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论线性系统的反共振问题

胡海岩†

（北京理工大学宇航学院 飞行器动力学与控制教育部重点实验室， 北京　 １０００８１）

摘要　 本文指出，现有文献对反共振现象的机理解释有若干不妥之处．针对简谐激励下的两自由度系统稳态

振动，分析其反共振的机理，阐述了原点反共振、跨点反共振的机理差异，以及反共振与固有振型节点之间

的关系．以两个相同弹簧支撑的刚性杆简谐受迫振动为例，详细说明了上述机理和关系．
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引言

早在 １９ 世纪末，人们就发现两自由度线性系

统会呈现反共振现象，即系统某个自由度在特定频

率激励下的稳态振动幅值为零．１９０２ 年，Ｆｒａｈｍ 基

于对反共振的认识发明了动力减振器，降低轮船在

海浪作用下的晃动［１］ ．此后，人们成功利用反共振

现象来改善隔振系统和振动机械的动态特性［２，３］，
通过反共振现象来提高模型修正效果［４］ ．近年来，
则将反共振概念引入到声学超材料的设计中［５］ ．

虽然不少学者致力于研究反共振，但主要关注

反共振频率计算、反共振频率的灵敏度计算等问

题［６－８］，对反共振现象的机理阐述还不够透彻．例
如，对简谐激励下的单自由度阻尼系统（简称主系

统）附加单自由度无阻尼系统（简称次系统），当激

励频率与次系统固有频率重合时，主系统完全静

止，导致激励对组合系统做功为零．但有些学者认

为，此时次系统吸收了主系统的振动［９］，主系统的

能量转移到次系统［１０］ ．即次系统的振动能量来自

主系统，亦即激励输入的能量；这无疑与激励做功

为零相矛盾．本文试图澄清这类矛盾，阐述原点反

共振、跨点反共振的机理差异，以及反共振与固有

振型节点之间的关系．为了简洁起见，本文着重研

究两自由度线性系统的反共振问题．

１　 两自由度系统的反共振问题

考察两自由度线性时不变系统的受迫振动

问题：
Ｍｘ̈（ ｔ）＋Ｃｘ̇（ ｔ）＋Ｋｘ（ ｔ）＝ ｆ（ ｔ）， ｔ∈［０，＋∞ ）

（１）

其中 ｘ≡［ ｘ１（ ｔ） ｘ２（ ｔ） ］ Ｔ ∈ℝ ２ 是位移向量， ｆ≡

［ ｆ１（ ｔ） ｆ２（ ｔ）］∈ℝ ２ 是激励向量，Ｍ∈ℝ ２×２是对称

正定质量矩阵，Ｋ∈ℝ ２×２是对称正定刚度矩阵，Ｃ∈
ℝ ２×２是对称阻尼矩阵．

通过单边 Ｆｏｕｒｉｅｒ 变换，将方程（１）表示为频域

形式：
Ｚ（ω）Ｘ（ω）＝ Ｆ（ω）， ω∈［０，＋∞ ） （２）

其中：
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Ｆ１（ω）

Ｆ２（ω）
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∈ℂ ２，
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ú
∈ℂ ２，

Ｚ（ω）≡Ｋ＋ｉωＣ－ω２Ｍ
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ê
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∈ℂ ２×２ （３）

分别是频域中的激励向量、响应向量和阻抗矩阵

（又称动刚度矩阵），其分量均为频率 ω∈［０，＋∞ ）

的复值函数，ｉ≡ －１ ．值得指出的是，虽然阻抗矩

阵 Ｚ（ω）是对称矩阵，但未必是正定的．例如当 Ｃ＝ ０
时，在系统的两个固有频率 ω１，２处，Ｚ（ω１，２）是奇异

矩阵；而当 ω→＋∞时，它是负定矩阵．
由式（２）和式（３）可得到系统的频域响应：
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　 Ｘ（ω）＝ Ｚ－１（ω）Ｆ（ω）

＝ １
ｄｅｔＺ（ω）

Ｚ２２（ω） －Ｚ２１（ω）
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≡Ｈ（ω）Ｆ（ω） （４）
其中 Ｈ（ω）≡Ｚ－１（ω）∈ℂ ２×２是频响函数矩阵（又
称动柔度矩阵） ．鉴于反共振是系统局部行为，对于

不同的激励位置和响应测量位置，反共振频率一般

不同，故将在 ｓ 位置激励和在 ｒ 位置测量响应获得

的反共振频率标记为 ωｒｓ，ｒ，ｓ＝ １，２．
不失一般性，考察仅对系统第 １ 个自由度施加

简谐激励的情况，即 Ｆ１（ω）≡Ｆ１ 且 Ｆ２（ω）≡０．此
时，若存在频率 ω１１使 Ｚ２２（ω１１）＝ ０ 且 Ｚ１２（ω１１）≠０，
则原点频响函数 Ｈ１１（ω１１）＝ ０，即原点响应出现反共

振 Ｙ１（ω１１）＝ ０；而跨点响应为 Ｙ２（ω１１）＝ Ｈ２１（ω１１）Ｆ１ ＝
－Ｆ１Ｚ１２（ω１１） ／ ｄｅｔＺ （ ω１１ ） ≠ ０． 若 有 频 率 ω２１ 使

Ｚ１２（ω２１）＝ ０且 Ｚ２２ （ ω２１ ） ≠ ０， 则跨点频响函数

Ｈ２１（ω２１）＝ ０，即跨点响应出现反共振 Ｙ２（ω２１）＝ ０；
而原点响应为 Ｙ（ω２１）＝ Ｈ１１（ω２１）Ｆ１ ＝ Ｆ１Ｚ２２（ω２１） ／
ｄｅｔＺ（ω２１）≠０．若仅第 ２ 个自由度受到激励，也可获

得与上述分析结果类似的结论．

２　 反共振现象的力学机理

２．１　 原点反共振问题

对于系统原点响应 Ｘ１（ω１１）＝ ０ 这种反共振现

象，许多文献用“动力吸振”概念来解释．例如，文
献［９］认为：系统第 ２ 个自由度吸收了系统第 １ 个自

由度的振动．由此可推断，系统第 ２ 个自由度的振

动源自系统第 １ 个自由度的振动，其能量来自外激

励 Ｆ１（ω１１）输入到系统第 １ 个自由度的能量．这正

是文献［１０］所阐述的“能量转移”观点．以下分析将

表明，上述观点并不正确．
（１）当系统原点响应出现反共振时，外激励无

法向系统输入能量．事实上，对于系统原点响应反

共振 Ｘ１（ω１１）＝ ０，外激励 Ｆ１（ω１１）在第 １ 个自由度

上做功为零．更严格地看，对应 Ｆ１（ω１１）的时域激励

ｆ１（ ｔ）＝ Ｆ１ｓｉｎω１１ ｔ，由于其作用点位移满足 ｘ１（ ｔ）＝ ０，
故 ｆ１ （ ｔ ） 在 任 意 周 期 ［ ０， Ｔ ］ 上 做 功 为 Ｗ ≡

∫Ｔ
０
ｘ１（ ｔ） ｆ１（ ｔ）ｄｔ ＝ ∫２π ／ ω１１

０
ｘ１（ ｔ）（Ｆ１ｓｉｎω １１ ｔ）ｄｔ ＝ ０． 既然

外激励 ｆ１（ ｔ）不做功，也就不向系统输入能量，因此

能量转移之说不成立．系统原点响应 Ｘ１（ω１１）＝ ０ 的

原因是 Ｚ２２（ω１１）＝ ０ 导致 Ｈ１１（ω１１）＝ ０，即原点动柔

度为零；这可理解为此时系统原点处阻抗无限大，
导致外激励无法向系统输入能量．

（２）当系统原点响应出现反共振时，系统跨点

响应是不耗能的简谐振动．事实上，系统原点响应

产生反共振 Ｘ１（ω１１）＝ ０ 的原因是：外激励与作用

在系统第 １ 个自由度上的系统内力相互抵消，其条

件是 Ｚ２２（ω１１）≡ｋ２２＋ｉω１１ ｃ２２－ω２
１１ｍ２２ ＝ ０．这等价于两

个条件：即 ｃ２２ ＝ ０ 和 ｋ２２ －ω２
１１ｍ２２ ＝ ０．前者说明系统

第 ２ 个自由度的运动能量守恒，后者说明系统第 ２
个自由度的运动是简谐振动，其频率为 ω１１ ＝

ｋ２２ ／ ｍ２２ ．正是由于该振动不消耗能量，它才能在

外激励无法向系统输入能量时仍一直保持简谐振

动．
（３）在系统原点响应达到反共振状态前，外激

励向系统输入能量；当达到反共振时，外激励维持

跨点响应振幅．事实上，在系统原点响应达到反共

振状态之前的瞬态响应阶段，外激励在系统第 １ 个

自由度上做功，向系统输入能量．该能量激发起系

统第 ２ 个自由度作不耗能的振动，产生弹性恢复力

抵消外激励对第 １ 个自由度的作用．随着第 １ 个自

由度振动衰减，外激励做功趋于零．但根据跨点响

应的表达式 Ｘ２（ω１１） ＝ －Ｆ１Ｚ１２（ω１１） ／ ｄｅｔＺ（ω１１）可

知，跨点响应所呈现的简谐振动幅值要靠外激励来

维持．此时，若降低外激励力幅值，系统会再次经历

瞬态阶段，第 ２ 个自由度的振动幅值会降低，直至

重新达到动力平衡，形成稳态的反共振．特别的，若
Ｆ１→０，必导致 Ｘ２（ω１１）→０．

以上分析表明，现有文献中的“动力吸振”、
“能量转移”观点并不正确，而基于动力平衡分析

所得到的“动力减振”观点更为恰当．
２．２　 跨点反共振问题

对于系统跨点响应 Ｘ２（ω２１）＝ ０ 这种反共振现

象，尚未见有文献讨论其力学机理．事实上，跨点反

共振现象与原点反共振现象的力学机理有所不同．
此时，外激励通过第 １ 个自由度向系统输入能量，
导致第 １ 个自由度发生受迫振动，但输入的能量无

法传递到第 ２ 个自由度上．
更进一步看，跨点反共条件是存在频率 ω２１使

Ｚ１２（ω２１）＝ ０，进而导致跨点频响函数 Ｈ２１（ω２１）＝ ０．
这可理解为系统两个自由度之间的阻抗无限大，能
量传输被阻止了．

６８３
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值得指出的是，Ｚ１２（ω２１）≡ｋ１２－ｍ１２ω２
２１ ＝ ０ 可包

括如下三种情况：
（１）系统同时存在惯性耦合 ｍ１２ 和弹性耦合

ｋ１２，在外激励频率达到 ω２１时这种耦合被抵消了，
外激励通过第 １ 个自由度向系统输入能量，但该能

量无法传递到第 ２ 个自由度．
（２）系统仅存在惯性耦合 ｍ１２，当 ω２１ ＝ ０ 时该

耦合消失，即静态外激励引起第 １ 个自由度运动，
而第 ２ 个自由度保持静止．

（３）系统的两个自由度之间不存在任何耦合，
外激励只引起第 １ 个自由度振动．

３　 案例分析

图 １　 两自由度系统及其固有振型

Ｆｉｇ．１　 Ａ ｓｙｓｔｅｍ ｏｆ ｔｗｏ ｄｅｇｒｅｅｓ ｏｆ ｆｒｅｅｄｏｍ ａｎｄ ｉｔｓ ｎａｔｕｒａｌ ｍｏｄｅ⁃ｓｈａｐｅｓ

考察图 １ 所示的两自由度线性系统，其中均质

刚性杆 ＡＢ 的质量为 ｍ ＝ ６，长度为 ηＬ，其中 η≥１
是无量纲系数；两个弹簧的距离为 Ｌ，刚度为 ｋ１ ＝
ｋ２ ＝ １，质量可忽略不计．现取图 １ 杆端部向上位移

ｘＡ 和 ｘＢ 为广义坐标．在这组广义坐标描述下，系统

的动能和势能分别为：

Ｔ＝ ３
４
（ ｘ̇Ａ＋ｘ̇Ｂ） ２＋ １

４
（ ｘ̇Ｂ－ｘ̇Ａ） ２

Ｖ＝ １
２
［ｘＡ＋

（ｘＢ－ｘＡ）（η－１）
２η

］ ２＋

１
２
［ｘＡ＋

（ｘＢ－ｘＡ）（η＋１）
２η

］ ２

ì

î

í

ï
ï
ï
ï

ï
ï
ï
ï

（５）

由此可得到系统的质量矩阵和刚度矩阵：

Ｍ＝
２ １
１ ２

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

Ｋ＝ １
２η２

η２＋１ η２－１
η２－１ η２＋１

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

（６）

３．１　 固有振动

对于不同的 η２ 取值，求解广义特征值问题：
（Ｋ－ω２Ｍ）φ＝ ０ （７）

得到如下三种固有振动：
ａ． 若 １≤η２＜３，则系统固有频率的平方为 ω２

１ ＝

１ ／ ３ 和 ω２
２ ＝ １ ／ η２，它们分别对应于对称固有振型

φ１ ＝［１ １］ Ｔ 和反对称固有振型 φ２ ＝ ［１ －１］ Ｔ；此
时刚性杆中点是第 ２ 阶固有振型的节点．

ｂ． 若 ３＜η２ ＜＋∞ ，则系统固有频率的平方为

ω２
１ ＝ １ ／ η２和 ω２

２ ＝ １ ／ ３，它们分别对应于反对称固有

振型 φ１ ＝［１ －１］ Ｔ 和对称固有振型 φ２ ＝［１ １］ Ｔ；
此时刚性杆中点是第 １ 阶固有振型的节点．

ｃ． 若 η２ ＝ ３，则系统具有两个相同固有频率，其
平方为 ω２

１ ＝ω２
２ ＝ １ ／ ３；固有振型是任意两个线性无

关的向量，可取为对称固有振型 φ１ ＝ ［１ １］ Ｔ 和反

对称固有振型 φ２ ＝［１ －１］ Ｔ ．
３．２　 反共振频率

系统频响函数矩阵为：
Ｈ（ω）＝ （Ｋ－ω２Ｍ） －１

＝ １
２（３ω２－１）（η２ω２－１）

·

　
η２＋１－４η２ω２ ２η２ω２＋１－η２

２η２ω２＋１－η２ η２＋１－４η２ω２

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

（８）

根据式（８），可得到原点和跨点频响函数的反共振

频率分别满足：

ω２
ＡＡ ＝ω２

ＢＢ ＝
１
４
＋ １
４η２

ω２
ＡＢ ＝ω２

ＢＡ ＝
１
２
－ １
２η２ （９）

参考 ３．１ 节对固有振动的讨论，可绘制图 ２ 所示的

系统固有振动频率平方和反共振频率平方关系．
ａ． 当 １≤η２＜３ 时，由图 ２ 可见：系统第 １ 阶固

有频率保持恒定，第 ２ 阶固有频率平方随着 η２ 增

加而单调递减；固有频率与反共振频率满足如下关

系：０≤ω２
ＡＢ ＝ ω２

ＢＡ ＜ω２
１ ＜ω２

ＡＡ ＝ ω２
ＢＢ ＜ω２

２，即原点反共振

频率介于两个固有频率之间，而跨点反共振频率低

于第 １ 阶固有频率．
ｂ． 当 ３＜η２＜＋∞时，由图 ２ 可见：系统第 １ 阶固

有频率平方随着 η２ 增加而单调递减，第 ２ 阶固有

频率保持恒定；固有频率与反共振频率满足如下关

系：０＜ω２
１＜ω２

ＡＡ ＝ω２
ＢＢ＜ω２

２＜ω２
ＡＢ ＝ω２

ＢＡ，即原点反共振频

率仍介于两个固有频率之间，但跨点反共振频率高

于第 ２ 阶固有频率．
ｃ． 当 η２ ＝ ３ 时，系统固有频率和反共振频率均

相等，即 ω２
１ ＝ω２

２ ＝ω２
ＡＡ ＝ω２

ＢＢ ＝ω２
ＡＢ ＝ω２

ＢＡ ＝ １ ／ ３．在图 ２
中，４ 条曲线相交于点（３，１ ／ ３），呈现退化情况．此
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时，系统频响函数在 ω＝ １ ／ ３有 １ 阶零点和 ２ 阶奇

点．对于 ω≠１ ／ ３ ，将 η２ ＝ ３ 代入式（８）得到系统频

响函数矩阵：

　 Ｈ（ω）＝ １
２（３ω２－１）（３ω２－１）

４－１２ω２ ６ω２－２
６ω２－２ ４－１２ω２

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

＝ １
３ω２－１

－２ １
１ －２

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú （１０）

易见，此时没有反共振现象．

图 ２　 对称振动固有频率平方 ω２
ｓ 、反对称振动固有频率平方 ω２

ａ、

原点反共振频率平方 ω２
ＡＡ和跨点反共振频率平方 ω２

ＡＢ随 η２ 的变化．

Ｆｉｇ．２　 Ｖａｒｉａｔｉｏｎｓ ｏｆ ｔｈｅ ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ω２
ｓ ｏｆ ｓｙｍｍｅｔｒｉｃ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ，

ｔｈｅ ｎａｔｕｒａｌ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ω２
ａ ｏｆ ａｎｔｉ⁃ｓｙｍｍｅｔｒｉｃ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ，

ｔｈｅ ａｎｔｉ⁃ｒｅｓｏｎａｎｔ ｆｒｅｑｕｅｎｃｉｅｓ ω２
ＡＡ ａｎｄ ω２

ＡＢ ｗｉｔｈ ａｎ ｉｎｃｒｅａｓｅ ｏｆ η２

３．３　 刚性杆上任意点的反共振

在刚性杆左端点施加沿 ｘＡ 正向的正弦激励

ｆＡ（ ｔ）＝ ＦＡｓｉｎωｔ，根据式（４）得到刚性杆两端的频率

响应向量：
ＸＡ（ω）

ＸＢ（ω）
é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú
＝ １
２（３ω２－１）（η２ω２－１）

·

　
η２＋１－４η２ω２ ２η２ω２＋１－η２

２η２ω２＋１－η２ η２＋１－４η２ω２

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

ＦＡ

０
é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

＝
ＦＡ

２（３ω２－１）（ω２－１）
η２＋１－４η２ω２

２η２ω２＋１－η２

é

ë

ê
ê

ù

û

ú
ú

（１１）

为考察刚性杆上任意点 ｓ 处的频率响应，引入

无量纲参数 ξ＝ ｓ ／ ηＬ∈［０，１］，则点 ｓ 处的频率响应

为：
Ｘｓ（ω）＝ ［（１－ξ）ＸＡ（ω）＋ξＸＢ（ω）］

＝

［（１－ξ）（η２＋１－４η２ω２）＋

　 　 ξ（２η２ω２＋１－η２）］
２（３ω２－１）（ω２－１）

ＦＡ （１２）

在点 ｓ 处产生位移反共振的条件是，存在频率

ωｓＡ≥０ 使得：
　 （１－ξ）（η２＋１－４η２ω２）＋ξ（２η２ω２＋１－η２）＝ ０ （１３）
若指定无量纲位置坐标 ξ，则反共振频率 ωｓＡ满足：

ωｓＡ ＝
η２（１－２ξ）＋１
２η２（２－３ξ）

（１４）

当 η２＜３ 时，图 ３（ａ）给出反共振频率 ωｓＡ与无

量纲位置坐标 ξ 的关系；当 η２＞３ 时，该关系如图 ３
（ｂ）所示．

当 η２ ＝ ３ 时，上式退化为 ωｓＡ ＝ １ ／ ３ ，即图 ３ 中

的红色水平线，这正是 ３．２ 节中 ｃ 款的结果．

图 ３　 刚性杆上任意位置 ξ 处的反共振频率 ωｓＡ

Ｆｉｇ．３　 Ａｎｔｉ⁃ｒｅｓｏｎａｎｃｅ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ωｓＡ ｏｆ ｔｈｅ ｒｉｇｉｄ ｂｅａｍ

ａｔ ｔｈｅ ｌｏｃａｔｉｏｎ ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅ ξ

现考察 η ＝ １ 时的反共振问题．此时，系统频响

函数矩阵具有原点反共振频率 ωＡＡ ＝ ωＢＢ ＝ １ ／ ２ 和

跨点反共振频率 ωＡＢ ＝ωＢＡ ＝ ０．这样的跨点反共振频

率表明，当在刚性杆左端点施加静载荷时，其右端

点保持静止．
对于指定的无量纲位置坐标 ξ，由式（１４）得到

该点产生反共振的频率

ωｓＡ ＝
１－ξ
２－３ξ

（１５）

以下分别讨论原点反共振和跨点反共振问题．
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ａ． 当 ξ＝ ０ 时，Ｘｓ（ω）＝ ＸＡ（ω）＝ ＨＡＡ（ω）ＦＡ 是原

点响应，其反共振频率为 ωＡＡ ＝ １ ／ ２ ，位于两个固有

频率 ω１ ＝ １ ／ ３ 和 ω２ ＝ １ 之间；发生反共振时，
ＸＡ（ωＡＡ）＝ ０， ＸＢ（ωＡＡ） ＝ －２，即 ｘＡ（ ｔ） ＝ ０， ｘＢ（ ｔ） ＝

－２ＦＡｓｉｎ １ ／ ２ ｔ．此时，刚性杆左端激励为 ｆＡ（ ｔ） ＝

ＦＡｓｉｎ １ ／ ２ ｔ，施加在刚性杆右端的弹性力为－ｋ２ｘＢ（ｔ）

＝ ２ＦＡｓｉｎ １ ／ ２ ｔ，刚性杆质心沿 ｘＡ 的惯性力为

－ｍｘ̈Ｂ（ ｔ） ／ ２＝ －３ＦＡｓｉｎ １ ／ ２ ｔ；显然这三个力之和为

零．还可验证，右端弹性力对刚性杆左端点的力矩

为－ｋ２ＬｘＢ（ ｔ）＝ －２ＦＡＬｓｉｎ １ ／ ２ ｔ，刚性杆对左端点的

惯性力矩为 － （ｍＬ２ ／ ３） （ ｘ̈Ｂ （ ｔ） ／ Ｌ） ＝ － ２Ｌｘ̈Ｂ （ ｔ） ＝

２ＦＡＬｓｉｎ １ ／ ２ ｔ，两者之和为零．因此，虽然外激励作

用于刚性杆左端点，但该端点静止不动，左端弹簧

无变形伸缩，不提供弹性恢复力；刚性杆绕左端点

作能量守恒的简谐振动，其幅值为 ２ＦＡ，靠外激励

ＦＡ 来维持．
ｂ． 当 ξ＞０ 时，Ｘｓ（ω）成为跨点响应，其反共振

频率由式（１５）给出．特别当 ξ ＝ １ ／ ２ 时，反共振频率

为 ωｓＡ ＝ω２ ＝ １，而 ξ＝ １ ／ ２ 正是系统第 ２ 阶固有振型

的节点．此时，刚性杆在左端简谐激励 ｆＡ（ ｔ）＝ ＦＡｓｉｎｔ
作用下发生第 ２ 阶共振，呈现绕刚性杆质心的转

动．事实上，若跨点反共振频率与系统某阶固有频

率重合，则反共振位置必然是该阶固有振型的节

点．
ｃ． 如果将刚性杆左端的正弦激励视为扫频激

励，则当激励频率 ω＝ １ ／ ２时，刚性杆左端静止；随
着激励频率升高，该静止点向右移动，其距左端点

位置为 ｓ＝（２ω２－１） ｌ ／ （３ω２－１），最终趋于刚性杆长

度的 ２ ／ ３．

４　 结语

本文分析简谐激励下两自由系统的反共振问

题，主要结论是：当系统出现原点反共振时，外激励

对系统不做功，系统跨点响应是能量守恒的简谐振

动，但其幅值要靠外激励来维持；当系统出现跨点

反共振时，外激励对系统做功，但系统两个自由度

之间的阻抗无限大，导致能量无法传输．对于原点

反共振的力学机理解释，现有文献中的“动力吸

振”、“能量转移”等观点均存在问题，建议采用基

于动力平衡分析得到的“动力减振”观点．

文中通过由两个相同弹簧支撑的刚性杆的简

谐受迫振动来说明上述概念，展示了丰富的跨点反

共振现象．例如，在杆左端施加简谐激励、右端测量

稳态振动时，跨点反共振频率可出现在低于第 １ 阶

固有频率的任意频率处，也可出现在高于第 ２ 阶固

有频率的一个频段内．又如，在杆左端施加简谐激

励时，跨点反共振可出现在从杆左端到杆长 ２ ／ ３ 间

的任意位置上．再如，当跨点反共振频率与系统某

阶固有频率相重合时，反共振位置就是该阶固有振

型的节点．
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