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СНИЖЕНИЕ РЕЗОНАНСНЫХ ПРОДОЛЬНЫХ КОЛЕБАНИЙ 
СТЕРЖНЯ СОСРЕДОТОЧЕННЫМ РЕЗОНАТОРОМ

Рассмотрено применение резонаторов дли снижения резонансных 
продольных колебаний стержней. Получены формулы для эффективности 
снижения этих колебаний. Показано, что эффективность тем больше, чем 
больше отношение масс резонатора и стержня и меньше произведение их 
коэффициентов потерь. Проведено сравнение результатов численных рас
четов и эксперимента.

Известно, что продольные волны в результате слабого их затухания 
образуют в ограниченных структурах (в частности, в стержнях) стоячие 
продольные волны с резко выраженными резонансными частотами. Одним 
из способов снижения уровней резонансных продольных колебаний стерж
ней является применение резонаторов (типа упругость — масса), имею
щих резонансную частоту, которая совпадает с резонансной частотой про
дольных колебаний стержня, и расположенных в пучности смещения 
этих колебаний. Рассмотрение подобных колебательных систем (динами
ческих гасителей или виброгасителей) применительно к судовым конст
рукциям проведено в работах [1, 2].

Рассмотрим стержень длиной L, имеющий плотность р, модуль Юнга 
Е=рс\  площадь поперечного сечения S, совершающий под действием силы 

приложенной к его концу (х=0), продольные колебания (рис. 1),

Z

Рис. 1. Геометрия задачи

В сечении х=1 к нему присоединен резонатор, обладающий сдвиговым 
импедансом г. Поскольку размеры резонатора малы но сравнению с дли
ной продольной волны в стержне, то его воздействие на стержень можно 
считать сосредоточенным в точке сечения стержня х=1.

Выражения для продольных смещений стержня Ui и и 2 можно запи
сать в виде

и{=А  sin kx+B  cos kx , 0 '
u2—C sin kx+D cos kx , (1)

где ft2=pco7£.
Для определения постоянных А, В, C, D используем граничные ус-
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ловия:

z=0- F0=ES
diii

dx

x=l:

x = L'

Ui=uz; ES 

du2

d(ux- u 2)
dx

=  ш2и%; (2)

dx
=  0.

После подстановки (!) и (2) будем иметь систему из четырех уравнений:
AkES=FQ;

A sin kl+B  cos kl=C sin kl+D cos kl;
kES [A cos kl—B  sin kl—C cos kl+D sin kl] =

==mZ (A sin kl+B cos kl) ; (3)
C cos kL—D sin /cL=0.

Решая эту систему, смещения ut и и2 можно записать в виде
/ ’о cos k(L —х) — iZ' cos k(L—l) sin k( l—x)

u, =
kES sin kL+iZ' cos /с/ cos k(L —l) 

F0 cosk(L—x)
Ui =

kES sin kL+iZ' cos kl cos k(L —l)

Здесь Z'=-Zlf>cS — удельный импеданс.
В дальнейшем будем интересоваться уменьшением амплитуды коле

баний стержня на резонансе, при этом будем рассматривать колебания 
свободного конца x = L , т. е. а, не рассматриваем. Тогда для иг имеем

=  ________________ 1 _ ____________
kES sin к L+iZ'coski cos к (L—l)

В отсутствие импедансной нагрузки (Z '=  0) получаем

.  1И, =
kES  sin kL

(4)

Уменьшение амплитуды колебаний можно определить отношением
и2 , cosklcosk{L—I)

Т = ---- =  l+z  ---------- — 7---------• (5)и2 sin kL

Из формулы (5) видно, что величина зависит как от места расположе

ния нагрузки (Z), так и от величины кЬ. Так, при kl =  (/г +  —  )л/2  и k (L -

— Z) =  (g  +  — )я /2  импеданспая нагрузка никакого влияния на величину
2

у не оказывает. Этот случай соответствует ее расположению в узлах сме
щений. При расположении нагрузки в точке приложения силы (/=0) 
имеем

T= l+ iZ 'c t  gkL.  (6)

Следует отметить, что это выражение справедливо и для l=L, т. е. при
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расположении нагрузки на свободном конце. Анализ выражения (6) по
казывает, что наибольшее влияние нагрузка оказывает на резонансных, 
частотах стержня при sin /cL=0, что следует и из выражения (4).

Если представить нагрузку в виде сосредоточенного резонатора, со
стоящего из массы М и слоя резины толщиной h с модулем сдвига р =  
= р 0(1 —*т]), где Л — коэффициент потерь резины при сдвиге, то импеданс 
имеет вид

г  = ______________m
р с5 [ (1—coVoo2) — incoVooo2]

Преобразуем выражение (6) с учетом выражения для Z', считая, что ма
териал стержня обладает механическими потерями, т. е. модуль упруго
сти является комплексной величиной Е = Е ( \— ir)0), где т]0 — коэффи
циент потерь (г|0< 1). Легко показать, что на резонансной частоте величина 
7 имеет вид

2М
7 =  1 + -------. ' 8)

mil о л

Таким образом, эффективность снижения амплитуды колебаний стерж
ня тем больше, чем больше отношение массы резонатора к массе стержня 
и чем меньше произведение их коэффициентов потерь.

Проведем оценку массы резонатора, необходимой для снижения уров
ня колебаний на определенную величину. Простые вычисления показыва
ют, что для снижения уровня продольных колебаний стержня на его ре
зонансных частотах в 2—3 раза (при г)0= 0,0 1 ; т |= 0 ,2) требуется масса 
резонатора порядка 0,1 % по отношению к массе стержня, а в 10 раз (7 =  
=20 дБ) — порядка 1%. Уменьшение массы резонатора возможно при 
пропорциональном уменьшении коэффициента сдвиговых потерь ре
зины Г).

Предыдущее рассмотрение относилось к  случаю, когда резонансные 
частоты продольных колебаний стержня и резонатора совпадали. Однако 
на практике это не всегда может выполняться, так как при малых зна
чениях т]о и т] возможны расстройки резонансных частот из-за малой ши
рины резонансных кривых. С учетом этого обстоятельства можно пока
зать, что эффективность снижения уровня колебаний стержня (в предпо
ложении, что т]<1 ) в зависимости от величины этой расстройки имеет вид

7= 1  +
2М____ 1 _

тт]оЛ (1 +У2)

где г/=2Асо/о>оЛ• Формула (9) переходит в формулу (8) при величине рас
стройки, равной нулю. На рис. 2 представлена в децибелах величина 7 
как функция у. Цифры на кривых указывают значение 7 в децибелах, 
достигаемое при у = 0. Приведенные графики могут быть непосредственно 
использованы для расчета эффективности снижения амплитуды колеба
ний при известной величине расстройки резонансных частот.

Результаты приведенного расчета были проверены экспериментально. 
В исследуемом стальном стержне прямоугольного сечения длиной 3 м, 
шириной 0,04 м и толщиной 0,02 м с одного конца возбуждались продоль
ные колебания на резонансной частоте /=827 Гц. На другой конец стерж
ня был установлен резонатор с резонансной частотой /<,=803 Гц, имею
щий массу по отношению к массе стержня 0,5%. Амплитуды колебаний 
свободного конца стержня в том и в другом случае регистрировались и 
были получены соответствующие резонансные кривые (рис. 3). По дан
ным эксперимента, величина снижения амплитуды колебаний на резо-
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Рис. 2 Рис. 3

Рис. 2. Величина f в зависимости от частотной расстройки 2Л(о/о>0 и коэффициента
потерь г].

;Рис. 3. Экспериментальные резонансные характеристики продольных колебании 
стержня без резонатора (кривая 1) и с резонатором (кривая 2)

нансиой частоте составляет 16 дБ, что хорошо соответствует расчетной 
величине 15 дБ, полученной с учетом расстройки резонансных частот 

•стержня и резонатора.
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DECREASING OF RESONANCE LONGITUDINAL BEAM VIBRATIONS 
BY MEANS OF A CONCENTRATED RESONATOR

The use of rosonalors for decreasing of resonance longitudinal beam vibrations 
is analysed. Equations for the efficiency of decreasing of these vibrations are derived. 
It is shown that the bigger the relation of resonator and beam masses and the smaller 
the product of their loss factors arc the higher the efficiency. Numerical assessment 
•and experimental results are cited and their comparison is provided.

•
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