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含分段阻尼特性动力吸振器的吸振性能
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摘要: 利用凸轮机构设计了一种分段阻尼装置。以传统 Voigt型动力吸振器为基础，将该装置安装于动力吸振器的

主系统与子系统之间，建立了吸振器的动力学方程。利用在一个振动周期内阻尼耗能等效这一原理，在相同振动频

率下得到了分段阻尼装置的等效阻尼系数。推导得出了具有分段阻尼特性的动力吸振器的理论解，并用数值解进

行了验证。比较分析了无阻尼、传统线性阻尼及具有分段阻尼特性的动力吸振器的吸振特性。结果表明，具有分段

阻尼特性的动力吸振器的幅频特性综合了无阻尼和传统线性阻尼动力吸振器的特点，能保证反共振点处主系统的

振幅很低，同时对主系统的共振振幅的抑制效果接近于传统线性阻尼动力吸振器。
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引  言

动力吸振器是一种振动控制装置，通过辅助质

量、弹簧和阻尼作用来减小被控对象的振动，同时附

加质量会产生一定的振动，如同附加质量将被控对

象的振动吸收［1］。Frahm［2］发明了一种窄频带无阻

尼动力吸振器，这种吸振器只能在较窄的频带范围

内实现良好的振动抑制效果，而在带宽附近会使系

统产生较大的振幅。Ormondroyd 等［3］首次将阻尼

添加到动力吸振器中，并提出了固定点理论。Den 
Hartog［4］将这一理论总结到其著作中，完善了传统

Voigt型动力吸振器模型及其参数优化方法。Nishi‑
hara 等［5‑6］进 一 步 得 到 了 此 模 型 的 精 确 级 数 解 。

Crandall 等［7］提出了 H 2 优化设计准则，可使系统输

入功率达到最小。Yamaguchi［8］提出了最大稳定性

优化准则，得到了主系统瞬态响应最快稳定的方案。

Asami 等［9］得到了主系统无阻尼状态下 H‑infinity 优

化的级数解和精确解。此后线性动力吸振器模型逐

渐丰富。Asami等［10］提出了三要素型动力吸振器基

于固定点理论的优化方法。Ren［11］提出了一种接地

式动力吸振器及其参数优化方法。Liu 等［12‑13］运用

不同方法得到了类似的优化参数，并应用到了主系

统含阻尼的接地式动力吸振器最优参数优化过程

中。背户一登［14］将不同类型的线性动力吸振器设计

方法进行了推广，使其在实用性上得到了进一步提

高。胡海岩［15］分析了无阻尼二自由度系统反共振现

象，对原点反共振、跨点反共振机理进行了分析。

由于早期的线性动力吸振器存在带宽较窄等问

题，人们开始广泛地研究非线性动力吸振器，非线性

动力吸振器逐渐成为动力吸振器的研究热点［16］。

Bellizzi 等［17］研究了一种含立方刚度和时滞控制策

略黏滞阻尼器的非线性吸振器，其质量较轻、鲁棒性

较强且减振频带宽，因此在许多场合得到了应用［18］。

刘丽兰等［19］设计了一种含非线性阻尼的双稳态动力

吸振器，该吸振器考虑了双稳态吸振器分岔情况，能

够得到相较于线性阻尼双稳态吸振器更好的减振效

果。Milovanovic 等［20］考虑了并联立方刚度和三次

非线性阻尼的单自由度隔振系统。Jing［21］研究了一

种基于 Voigt 系统含立方项刚度和非线性阻尼的动

力吸振器，发现其对主系统控制有许多优势。Koo
等［22］研究了一种半主动调谐吸振器控制方法，分别

基于速度和位移的 on‑off 和 continues 控制策略分析

了吸振性能。Shen 等［23‑24］利用平均法得到了半主动

on‑off 控制的近似解析解。郎君等［25‑26］ 将 on‑off 控
制策略引入到 Voigt 型动力吸振器和接地型动力吸

振器中，应用该控制策略使系统在随机激励下得到

了较好的位移响应。刘中坡等［27‑28］研究了一种安装

在高层结构的轨道型被动 NES 能量阱模型，分析结

构在不同模态下承受风振激励和地震波激励时的顶

层位移响应和加速响应，其研究对象属于一种连续

系统。
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无阻尼动力吸振器存在反共振点，当激励频率

与反共振点频率一致时，被控对象不动，振动完全被

子系统“吸收”，振动控制效果最好，但激励频率偏离

反共振点频率，尤其是接近系统的固有频率时，被控

对象反而振动剧烈。为了拓宽无阻尼动力吸振器的

吸振频带，动力吸振器要有一定的阻尼，但阻尼的存

在会恶化反共振点频率处的吸振效果。为了解决这

一矛盾，本文提出了一种分段阻尼装置，该装置在反

共振点频率附近时体现为无阻尼特性，在偏离反共

振点频率时体现一定的阻尼特性。

1　分段阻尼装置及阻尼特性分析

图 1 为基于移动凸轮设计的非线性阻尼装置，

该装置两侧为横向且对称布置的线性黏滞阻尼器，

中间为可以上下移动的凸轮块。凸轮块两侧为对称

的轮廓线，轮廓线设计成 T 形导轨槽样式。每个 T
形槽内嵌入一个滚动轴承，凸轮两边分别放置一个

横向的阻尼器，阻尼器的活塞杆与滚动轴承内圈相

连。工作状态下凸轮与横向布置的阻尼器相对上下

移动，滚动轴承在导轨槽的引导下可以自由滚动。

运动过程产生的摩擦力很小，本文分析时忽略该摩

擦力。

设计不同的凸轮轮廓线可以使阻尼产生不同的

效果。本文选取如图 1（d）所示的轮廓曲线进行探

讨。整个运动过程中，凸轮与阻尼活塞杆之间相对

竖直分位移方向为 x 轴，相对水平分位移方向为 y

轴，轮廓线与 x 轴之间形成的倾角为 α。X 0 为阻尼

开始产生的位置相对凸轮横向对称线的距离，即

图 1（d）中 T 形导轨槽方向改变的位置到水平对称

轴的距离。运动过程中，当轴承与凸轮块之间相对

位移 x 小于 X 0 时，阻尼活塞杆与阻尼油缸之间无水

平分速度，系统瞬时不会产生阻尼力。当相对位移

x 大于 X 0 时，阻尼活塞杆与阻尼油缸之间会产生一

对水平分速度，系统瞬时产生阻尼力。该轮廓曲线

对应的位移几何关系式为：

y =
ì
í
î

0， || x ≤ X 0

( x - X 0 ) tan α， || x > X 0
（1）

dy = dx tan α （2）
令两侧单个线性阻尼器的阻尼系数为 C 0 /2。

在有阻尼范围内，阻尼力作用在凸轮轮廓线上的水

平分力自相平衡，竖直分力等效为由阻尼系数为 C
的垂向布置阻尼产生，等效阻尼与实际阻尼瞬时功

率相等，即

C
dx
dt

δx = 2 C 0

2
dy
dt

δy （3）

化简可得：

C = C 0
dy
dx

δy
δx

= C 0 tan2 α （4）

结合式（1）相对位移小于 X 0 部分，可以得出

图 1（d）形 式 的 凸 轮 轮 廓 曲 线 对 应 的 等 效 阻 尼

系数 C：

C =
ì
í
î

0， || x ≤ X 0

C 0 tan2 α， || x > X 0
（5）

2　动力吸振器动力学方程及求解

如图 2 所示，传统 Voigt型动力吸振器模型用弹

簧和阻尼连接主系统与吸振器，其中，m 1 为主系统

质量，k1 为主系统刚度，m 2 为附加吸振器质量，k2 为

附加吸振器刚度，C 为阻尼系数，x1 为主系统的位

图 1 基于移动凸轮的非线性阻尼

Fig. 1 Nonlinear damping based on moving cam
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移，x2 为附加动力吸振器位移，F 为激励力幅值，ω

为激振频率。本文将模型中的线性阻尼 c 的阻尼系

数变为图 1（b）所示的分段阻尼的阻尼系数 C，该模

型可以利用主系统 m 1 与吸振器 m 2 之间相对振幅来

被动调节阻尼大小。设置图 1（c）凸轮两端轮廓曲

线倾角为 45°，即图 1（d）的倾角 α 为 45°，则垂向阻尼

系数 C 为：

C =ì
í
î

0，
C 0，

|| x ≤ X 0

|| x > X 0

（6）

2. 1　无阻尼部分动力学分析

对于 Voigt 型动力吸振器来说，主系统与吸振

器之间的相对位移相当于凸轮与滚子沿 x 轴方向的

相对位移，所以需要求出无阻尼条件下主系统与吸

振器的稳态相对振幅。当稳态相对振幅小于 X 0 时，

滚动轴承在变阻尼点位置 X 0 以下移动，系统为无阻

尼系统。此时系统的动力学方程为：

ì
í
îïï

m 1 x 1 ′′ + k1 x 1 + k2( )x 1 - x2 = Feiωt

m 2 x2 ′′ + k2( )x2 - x1 = 0
（7）

令模型各部分稳态响应形式为：

ì
í

î

ïïïï

ïïïï

x 1 = X 1 eiωt

x2 = X 2 eiωt

x 12 = x1 - x2 = X 12 eiωt

（8）

式中  x12 为主系统与吸振器之间的相对位移；X1，

X2及 X12分别为主系统、吸振器及主系统与吸振器之

间的相对位置位移变振幅。

引入归一化参数：

μ = m 2

m 1
，ω 1 = k1

m 1
，ω 2 = k2

m 2
，B = F

k1
，

λ = ω
ω 1

，ν = ω 2

ω 1
。

将上述参数代入式（7）中，得到：

ì
í
î

-ω2 X 1 + ω 2
1 X 1 + μω 2

2( )X 1 - X 2 = Bω 2
1

-ω 2
2 X 1 + ω 2

2( )X 2 - X 1 = 0
（9）

引入归一化振幅：

β1 = || X 1

B
，β2 = || X 2

B
，β12 = || X 12

B
，解 得 主 系 统

归一化振幅 β1、吸振器归一化振幅 β2，以及主系统与

吸振器之间相对归一化振幅 β12 分别为：

β1 = ( )λ2 - ν2 2

[ ]λ2 ν2 μ - ( )λ2 - 1 ( )λ2 - ν2
2 （10）

β2 = ν4

[ ]λ2 ν2 μ - ( )λ2 - 1 ( )λ2 - ν2
2 （11）

β12 = λ4

[ ]λ2 ν2 μ - ( )λ2 - 1 ( )λ2 - ν2
2 （12）

根据文献［29］可知，当激励频率 ω 达到系统反

共振频率 ω 2，即频率化 λ = ν 时，主系统归一化振幅

β1 为 0，将 λ = ν代入式（11）和（12），获得吸振器归一

化振幅 β2 与相对归一化振幅 β12 为：

β2 = β12 = k1

k2
= 1

ν2 μ
（13）

在此引入归一化振幅：

β0 = X 0

B
= 1

ν2 μ
（14）

上述过程表明在反共振频率处，主系统归一化

振幅为 0，吸振器归一化振幅为 β0，在 β0 对应的实际

位置设置第 1 节所述的模型阻尼产生 X 0，即可使系

统在反共振频率处无阻尼参与，能够达到归一化振

幅为 0 的特性。

由式（12）和（14）得到归一化振幅 β12 为 β0 时对

应的四个频率比分界点分别为：

λ1 =
1 + ν2 + 2μν2 - ( )1 + ν2 + 2μν2 2

- 4ν2

2
（15）

λ2 = 1 （16）
λ3 = ν （17）

λ4 =
1 + ν2 + 2μν2 + ( )1 + ν2 + 2μν2 2

- 4ν2

2
（18）

图 3 为改变参数 ν 时分界点处四个频率比 λ 的

大小关系。图 4 为在根据式（12）得到的动力吸振器

无阻尼频率范围内，归一化振幅 β12 的幅频曲线低于

β0 的部分。由图 3 和 4 可以得到动力吸振器无阻尼

频率区间 λ 为：

ì
í

î

ïïïï

ïïïï

λ ≤ λ1

λ ≥ λ4

λa < λ < λb

（19）

式中  λ a = min ( λ2，λ3 )；λb = max ( λ2，λ3 )。

图 2 Voigt型动力吸振器模型

Fig. 2 Model of Voigt‑type dynamic vibration absorber
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由图 4 可见，在式（19）所示的区间内，稳态相对

振 幅 低 于 阻 尼 分 界 点 ，所 以 可 适 用 无 阻 尼 公 式

（10）~（12）来获得系统各稳态振幅。

2. 2　有阻尼部分动力学分析

当稳态归一化振幅 β12 大于 β0 时，系统存在分段

阻尼。对应的频率比 λ区间为：

ì
í
î

λ1 < λ < min ( λa，λb )
max ( λa，λb ) < λ < λ4

（20）

系统在稳态振动阶段的相对稳态振幅曲线 x12

与稳态响应一般形式（8）基本相同。图 5 为相对稳

态振幅在一个振动周期内所经历的时程曲线，在一

个稳态周期内滚子会四次经过对称的阻尼产生位置

X 0，此位置对应归一化振幅 β0，设第一次经过变阻尼

点时主系统与吸振器之间的相角为：

φ = arccos ( β0

β12 ) （21）

由对称性和循环性可以得到其他三个变阻尼点

对应的相角关系。

图 5 表明系统在一个振动周期内的有阻尼频率

区间由三部分组成。在有阻尼的三部分频率区间内

对阻尼力进行积分，得到一个周期内的分段阻尼耗

能。同时对系统一个周期内的等效线性阻尼 C eq 做

功积分得到等效线性阻尼耗能。根据能量等效的方

法，一个周期内分段线性阻尼的三部分做功与等效

阻尼做功相等，可获得如下关系式：

∫
0

2π/ω

C eq[ ]|| X 12 cos′( ωt )
2
dt =

∫
0

φ/ω

C [ ]|| X 12 cos′( ωt )
2
dt +

∫( π - φ ) /ω

( π + φ ) /ω

C [ ]|| X 12 cos′( ωt )
2
dt +

∫( 2π - φ ) /ω

2π/ω

C [ ]|| X 12 cos′( ωt )
2
dt （22）

解得等效阻尼为：

C eq =
C [ ]2φ - sin ( 2φ )

π （23）

由式（23）可见，等效阻尼 C eq 只与变量相角 φ 有

关。将等效阻尼代入系统模型，得到系统动力学方

程为：

ì
í
îïï

m 1 x″1 + k1 x 1 + k2( )x 1 - x2 + C eq ( )x′1 - x′2 = Feiωt

m 2 x″2 + k2( )x2 - x1 + C eq ( )x′2 - x′1 = 0

（24）
添加归一化参数：

ζeq = C eq

2 m 2 k2

（25）

得到有阻尼范围内各部分归一化振幅分别为：

β1= || X 1

B
 =

( )λ2-ν2 2+( )2ζeq νλ
2

[ ]λ2 ν2 μ-( )λ2-1 ( )λ2-ν2
2
+( )2ζeq μλ

2( )λ2-1+λ2 μ
2

（26）

图 3 参数 ν变化时四个分界点的相对关系

Fig. 3 Relative relationship of four dividing points when 
parameter ν changes

图 4 相对振幅与变阻尼点归一化振幅在频域内的相对关系

Fig. 4 Relation between relative amplitude and normalized 
amplitude of variable damping point in frequency 
domain

图 5 在一个振动周期内阻尼分界点与时间的关系

Fig. 5 Relation between damping boundary point and time in 
a vibration period
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β2= || X 2

B
 =

ν4+( )2ζeq νλ
2

[ ]λ2 ν2 μ-( )λ2-1 ( )λ2-ν2
2
+( )2ζeq μλ

2( )λ2-1+λ2 μ
2

（27）

β12= || X 12

B
 =

λ4

[ ]λ2 ν2 μ-( )λ2-1 ( )λ2-ν2
2
+( )2ζeq μλ

2( )λ2-1+λ2 μ
2

（28）
观察式（21）和（23）可见等效阻尼 C eq 与归一化

振幅 β0，β12 有关，即与频率比 λ 有关，所以在不同频

率下系统的等效线性阻尼是不一样的。若将式（21）
代入等效阻尼式（23），并将含有反三角函数的等效

阻尼 C eq 代入式（28）来反解归一化的激振频率 λ，再

将 λ 和等效阻尼 C eq 代入式（26）中求主系统稳态振

幅，整个计算过程将十分复杂。式（23）中等效阻尼

C eq 只与归一化振幅 β12 有关，且在 β12 已知的情况

下，可由式（28）反解出等效线性阻尼下对应的频率

λ。将得到的参数 C eq 和 λ 代入式（23），即可解出对

应频率 λ 和相对振幅 β12 下的主系统归一化振幅 β1。

由图 4 可知，当归一化相对稳态振幅 β12 大于阻尼产

生位置归一化振幅 β0 时，系统的稳态振动才会有阻

尼参与。所以从 β0 开始，取系列归一化相对稳态振

幅 β12，形成 β̄12。利用式（21）和（23）获得对应变阻尼

相角
-
φ 和等效线性阻尼

-
C eq：

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

β̄12 ={ }β0  β12，2  β12，3  …  β12，i  …  β12，n

-
φ ={ }φ 1  φ 2  φ 3  …  φi  …  φn

-
C eq ={ }C eq1  C eq2  C eq3  …  C eqi  …  C eqn

（29）

式中  β̄12 内部元素为所取的不同归一化相对稳态

振幅 β12 的值，
-
φ 和

-
C eq 各参数内部元素如下：

φi = arccos ( β0

β12，i ) （30）

C eqi =
C [ ]2φi - sin ( 2φi )

π （31）

由等效阻尼
-
C eq 可得到等效阻尼比

-
ζ

eq
为：

-
ζ

eq
=

-
C eq

2 m 2 k2

（32）

式中  -
ζ

eq
结构形式与

-
C eq 相同，为便于后文说明，定

义
-
ζ

eq
内部元素为 ζeqi。

通过式（28）求解等效线性系统下相对稳态振幅

β̄12 和等效阻尼比
-
ζ

eq
对应的激振频率比

-
λ为：

-
λ ={λ1 λ2 ⋯ λi ⋯ λn } （33）

经计算，频率
-
λ中每个元素 λi 包含四个解：

λi ={λi1 λi2 λi3 λi4 } （34）

引入参数：

D 1 = -2 - 2ν2 - 2μν2 + 4μ2 ζ 2
eqi + 8μ3 ζ 2

eqi + 4μ4 ζ 2
eqi，

D 2 = 1 + 4ν2 + 2μν2 + ν4 + 2μν4 + μ2 ν4 - 8μ2 ζ 2
eqi -

8μ3 ζ 2
eqi，

D 3 = -2ν2 - 2ν4 - 2μν4 + 4μ2 ζ 2
eqi，D 4 = ν4，

D 5 = -3β 4
12 D 1 D 3 + 12β 4

12 D 4 + ( β 2
12 D 2 - 1) 2

，

D 6=27β 6
12 D 2

3+27β 6
12 D 2

1 D 4-9β 4
12 D 1 D 3 ( β 2

12 D 2-1)-
72β 4

12 D 4 ( β 2
12 D 2-1)+2 ( β 2

12 D 2-1) 3
，

D 7 = β 2
12 D 2 - 1

3β 2
12

，

D 8 = 21/3 D 5 / ( 3β 2
12 D 6 + -4D 3

5 + D 2
6 )1/3 +

1
321/3 β 2

12
( D 6 + -4D 3

5 + D 2
6 )1/3。

解得式（34）中 λi 各元素分别为：

λi1= - D 1

4 - 1
2 D 2

1 /4-2D 7+D 8 - 1
2 D 2

1 /2-4D 7-D 8-( )-D 3
1-8D 3+12D 7 / ( )4 D 2

1 /4-2D 7+D 8 （35）

λi2= - D 1

4 - 1
2 D 2

1 /4-2D 7+D 8 + 1
2 D 2

1 /2-4D 7-D 8-( )-D 3
1-8D 3+12D 7 / ( )4 D 2

1 /4-2D 7+D 8 （36）

λi3= - D 1

4 + 1
2 D 2

1 /4-2D 7+D 8 - 1
2 D 2

1 /2-4D 7-D 8+( )-D 3
1-8D 3+12D 7 / ( )4 D 2

1 /4-2D 7+D 8 （37）

λi4= - D 1

4 + 1
2 D 2

1 /4-2D 7+D 8 + 1
2 D 2

1 /2-4D 7-D 8+( )-D 3
1-8D 3+12D 7 / ( )4 D 2

1 /4-2D 7+D 8 （38）

将结果代入式（26）中，可得到与
-
λ 和

-
C eq 对应的

主系统振幅 β̄1 为：

β̄1 ={ β11  β12  β13  …  β1i  …  β1n} （39）

β̄1 与
-
λ 形式相同，每个元素 β1i 包含四个解：

β1i ={β1i1 β1i2 β1i3 β1i4 } （40）

式中  β1i 中各元素解分别为：
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β1i1 = ( )λ2
i1 - ν2 2 + ( )2ζeqi νλi1

2

[ ]λ2
i1 ν2 μ - ( )λ2

i1 - 1 ( )λ2
i1 - ν2

2
+ ( )2ζeqi μλi1

2( )λ2
i1 - 1 + λ2

i1 μ
2

（41）

β1i2 = ( )λi2
2 - ν2 2 + ( )2ζeqi νλi2

2

[ ]λ2
i2 ν2 μ - ( )λ2

i2 - 1 ( )λ2
i2 - ν2

2
+ ( )2ζeqi μλi2

2( )λ2
i2 - 1 + λ2

i2 μ
2

（42）

β1i3 = ( )λ2
i3 - ν2 2 + ( )2ζeqi νλi3

2

[ ]λ2
i3 ν2 μ - ( )λi3

2 - 1 ( )λ2
i3 - ν2

2
+ ( )2ζeqi μλi3

2( )λ2
i3 - 1 + λ2

i3 μ
2

（43）

β1i4 = ( )λ2
i4 - ν2 2 + ( )2ζeqi νλi4

2

[ ]λ2
i4 ν2 μ - ( )λ2

i4 - 1 ( )λ2
i4 - ν2

2
+ ( )2ζeqi μλi4

2( )λi4
2 - 1 + λ2

i4 μ
2

（44）

3　数值解验证及主系统幅频特性

3. 1　数值解仿真验证

取 参 数 F = 1300 kg，m 1 = 400 kg，m 2 = 40 kg，
k1 = 13000 N/m，k2 = 1150 N/m， C 0 = 70 N/( m/s )。
由式（14）确定阻尼产生位置归一化振幅 β0，并利用

第 2，3 节所述方法可以得到主系统归一化振幅 β1。

计算无阻尼参与的频率范围内解析解和有阻尼频率

范围内的近似解析解，并将有阻尼频率范围内的数

值解与解析解对比，得到结果如图 6 所示。图 6 表

明，除振幅较大的峰值处略有不同外，解析解和数值

解基本重合，说明本文对分段阻尼的处理方法是有

效可行的。

3. 2　主系统幅频特性

如图 7所示，固定刚度 k2 为 1120 N/m，并在一定

范围内调节线性阻尼 C 0 可改变两振幅的自身高度。

如图 8 所示，固定阻尼 C 0 并调节刚度 k2 可以有效调

节两峰值的相对高度，这种情况与线性系统相似。

同时改变吸振器的刚度 k2 和阻尼 C 0，不会对在反共

振点频率处主系统振幅为 0这一特性产生影响。

图 9 为其他参数不变，只改变激励力幅值 F 后

的主系统幅频响应曲线。分别设置激励力为 1000，
1300 和 2000 N。其中变阻尼点 X 0 为激励力 F 为

1300 N 时无阻尼反共振点相对振幅，即

X 0 = Bβ0 = F
k1

β0 = 1300
k2

（45）

当激励力小于 1300 N 时，主系统在反共振频率

图 6 主系统幅频响应曲线近似解析解与数值解对比

Fig. 6 Comparison between approximate analytical solution 
and numerical solution of amplitude frequency 
response curve of main system

图 7 阻尼变化时的主系统幅频响应曲线

Fig. 7 Amplitude frequency response curve of main system 
when damping changes

图 8 刚度变化时的主系统幅频响应曲线（C 0 = 100 N/( m/s )）
Fig. 8 Amplitude frequency response curve of main system 

when stiffness changes（C 0 = 100 N/( m/s )）
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处振幅保持为 0，且整体振幅较低。当激励力大于

1300 N 时，主系统在反共振频率处振幅大于 0，但是

依旧处在较低的响应水平，且整体振幅较高。

图 10 为其他参数不变，改变变阻尼点 β0 后的主

系统幅频响应曲线。当 β0 大于 k1 /k2 时，主系统在反

共振频率处振幅可以保持为 0，但峰值振幅较高。

当 β0 小于 k1 /k2 时，系统在反共振频率处振幅大于 0，
但峰值振幅较低。

通过设置不同的激励力幅值 F 和不同的变阻尼

点 β0 后对比主系统的响应，可分析出反共振频率处

主系统的响应特点。在激励为正弦激励时，该模型

实现主系统振幅为 0 的本质是反共振频率处阻尼不

参与稳态响应的过程，从而保留无阻尼反共振频率

的效果。从式（14）和（45）可以看出，变阻尼点 β0 位

置的设定与主系统静位移 B 有关，即在系统确定的

情况下与激励力幅值 F 有关。要达到反共振频率处

主系统振幅为 0，需要使系统在反共振频率处稳态

相对振幅 X 12 小于变阻尼点 β0，此时系统无阻尼产

生，这样就保留了无阻尼反共振频率的效果。

为了更直观地展现此模型的特点，将该模型与

传统线性 Voigt 型动力吸振器以及无阻尼动力吸振

器进行对比，过程中保持基本参数 m 1，m 2 和 k1 相同。

在线性 Voigt 型动力吸振器模型中，吸振系统刚度

和阻尼经过 H‑infinity 优化得到［29］。根据如下公式

得到线性最优同调 α′opt 以及最优阻尼比 ζ ′opt：

α 'opt = k '2opt /m 2

k1 /m 1
  = 1

1 + μ
（46）

ζ 'opt = C ′opt

2 m 2 k2

= 3μ

8 ( )1 + μ
  （47）

根据式（46），（47）得到线性最优刚度 k ′2opt 为

1074.4 N/m，线性最优阻尼 C ′opt 为 76.6 N/（m/s）。

在含分段阻尼的 Voigt 型动力吸振器模型中，

设置变阻尼装置的有阻尼段 C 0 为 100 N/（m/s），通

过第 2 节推导过程获得此非线性模型主系统响应，

并调节刚度 k2，使主系统两共振峰等高。最终得到

吸振器刚度 k2 为 1120 N/m。计算各频率振幅，得到

如图 11 所示的结果。

图 11 表明，与传统线性 Voigt 型动力吸振器相

比，含分段阻尼的 Voigt 型动力吸振器能够在反共

振频率范围内使系统振幅得到有效优化。与线性无

阻尼动力吸振器相比，含分段阻尼的 Voigt 型动力

吸振器能够在两共振频率处有效降低共振峰值。

3. 3　扫频下的振动响应对比

为了表现此模型在扫频下的响应情况，构建了

时长为 30 s，频率由 1 Hz 到 2 Hz，力幅值为 2500 N
的扫频激励。将 Voigt 型线性动力吸振器和本文所

述的非线性动力吸振器进行对比，其中各吸振器参

数与前述一致，两模型响应对比结果如图 12 所示。

计算结果显示，应用线性动力吸振器的响应标

图 10 变阻尼点 β0 位置变化对应的主系统幅频响应曲线

Fig. 10 Amplitude frequency response curve of main system 
corresponding to the position change of variable 
damping point β0

图 9 激励力幅值变化对应的主系统幅频响应曲线

Fig. 9 Amplitude frequency response curve of main system 
corresponding to amplitude change of excitation force

图 11 不同模型下的主系统幅频响应曲线

Fig. 11 Amplitude frequency response curve of main system 
under different models
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准差为 1.4024×10-1，非线性动力吸振器的响应标

准差为 2.6356×10-1。可见，非线性动力吸振器扫

频激励下整体响应没有明显改善。

4　结  论

基于移动凸轮和线性阻尼器设计了分段阻尼装

置，并将该装置应用于动力吸振器，分析了含分段阻

尼特性动力吸振器的吸振特性，得到结论如下：

（1）当激励幅值不大时，本文提出的动力吸振器

在反共振点处的振幅为 0，振动控制效果等同于无

阻尼动力吸振器，但共振点附近主系统的振幅得到

有效抑制，特性明显优于无阻尼动力吸振器。

（2）当激励幅值较大时，主系统反共点处的幅值

不为 0，但振幅远小于有阻尼动力吸振器的振幅。

（3）传统无阻尼动力吸振器能够在反共振频率

处使主系统振幅为 0，但抑振频带狭窄，尤其在共振

点处，主系统的振幅为无限大；传统线性 Voigt 型动

力吸振器能够很好地抑制共振振幅，却在反共振频

率处大大增加了主系统振幅。本文提出的分段阻尼

装置仍然适用于反共振点处较窄的吸振频带，其吸

振效果明显优于传统线性阻尼器，且当激振频率偏

离吸振频带，尤其是共振点处时，仍能有效抑制主系

统的振动。
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Vibration absorption characteristics of dynamic vibration absorber with 
piecewise damping characteristics

LU Xue-li， XING Hai-jun， RUAN Zi-yue
（School of Mechanical Engineering， Shijiazhuang Tiedao University， Shijiazhuang 050043， China）

Abstract: A segmented damping device is designed using a cam mechanism in this study. Based on the traditional Voigt dynamic vi‑
bration absorber， this device is installed between the main system and subsystem of the dynamic vibration absorber， and the dynam ‑
ic equation of the vibration absorber is established. Using the principle of equivalent damping energy dissipation within one vibration 
period， the equivalent damping coefficient of the segmented damping device at the same vibration frequency is obtained. The theo‑
retical solution of a dynamic vibration absorber with piecewise damping characteristic is derived and verified by numerical solution. 
The vibration absorption characteristics of undamped， traditional linear damping， and dynamic absorber with piecewise damping 
are compared and analyzed. The results show that the amplitude frequency characteristics of the dynamic vibration absorber with 
piecewise damping characteristics integrate the characteristics of undamped and traditional linear damping dynamic vibration absorb‑
ers. This ensures that the amplitude of the main system at the anti-resonance point is very low， and the suppression effect of the res‑
onance amplitude of the main system is close to that of the traditional linear damping dynamic vibration absorber.

Key words: dynamic vibration absorber；piecewise damping；resonance；anti-resonance；energy equivalence principle
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