条件进行调整。

橡胶材料兼具优良的刚度与阻尼特性，能很好

地吸收振动能量［7］。李小仨等［8］将橡胶用于双层隔

振器中，有效控制了压缩机的振动。张嵩阳等［9］将

橡胶作为阻尼材料，分别制备与测试了自由阻尼与

约束阻尼隔声结构，发现 1 mm 厚的橡胶阻尼层可

有效抑制共振与吻合效应。在撬块底部安装弹簧以

抑制传递到甲板的振动，这也是一种利用弹性元件

抑制振动的方式。陈铂川等［10］根据某海上油田增压

泵自身结构特点，为振动泵体撬块加装减振弹簧，降

低了泵撬与甲板之间的振动。然而，这类弹性元件

往往需要铺设在结构表面或底部，隔振效果受到撬

块结构形式（尤其是振动模态）的显著影响。由于撬

块表面布置有大量动载荷设备，且设备布置形式随

机、可利用空间有限，因此采用弹性元件抑制撬块结

构振动［11⁃12］的技术方案仍需进一步深入研究。

对于新型设计与在役结构，采用动力吸振器进

行减振是可行且有效的措施。悬臂型吸振器结构简

单、稳定性高，是传统被动式动力吸振器的主要结构

形式。对于尺寸较大、激励或模态频率复杂的结构，

可采用多个吸振器构成周期性分布的吸振器组，尽
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可能降低结构振动。Beli等［13］设计了一种在工字梁

中间安装周期型悬臂质量谐振器组，通过数值与 3D
打印实验，验证了其优秀的减振能力。Wu 等［14］通

过遗传算法优化周期型谐振器的各振子质量，增大

了结构振动的带隙宽度并优化了减振效果。程一鹏

等［15］设计了一种多模态抑振器，通过合理选择动力

吸振器参数，降低了平板振动的低频共振峰值。近

年来，动力吸振器的振动方式已由被动控制发展为

主动控制。针对筋板结构，杜菲等［16］采用传感片与

作动片抑制其第 1 阶模态振动。对于环境湿度大、

振动剧烈的海上采油平台环境，主动控制环节的失

效率与维护成本极高，难以实际应用。

本研究针对某海上采油平台上撬块区域存在振

动强、噪声大的问题，构建撬块平台的三维有限元模

型，分析结构的模态和谐响应特性，总结导致撬块平

台振动剧烈的原因。基于动力吸振器设计理论，对

撬块平台进行减振设计，通过构建吸振频率正弦失

谐的吸振器组，优化减振效果，并通过实验验证均匀

型和失谐型吸振器组的减振效果。

1 撬块平台振动原因分析

某海上采油平台因服役时间已接近设计寿命，

并经过多次改装，生产过程中出现振动过大的现

象。根据文献和海上平台采集数据［17⁃18］，振动源于

撬块平台，且撬块平台位于工人宿舍的正下方，振动

噪声问题尤为突出。因此，本研究通过仿真模拟了

撬块平台的振动环境，设计吸振器并验证其减振

效果。

1.1　撬块平台介绍　

某海上采油平台撬块结构设备布局简图和基频

模态如图 1 所示。撬块长、宽、高分别为 6 000 mm×
3 130 mm×390 mm，质量为 5 200 kg，其上安装有

多种动力设备。运作时，这些动力设备产生的振动

会相互干扰、耦合。

1.2　振动原因分析　

结合图 1（a），考虑主要承载设备的位置和质

量，得到计算模型如图 1（b）所示，主要承载设备和

质量分布如图 1（c）所示。将撬块平台三维模型导

入 COMSOL 有限元软件中，根据实际安装条件设

置左、右底面为固定约束，并进行模态分析。依据技

术文件中的质量、尺寸数值进行计算，前 5 阶模态频

率分别为 49.0、76.9、77.4、80.2 和 94.7 Hz。撬块平

台模态成分较为复杂，后续研究会更多考虑结构振

动模态的综合影响。本研究主要研究抑制撬块平台

的基频振动，基频模态振型如图 1（d）所示。撬块设

计过程中未考虑动力学特性，导致电机与压缩机安

装位置处的局部刚度不足。该位置为基频模态振型

的最大位移处，易将电机与压缩机的振动放大，并进

一步传导至平台结构，引发平台结构产生较大振动。

撬块结构所受动载荷主要来自电机运行的激

振力和压缩机产生的包含复杂频率的激励力。撬块

平台上电机安装位置的振动加速度幅频响应如图 2
所示。

由以上结果初步分析撬块振动的原因，主要包

含 2 个方面：

1） 撬块刚度不足。若机械设备安装基础刚度

不足，设备运行时会产生较大变形，进而引发设备剧

烈振动，影响设备稳定运行与工作性能，并产生有害

噪声。

图 1　某海上采油平台撬块结构设备布局简图和基频模态

Fig.1　Layout and fundamental mode of the skid structure on 
an offshore oil production platform

图 2　撬块测量点与加速度幅频响应

Fig.2　Measurement points and acceleration amplitude-fre⁃
quency response on the skid structure
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2） 设备与结构的耦合振动。电机等关键设备

的振动对海上采油平台振动影响显著，若多种设备

耦合振动包含接近平台固有频率的振动成分，会引

发剧烈振动。结合现场数据与数值分析，30~50 Hz
频段振动最为剧烈，核心原因在于环境激励的频率

成分与平台第一阶固有频率接近；此外，平台主体结

构各部分通过焊接连接为一体，设备安装布局紧凑，

设备运行时的振动会不可避免地传递至相邻设备，

若两振动频率接近或一致，将产生强迫共振［19］。

随后，针对电机动载荷作用区域接近基频模态

最大位移区域而导致的振动放大，以及多种设备振

动耦合后频率接近撬块一阶共振频率（49 Hz）的振

动，提出相应减振设计方案，旨在减小电机关键位置

的加速度。采用 H∞动力吸振器设计方法，通过优化

吸振器的阻尼比与质量比，降低加速度响应的共振

峰值。

2 撬块局部刚度增强设计

撬块上主要动载荷激励来源于电机与压缩机运

转。针对局部支撑刚度不足问题，通过增设型钢提

高结构刚度，降低撬块结构在设备主要激励频率下

的振动，提升结构静力学与动力学性能。考虑到现

场实际情况，可通过焊接、螺栓固定的方式在电机下

方安装型钢与筋板；若无法打孔，可采用夹具进行固

定。撬块结构局部安装型钢示意图和基频振动模态

如图 3 所示。安装的型钢数量为 3 个，布置间隔为

400 mm。对比图 1（d）与图 3（b）可以看出，经改造

后，电机集中安装部位的基频模态振动明显减小。

在电机动载荷激振下，改造前、后撬块平台的振

动与应力云图如图 4 所示。虽然激振频率远离结构

基频，其他部位振动不明显，但在电机和压缩机的安

装区域，原结构仍产生较大振动。经过局部增加刚

度的改造，振动和应力均明显降低。针对撬块局部

刚度增强的研究仍处于初步阶段，目前尚未开展具

体的实测与布置工作；在后续研究中，将采用相关优

化方法，对型钢的布置形式及数量进行优化设计。

3 失谐型周期分布吸振器组设计

3.1　悬臂型吸振器参数设计和吸振效果　

通过设计固有频率可调型吸振器，使其接近激

励频率并起到动力吸振效果。图 5 为悬臂型吸振器

结构设计和频率特性。悬臂梁动力吸振器由悬臂梁

及其质量块组成，调节质量块距悬臂端的距离 d，可

改变吸振器刚度进而调整其固有频率。同时，通过

在悬臂梁上粘贴阻尼材料来调节吸振器阻尼。综合

图 4 电机激励下的位移和应力云图

Fig.4　Displacement and stress distributions under motor ex⁃
citation

图 3　撬块结构局部安装型钢示意图和基频振动模态

Fig.3　Diagram of locally mounted steel sections on skid 
structure and fundamental mode

图 5　悬臂型吸振器结构设计和频率特性

Fig.5　Structural design and frequency characteristics of the 
cantilever-type vibration absorber
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考量撬块实验模型的结构尺寸与安装要求，得到悬

臂梁动力吸振器尺寸参数及其安装效果如图 5（a）所

示。如图 5（b）所示，采用有限元法计算质量块位于

不同位置时的吸振频率，30~55 Hz的范围覆盖了撬

块基频频率。

将悬臂型吸振器的总质量与撬块平台质量的比

值定义为质量比 μ。通过调整悬臂型吸振器数量，

研究悬臂吸振器质量比对于吸振效果的影响。保持

其他参数不变，在 μ 从 0.04 增至 0.18（吸振器数量从

16 增至 72 个，安装位置沿撬块平台长边均匀分布）

的过程中，利用有限元法计算所得的加速度幅频曲

线如图 5（c）所示。值得注意的是，当 μ 从 0.04 增至

0.1 时，加速度幅值降低 57%；而当 μ 从 0.01 增至

0.18 时，加速度幅值仅降低 34%，吸振效果的提升

作用趋于平缓。因此，本研究选择吸振器质量比 μ
为 0.1。

为探究动力吸振器的最优参数，以图 6 所示的

撬块吸振器系统简化模型为研究对象。仅针对撬块

基频振动进行减振，其中 F（t）为激励力。对于由金

属材料或高分子材料制成的吸振器，采用的结构阻

尼模型更接近实际情况，将刚度 k2 替换为复数形

式 k2（1+jη），η 为吸振器阻尼损耗因子。该阻尼模

型广泛应用于如橡胶材料等工程实践［20］。

无阻尼动力吸振器系统中主系统的加速度传递

函数［21］为
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[ μλ2 v2 -( λ2 - 1 )( λ2 - v2 ) ]2 （1）

其中：λ为激励力频率 ω与主系统固有频率 ω1的比值；

v为吸振器固有频率 ω2与主系统固有频率 ω1的比值。

对于含有结构阻尼的吸振器模型，将频率比 v2

替换为 v2（1+jη），代入式（1）得到含结构阻尼的主

系统加速度传递函数为

|T a ( λ ) | 2 = λ4 [ ( v2   -  λ2 )2   +  ( v2 η )2 ]
[ μλ2 v2   -  ( λ2   -  1 ) ( λ2   -  v2 ) ]2   +  ( v2 η )2 [ ( μ + 1 ) λ2   -  1 ]2 （2）

按照固定点理论，将 2 个共振幅值调整为相同

水平，可实现 H∞优化（即最大幅度响应的最小化）。

其最优条件为

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

∂T 2 /∂η = 0

∂T 2 /∂λ = 0
( T 2 )λ = λP

-( T 2 )λ = λQ
= 0

（3）

其中：T 为 T d（λ）或 T a（λ），表示传递函数，上标 d 和 a
分别表示位移传递函数和加速度传递函数；λP 和 λQ

分别为固定点 P、Q 的横坐标。

采用含有结构阻尼的加速度传递函数 H∞优化

后的最优参数［22］为

v = ( 1
1 + μ ) 2

（4）

η1，2 = 1
2 + μ

3μ [ 2 + 3μ ∓ 2 2μ ( 1 + μ ) ]     （5）

其中：∓为减加符号，分别对应 η1 和 η2，即 η1 取减号，

η2 取加号。

当结构阻尼取 η=η1或 η=η2时，固定点 P、Q 中

仅有一点可取得最大值，因此结构阻尼最优值应该

取二者的平均值，即

η = ( η1 + η2 ) /2 （6）

基于式（4）、式（6）对撬块结构的加速度传递函

数进行优化，可获得最佳频率比 vopt=0.882 与最佳

阻尼比 ηopt=0.45。将吸振器等距离安装于工字钢

骨架，沿撬块工字钢的长边方向排列，从而形成周期

性吸振结构。图 5（a）展示了 4 列、每列 11 个、每个

悬臂吸振器间隔 125 mm 的吸振器组。为满足最佳

频率比，调整质量块与悬臂梁远端的距离 d=26 mm，

使吸振器的一阶固有频率达到 37 Hz，这一位置即

为原始位置。

为验证吸振器的减振效果，搭建了如图 7 所示

的撬块实验模型，其尺寸为 750 mm×1 500 mm×
50 mm，模态分析显示其基频频率为 39 Hz。虽然频

率与实际结构有一定差距，但模态特性（尤其是振

型）基本相同，符合动力相似原则。

图 6　撬块吸振器系统简化模型

Fig.6　Simplified model of skid absorber system

图 7　撬块实验模型

Fig.7　Experimental model of skid structure
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安装悬臂吸振器后的频响曲线如图 8所示。安装

悬臂吸振器组降低了原结构的共振峰值，但吸振器

组自身振动导致原固有频率两侧产生新的共振响应

峰，其中：低频为 31.5 Hz，峰值加速度为 0.705 m/s2；

高频为 46.5 Hz，峰值加速度为 0.709 m/s2。实际上，

此时可将撬块和吸振器视为二自由度系统，2 个模

态振型分别为同向（低频）和反向（高频）同步振动。

图 8 中 2 个共振峰值对应这 2 个共振，且均低于撬块

原有峰值，符合安装动力吸振器后结构振动的特

点［23］。此外，安装吸振器后形成的 2 个共振频率峰

值大小十分接近，这与 H∞优化的结果相符。

3.2　频率失谐型周期吸振组的减振效果强化　

周期性结构的参数因各种原因发生变化的情况

称为失谐。失谐可造成周期结构的振动局部化，即

少数部件产生较大振动，通常应尽量避免［24］。针对

周期分布动力吸振器组，本研究尝试通过振动局部

化手段，提高对主结构减振的效果。

经过多种分布形式的计算，发现吸振器组固有

频率的正弦变化（失谐）对撬块振动响应的影响最为

显著。本研究以质量块偏离其原始位置的相对位置

距离（即正弦曲线的振幅）Δ 作为物理失谐参数，即

Δ = l
l0

× 100 （7）

其中：l 为质量块偏离其原始位置的最大距离；l0 为

悬臂吸振器中悬臂梁的长度。

质量块位置与固有频率正弦失谐的周期吸振器

组如图 9 所示。图 9（a）为各吸振器质量块的位置分

布（Δ=10）。计算显示，Δ 的变化亦使得吸振器组

固有频率发生正弦失谐。需要说明的是，图 9（a）
为第 1、3 列的质量块位置分布。第 2、4 列的质量块

位置与其沿轴向对称，以避免引起附加结构运动，

如图 9（b）中的黑点所示。

依次选取失谐量 Δ=0，2，4，6，8，得到电机支座

（即电机直接激励的点，见图 8 中点 1）处的加速度响

应数据，计算得到吸振器组频率失谐下的幅频特性

如图 10 所示。由图 10 可知，在吸振器组频率未失谐

时，第 1 个共振峰频率出现在 31.5 Hz，共振峰值为

0.705 m/s2；当 Δ =8 时，第 1 个共振峰频率减小至

31 Hz，共振峰值下降至 0.567 m/s2。未失谐时的第

2 个共振峰频率为 46.5 Hz，共振峰值为 0.709 m/s2；

而当 Δ=8 时，第 2 个共振峰频率升至 48 Hz，共振峰

值下降至 0.631 m/s2。随着失谐量的增加，2 个主要

共振频率变化并不显著，但共振峰值逐渐减小。与

此同时，由于吸振频率的失谐，会出现更多的吸振频

率，导致撬块系统固有频率所对应的加速度数值逐

渐增加。未失谐时的加速度值为 0.210 m/s2，而当

Δ=8 时，加速度值增至 0.274 m/s2。这一结果表明，

吸振频率失谐程度的增加，可有效减小 2 个峰值的

加速度。此外，由于吸振频率的增多，使得撬块固有

频率附近的加速度数值略微增加。

图 8　安装悬臂吸振器后的频响曲线

Fig.8　Frequency-response curves after installing cantilever-

type vibration absorber group

图 9 质量块位置与固有频率正弦失谐的周期吸振器组

Fig.9　Mass-block position and periodic vibration absorber 
group with sinusoidal frequency mistuning

图 10　吸振器组频率失谐下的幅频特性

Fig.10　Frequency-response characteristics of vibration ab⁃
sorber group under frequency mistuning
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3.3　失谐吸振器的振动局部化　

为评估不同激励频率下，失谐参数对失谐吸振

器撬块系统的振动局部化影响，引入局部化因子，分

别提取各激励频率下谐调与失谐吸振器系统结构的

最大位移，振动局部化因子的计算式为

R = um - u t

u t
（8）

其中：um为某一激励频率时失谐吸振器的最大幅值；

ut为某一激励频率时谐调吸振器的最大幅值。

失谐吸振器组的振动局部化因子如图 11 所示。

随着激励频率的增加，局部化因子 R 呈现出先降

后升的趋势。在结构固有频率 39 Hz 附近，因振动

较小，局部化程度和对失谐的敏感度均较低（接近

于 0）。在 2 个共振频率处分别达到最小值和最大

值，且对失谐的敏感度较大。在低频共振频段，局部

化因子 R 为负值，表明吸振器振动降低，此时为同向

运动，结构振动也被降低。在高频共振频段，局部化

因子 R 为正值，表明吸振器振动增大，此时为反向运

动，结构振动则被降低。总体上来说，失谐进一步降

低了结构振动。

吸振器组频率失谐下的减振特性如图 12 所

示。图 12（a）所示最右端吸振器的加速度幅频曲

线可详细说明不同失谐量下撬块吸振器系统的局

部化程度。从图中可见，随着失谐程度的增加，第

1 个共振频率处的峰值从 3.66 m/s2 降至 2.34 m/s2，

这与图 11 中第 1 个共振频率处出现的局部化因子

负值相一致。吸振器系统和撬块系统的加速度均

有所降低，导致局部化因子为负值。而第 2 个共

振频率处的峰值随着失谐程度的增加从 2.176 m/s2

增加到 2.828 m/s2，表明吸振器的局部化程度较

高。撬块固有频率附近加速度值随着失谐量的增

加并未出现显著增加，依然能够实现较好的减振

效果。

随后，从能量的角度分析悬臂型动力吸振器对

撬块振动的能量吸收效率。在工程实践中，受到外

部强迫激励的影响，撬块的振动往往逐渐趋于一定

的稳态振动。系统的能量主要由动能所主导，而在

高频领域，吸振器的振幅因失谐引发的振动局部化

显著上升，动能也显著增强。图 12（b）为在未失谐

情况下与失谐量 Δ=10 时撬块系统吸振器总动能随

激励频率变化的曲线。在第 2 个共振频率附近，失

谐吸振器的动能显著高于未失谐吸振器，这是由于

振动局部化因子随频率升高而增加所致。当激励频

率较高时，吸振器呈现明显的局部化现象，使得吸振

器的振幅和速度进一步增大，从而使得吸振器的动

能得以增强。

综上，正弦失谐型吸振器组可得到更宽的减振

带隙与更强的减振效果。然而，随着失谐程度的增

加，吸振器的局部化情况会进一步增加，导致吸振器

振动增强。因此，在减振设计时需要考虑其自身的

结构强度，确保失谐量选择适当。

4 减振实验验证

撬块减振实验系统如图 13 所示。撬块模型长

为 2 000 mm、宽为 1 000 mm、高为 800 mm；振动台

采用刚性强、变形小的优质中碳钢板，为精磨台面，

平面度高。结构振动来自三相附着式电机，电压为

380 V、功率为 80 W、最大转速为 3 000 r/min。通过

调节变频器，可实现 1~50 Hz的激振。

图 12 频率失谐下吸振器组的减振特性

Fig.12　Vibration reduction characteristics of the vibration 
absorber group under frequency mistuning

图 11　失谐吸振器组的振动局部化因子

Fig.11　Vibration localization factors of the mistuned vibra⁃
tion absorber group
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为提高空间利用率，悬臂型吸振器采用内嵌式

方式安装在模型内部。采用 LMS Test.Lab 型振动

测试系统，利用加速度传感器测量结构若干位置的

振动信号。

4.1　撬块实验台减振分析　

使用锤击法所得撬块实验模型振动幅值如

图 14 所示，得到实验平台一阶固有频率（基频）约为

30 Hz。为获得最佳减振效果，调节质量块位置至

10 mm 处，测得其固有频率为 29.68 Hz，与平台模型

基频接近。以测点 3 为例，测量在电机激励下、安装

吸振器组前后的撬块结构振动加速度幅频响应曲线

对比如图 15 所示。未加装吸振器组的撬块，在激励

频率为 29 Hz时的共振加速度幅值达到 0.04 m/s2；而

在加装悬臂型吸振器组（未失谐）后，原有共振幅值

被完全抑制，在原固有频率两侧各产生了 1个新的共

振峰（见图中均匀吸振器组数据）。其中：较低共振

频率为 20 Hz，峰值加速度为 0.027 m/s2；较高共振频

率为 39 Hz，峰值加速度为 0.033 m/s2。这 2个新共振

峰值加速度均小于原有峰值加速度，说明结构振动得

到了显著抑制，验证了悬臂型吸振器组的减振效果。

调整质量块位置（Δ=10），使吸振器组具有正

弦失谐频率，得到的减振效果如图 15 中的红色曲线

所示（见图中正弦失谐吸振器组数据）。第 1 个共振

频率变化较小，共振峰值降低至 0.021 m/s2；第 2个共

振频率增加至 39.7 Hz，共振峰值降低至 0.028 m/s2。

实验结果与前述计算结果一致，即吸振器组的吸振

频率失谐可进一步降低共振频率处的峰值。同时，

由于吸振频率成分增多，撬块固有频率处的峰值会

略微增加。

5 结  论

1） 某海上采油平台上撬块区域存在振动强、噪

声大问题，源于结构局部振动较大和设备的耦合振

动。采用型钢提高局部刚度，设计吸振频率可调的

悬臂吸振器，有效实现了振动控制。

2） 安装型钢增加局部支撑刚度后，集中于电机

安装部位的基频模态振动明显减小，同时撬块平台

的振动和应力均显著减轻。

3） 基于撬块结构的加速度响应对悬臂型吸振

器进行参数优化，撬块平台在应用均匀吸振器组吸

振后，原系统的共振峰值得到完全抑制，吸振器与撬

图 14　锤击法所得撬块实验模型振动幅值

Fig.14　Vibration amplitude of skid structure model by ham ⁃
mer test

图 13　撬块减振实验系统

Fig.13　Experimental system for vibration reduction of skid 
structure

图 15　撬块结构振动加速度幅频响应曲线对比（测点 3）
Fig.15　Comparison of acceleration frequency responses at 

measurement point 3 of the skid structure
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块结构组成二自由度系统，分别在 31.5、46.5 Hz 处
产生小于原系统共振峰值的共振响应峰，撬块结构

的振动加速度大幅降低。

4） 与传统吸振器组相比，本研究设计的具有失

谐吸振频率的吸振器组能够利用失谐诱导的振动局

部化效应，进一步降低共振峰值，且有效拓宽了减振

频率范围。
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