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多重动力吸振器控制单跨转子振动实验研究∗
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摘要:针对大型旋转机械中存在的转子振动问题ꎬ对转子的过临界振动和常见故障进行了减振研究ꎬ特别是利用动力吸振器对转子

系统减振原理和减振效果进行了研究ꎮ 设计了多重半主动动力吸振器ꎬ并搭建了单跨实验台ꎬ利用仿真软件验证了实验台参数的

合理性ꎻ设计了具有四重固有频率的四重动力吸振器ꎬ进行了转子系统临界振动控制实验和通过开关控制抑制转子的一阶临界振

动实验ꎻ进行了多重动力吸振器和双重动力吸振器的对比实验ꎮ 研究结果表明:开关控制的动力吸振器能将转子全程的振动控制

在一个较小的范围内ꎬ解决了新的共振峰问题ꎬ并能有效拓宽有限减振频带ꎻ四重动力吸振器的减振效果比双重动力吸振器高出

４％以上ꎬ同时在其整个工作频带中都可以对转子振动进行有效控制ꎮ
关键词:多重动力吸振器ꎻ转子系统ꎻ半主动控制
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０　 引　 言

在航空航天领域ꎬ核心旋转机械的工作转速均在

一阶临界转速之上ꎬ当通过临界共振区域时ꎬ会产生较

大的振动ꎬ对各机组的正常工作产生危害ꎮ 因此ꎬ寻找

控制转子系统临界共振的方法具有十分重要的意义ꎮ
目前常用的转子系统减振措施是对不平衡转子进

行动平衡或者外加减振元器件ꎮ 动力吸振器 １９０９ 年

由 ＦＲＡＨＭ Ｈ[１] 研究开发ꎬ因其结构简单而被广泛应

用在航天航空、桥梁建筑、机械加工等领域中ꎮ 动力吸

振器的质量比是其设计核心ꎬ质量比越小ꎬ减振效果降

低越快[２]ꎮ 另外ꎬ动力吸振器存在移频现象ꎮ ２０ 世纪

６０ 年代ꎬＡＢＥ 和 ＦＵＪＩＯＮ 等人[３] 分析了有限个动力动

力吸振器的减振原理ꎬ并推导出在间歇激励下等效阻

尼和有效减振带宽的计算式ꎻ冯浩然[４] 针对单轴单跨

转子轴系设计了相对应的单重和双重动力吸振器ꎻ高
强[５] 利用液体箱设计了变质量动力吸振器ꎬ以解决

“窄带”问题ꎻ赵悦等[６] 设计了双层质量块￣阻尼￣弹簧

系统模拟动力吸振器ꎮ
传统的动力吸振器因配重过大ꎬ使得其安装应用

比较困难ꎬ无法找到合适的弹性元件ꎬ并且无法很好解

决窄频带、移频振动等现象ꎮ
针对上述问题ꎬ本文将设计针对单跨转子系统的

四重动力吸振器ꎬ进行临界振动控制实验ꎬ并且通过开

关控制实现宽频带减振ꎬ以得到四重动力吸振器的减

振规律ꎮ

１　 多重动力吸振器设计的最优条件

多重动力吸振器主系统的力学模型由质量 Ｍꎬ刚
度 Ｋ 两个部分构成ꎬ在其上设置 ｎ 个动力吸振器ꎬ多重

动力吸振器力学模型如图 １ 所示ꎮ

图 １　 多重动力吸振器力学模型

ｍｉ— 质量单元ꎻｋｉ— 支撑刚度ꎻｃｉ(ｉ ＝ １ꎬ２ꎬꎬｎ)— 阻尼系数

假设使用单个动力吸振器的质量为 ｍꎬ应用多重

吸振器时ꎬ就需要保证多重吸振器的质量之和与单个

动力吸振器质量 ｍ 相同ꎬ即:

ｍ ＝ ∑
ｎ

ｉ ＝ ｑ
ｍｉ (１)

根据以上条件ꎬ得到此系统的运动方程为:

ＭＸ̈ ＝ － Ｋｘ ＋ ∑
ｎ

ｉ ＝ １
ｆｉ ＋ ｆｉｎ (２)

ｍｉ ｘ̈ｉ ＝ － Ｋ ｉ(ｘｉ － ｘ) － ｃｉ( ｘ̇ｉ － ｘ̇) (３)
ｆｉ ＝ ｋｉ(ｘｉ － ｘ) ＋ ｃｉ( ｘ̇ｉ － ｘｉ) (４)

定义:
ｆｉｎ ＝ Ｆｅｊωｔꎬ
ｘ ＝ Ｘｅｊωｔꎬ
ｘｉ ＝ Ｘ ｉｅｊωｔꎮ

代入式中求解ꎬ可以计算出来主系统的振幅为:

Ｘ ＝ １

( － Ｍω２ ＋ ｋ) － ∑
ｎ

ｉ ＝ １

ｍｉω２( ｊωｃｉ ＋ ｋｉ)
－ ｍｉω２ ＋ ｊωｃｉ ＋ ｋｉ

Ｆ (５)

式中:Ｆ— 外激振力ꎻＸｓｔ— 主系统的静形变ꎻ加振频率

比ꎬλ ＝ ω / Ｋ / Ｍꎻｕｎｉ—第 ｉ个动力吸振器的固有频率

比ꎬμｎｉ ＝
ｍｉ

Ｍꎻξｉ— 第 ｉ 个动力吸振器的阻尼比ꎬξｉ ＝

ｃｉ / (２ ｋｉｍｉ )ꎻ ｜ Ｘ / Ｘｓｔ ｜ — 位移振幅比ꎮ
利用上述定义ꎬ就可以将位移振幅比表示出来ꎬ即:

Ｘ
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＝ １
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ｉ
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其中:
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针对四重动力吸振器ꎬ根据式(１) 可得:

μ４ ＝ μ
４ (９)

式中:μ４— 单重动力吸振器的质量比ꎮ
在质量比 μ４ 确定的情况下ꎬ通过软件拟合方式ꎬ

可以得到最优同调条件的近似关系式:
γ１ ＝ ０. ２１９ ３(μ４ ＋ ０. ０６９ ９) －０. ５４８ ７

γ２ ＝ ０. ２７２ １(μ４ ＋ ０. １３０ １) －０. ６２８ ９

γ３ ＝ ０. ７６９ ７(μ４ ＋ ０. ８６６ ７) －１. ９９９ ２

γ４ ＝ １. １３２ ７ｅ －０. ９３１ ４×μ４ － ０. ０９５ ３ｅ －７２. ４１７×μ４ (１０)
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２　 实验台的设计

２. １　 实验台和装置介绍

本文搭建了单跨转子实验台ꎬ采用 Ｊｅｆｆｃｏｔｔ 转子模

型ꎬ四重动力吸振器设计采用半主动控制ꎬ通过电磁铁

的通断电吸合与断离ꎬ改变动力吸振器的参振质量ꎬ使
配重只在转子通过一阶临界转速时参与振动ꎬ对转子

系统临界振动进行振动抑制研究ꎮ
该实验使用的其他配套实验设备还有:信号采集

卡 ＬＣ８００８、光电传感器、压电传感器和１２ Ｖ稳压电源ꎮ
实验数据采集软件使用的是基于 ＬａｂＶＩＥＷ 软件进行

二次编程开发出的多通道信号采集系统ꎮ
实验台结构如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 单跨转子实验台

２. ２　 轴系参数设计与模拟分析

设定转子系统的临界转速为１ ２００ ｒ / ｍｉｎꎬ据此来确

定实验台的结构参数ꎬ单跨转子轴系参数如表 １ 所示ꎮ
表 １　 单跨转子轴系参数

参数 / 单位 数值

转轴长度 / ｍｍ ６９０
支撑跨距 / ｍｍ ４４０
转轴直径 / ｍｍ １５

负载圆盘质量 / ｇ ６ ９００
圆盘外径 / ｍｍ ２００
圆盘厚度 / ｍｍ ３０

　 　 将设计参数输入 Ｄｙｒｏｂｅｓ 软件中进行建模ꎬ计算

转子轴系的一阶振型和对应临近转速ꎬ验证分析实验

台结构参数的选取是否合理ꎮ
模拟得到的单跨转子的一阶临界转速为 １ ３１８ ｒ / ｍｉｎꎬ

与设计临界转速 １ ２００ ｒ / ｍｉｎ 十分接近ꎬ与预期结果相

符ꎮ因此ꎬ可以确定实验台搭建时设计的尺寸结构是合

理的ꎮ

３　 多重动力吸振器的设计

在工程中一般控制动力吸振器质量比在 ２０％ 以

下[７]ꎬ本次单重动力吸振器设置为 μ ＝ ０. ２ꎮ根据式

(９) 可知:四重动力吸振器的质量比 μ４ 应为 ０. ０５ꎮ本
研究将其代入最优同调条件式(１０) 中ꎬ可得动力吸振

器工作频率与主振频率之比ꎬ如表 ２ 所示ꎮ
表 ２　 四重动力吸振器的固有频率比

吸振器 固有频率比

１ ０. ７０２
２ ０. ８０１
３ ０. ９１６
４ １. ０７９

　 　 根据表 １ 中实验台转子系统的相关参数ꎬ在主系

统的固有频率和主系统质量确定的情况下ꎬ可以计算

出各个动力吸振器的工作频率、刚度和参振质量ꎬ其计

算式如下:

ｆｉ ＝ １
２π

ｋｉ

ｍ (１１)

式中:ｋｉ— 各个动力吸振器的总刚度ꎻｍ— 动力吸振器

的质量单元参振质量ꎻｆｉ— 各个动力吸振器对应的工

作频率ꎮ
由于质量比已经确定ꎬ因此ｍ为已知确定值ꎬ利用

固有频率比与主系统临界频率可得:
ｆｉ ＝ ｆ × γｉ (１２)

将计算所得的 ４ 个动力吸振器对应的工作频率与

质量单元 ｍ 代入式中ꎬ即可计算得到各个动力吸振器

的总刚度ꎮ动力吸振器的质量单元由 ４ 根弹簧并联组

成ꎬ因此可以通过算式计算出单根弹簧刚度ꎬ进而对确

定弹簧型号进行选型[９]ꎬ即:

ｋｉ ＝ ２ ２ ｋ０ｉ (１３)
式中:ｋ０ｉ— 各动力吸振器弹簧单元的单根弹簧刚度ꎮ

动力吸振器的参数如表 ３ 所示ꎮ
表 ３　 四重动力吸振器参数

参数 吸振器 １ 吸振器 ２ 吸振器 ３ 吸振器 ４
支撑环质量 ｍ０ / ｇ １００ １００ １００ １００
电磁铁质量 ｍ１ / ｇ ２５０ ２５０ ２５０ ２５０

单根弹簧刚度 Ｎ / ｍｍ ０. ９６ １. １ １. ６ ２. ３
吸振器 ｍ０ 固有

频率 / Ｈｚ
２６. ２ ２８. １ ３４. ３ ４０. ４

吸振器 ｍ０ ＋ ｍ１

固有频率 / Ｈｚ
１４. ０ １５. ０ １８. ３２ ２１. ５８

４　 实验结果与分析

４. １　 控制转子原始振动实验

将轴系转速由 ０ 提升到 １ ８００ ｒ / ｍｉｎꎬ通过 Ｌａｂ￣
ＶＩＥＷ 软件记录转子系统原始振动ꎬ其结果如图 ３ 所示ꎮ
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图 ３　 单跨转子原始振动

ａ—振动加速度ꎬｍ / ｓ２ꎻｖ—转速ꎬｒ / ｍｉｎ

图 ３ 中ꎬ测点 １ 为靠近皮带和驱动端的支撑上装

置的传感器采集的数据ꎬ测点 ２ 为另一端远离驱动的

支撑上所安装的传感器所采的数据ꎮ 从图中可以看

出:转子在 １ ２３０ ｒ / ｍｉｎ 处达到了最大振动加速度ꎬ此
数据与设计的一阶临界转速 １ ２００ ｒ / ｍｉｎ 一致ꎬ证明实

验台设计比较准确ꎮ 测点 １ 采集到的转子振动最大加

速度为 ８５. ２ ｍ / ｓ２ꎬ测点 ２ 采集到最大的为 １１８. ８ ｍ / ｓ２ꎮ

４. ２　 动力吸振器无开关全程工作实验

为确定四重动力吸振器的工作范围ꎬ本研究进行

全程无开关控制实验ꎮ 将转速升至 １ ８００ ｒ / ｍｉｎꎬ采集

振动数据ꎬ升速曲线与原始振动升速曲线的对比如图

４ 所示ꎮ

图 ４　 单跨转子原始振动与四重吸振器无开关控制对比

从图 ４ 中可以看出:新共振区域的对应的转速区

域有两个ꎬ 分别是 ７５０ ｒ / ｍｉｎ ~ １ ０５０ ｒ / ｍｉｎ 以及

１ ３８０ ｒ / ｍｉｎ ~ １ ６５０ ｒ / ｍｉｎꎬ轴系的一阶临界频带是从

１ １４０ ｒ / ｍｉｎ ~ １ ３００ ｒ / ｍｉｎꎮ 由此可以得到一个所需的

动力吸振器工作频带为 １ １００ ｒ / ｍｉｎ ~ １ ３５０ ｒ / ｍｉｎꎮ

４. ３　 开关控制振动实验

本研究将动力吸振器两两分组安装在质量圆盘两

侧ꎬ距离圆盘 ９０ ｍｍ 处ꎬ两动力吸振器相距 ３０ ｍｍꎬ进行

动力吸振器开关控制实验ꎮ 将转子升速至 １ ８００ ｒ / ｍｉｎꎬ
在转速达到１ １００ ｒ / ｍｉｎ 时ꎬ打开开关ꎬ为电磁配重接通

电源ꎬ 动 力 吸 振 器 进 入 工 作 频 带ꎮ 当 转 速 通 过

１ ３５０ ｒ / ｍｉｎ时ꎬ断开电源开关ꎬ将电磁配重与支撑环断

离ꎬ这样动力吸振器就可只在工作目标频带内发挥作

用ꎬ以此实现多重动力吸振器对转子系统一阶临界振

动的振动抑制ꎮ
开关控制实验的振动数据结果与原始振动升速曲

线如图 ５ 所示ꎮ

图 ５　 单跨转子原始振动与四重动力吸振器开关控制对比

根据图 ５ 中数据可知:在动力吸振器作用下ꎬ转子

的最大振动加速度由 １１８. ８ ｍ / ｓ２ 减小到 ３３. １ ｍ / ｓ２ꎬ
减幅可以达到 ７２. ２％ ꎮ 而在双重动力吸振器的单跨

轴系减振实验中ꎬ同样在圆盘两侧 ９０ ｍｍ 处安装双重

动力吸振器时ꎬ转子临界振动下降到 ３８. １ ｍ / ｓ２ꎬ减幅

为 ６７. ９％ ꎬ四重动力吸振器的减振效率比双重动力吸

振器提高了 ４. ３％ ꎮ 在其他位置安装动力吸振器进行

对比ꎬ可以得出相同的结论ꎬ四重动力吸振器的减振效

率更高于双重动力吸振器ꎮ
取 ６０ ｍｍ 处和 ９０ ｍｍ 处数据进行对比ꎬ在安装位

置为据轴系中心 ６０ ｍｍ 时ꎬ在采用双重动力吸振器

时ꎬ转子的临界振动加速度减小到 ２５. １ ｍ / ｓ２ꎬ减振幅

度为 ７９％ ꎻ而在安装四重动力吸振器时ꎬ振动加速度

变为 ２１. １ ｍ / ｓ２ꎬ降幅为 ８３％ ꎬ减振效率提高了 ４％ ꎬ可
见四重吸振器的减振效率更高ꎮ

４. ４　 多重吸振器对减振频带的影响实验

单动力吸振器的最大缺陷就是减振频带比较窄ꎬ
而多重动力吸振器可以有效改善这个问题ꎮ 本研究对

实验数据进行进一步分析处理ꎬ以动力吸振器安装在

距离圆盘 ６０ ｍｍ 处的实验数据为依据ꎬ计算出单重、
双重和四重动力吸振器在工作频带内的减振降幅ꎬ可
以得到减振幅值关于转速的变化曲线ꎬ如图 ６ 所示ꎮ

从图 ６ 中可以看出:在动力吸振器发挥作用的整

个工作频带内ꎬ四重动力吸振器的减振效率均大于双

重动力吸振器大于单动力吸振器ꎮ 以振动降幅 ５０％
为有效减振效率来评判ꎬ 四重动力吸振器在从

１ １００ ｒ / ｍｉｎ ~ １ ３５０ ｒ / ｍｉｎ 的整个工作频带内的减振
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图 ６　 距离为 ６０ ｍｍ 时不同动力吸振器的减振效率

η—减振效率ꎻｖ—转速

效率均超过了 ５０％ ꎻ双重动力吸振器减振效率大于

５０％的只有 １ １８０ ｒ / ｍｉｎ ~ １ ２８５ ｒ / ｍｉｎ 的范围ꎬ即有效

减振频带为整体工作频带的 ４２％ ꎻ而单动力吸振器的

有效减振范围为 １ ２００ ｒ / ｍｉｎ ~ １ ２５５ ｒ / ｍｉｎꎬ有效减振

频带只占整体的 ２２％ ꎮ
通过分析数据可以看出:应用多重动力吸振器可

以有效拓宽有效减振频带ꎮ

５　 结束语

针对大型旋转机械中存在的转子振动问题ꎬ本文

设计了应用于转子的四重动力吸振器ꎬ并搭建了实验

台ꎬ研究了抑振规律ꎬ得到以下结论:
(１)动力吸振器在目标频带减振效果好ꎬ但是在

其他频带减振效果差ꎬ故提出动力吸振器的开关控制

策略ꎬ通过开关控制ꎬ控制转子的全程振动幅值ꎻ
(２)四重吸振器的减振性能与双重吸振器相比有

着显著的提高ꎬ在安装位置相同的条件下ꎬ四重吸振器

对转子临界振动加速度的减振幅度比双吸振器要高出

４％以上ꎻ

　 　 (３)应用多重动力吸振器可以有效拓宽其有效减

振频带ꎬ以减振效率 ５０％ 以上为基准ꎬ四重动力吸振

器在其整个工作频带中都可以对转子振动进行有效控

制ꎻ双重动力吸振器的有效频带只有整个工作频带的

４２％ ꎬ而单动力吸振器的有效减振频带则只占整个工

作频率的 ２２％ ꎮ
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