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时滞动力吸振器抑制扭转系统的振动
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摘要　本文研究了采用时滞动力吸振器抑制扭转振动系统的振动问题．采用稳定性切换方法分析了时滞动

力吸振器及其扭转振动系统的稳定性问题，分别得到了时滞动力吸振器和扭转振动系统的时滞稳定和不稳

定区域．结果表明，当时滞调节到动力吸振器的临界稳定值时，主振动系统的振动可以完全消除．当时滞在

小于时滞动力吸振器的临界稳定范围进行调节时，可以将主振动系统的振动部分消除；并且时滞越大时滞

动力吸振器的减振能力越强．当时滞调节超过扭转振动系统的临界稳定值时，系统处于不稳定状态，将导致

结构破坏．数值模拟也证实了解析结果的正确性．
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引 言

轴系在柴油机、螺旋桨等周期性的激振力矩的

作用下会产生扭转振动．轴系的扭转振动会使得轴
系零件磨损加剧、噪声剧增，甚至会导致断轴等事

故，直接影响内燃机的使用寿命、工作效率和周围

环境［１，２］．因此，抑制轴系的扭转振动也成为工程
技术人员迫切需要解决的问题．抑制扭转振动的方
法很多，由于设计简单和实用性强，采用动力吸振

器引起工程界和学术界的众多研究者的关注．Ｍｕ
ｎｅｈａｒｕ等［３］研究了采用动力吸振器来抑制一个强

迫扭转振动系统的振动问题，发现动力吸振器的质

量越小，刚度越大对主系统的减振效果越好．Ｋｉｍ
等［４］研究了非线性冲击阻尼对带有间隙的扭转振

动系统的频率响应特性的影响，研究发现冲击阻尼

降低了共振峰值，增强了动力系统的稳定性，减小

了准周期和混沌运动的区域．Ｅｌ－Ｂａｓｓｉｏｕｎｙ等［５］

研究了采用动力吸振器控制非线性强迫扭转振动

系统的振动和混沌运动的问题．Ａｌ－Ｂｅｄｏｏｒ等［６］研

究了采用可调动力吸振器来抑制扭转系统的振动

问题，研究表明可调动力吸振器可以很好的抑制扭

转振动系统设备启动阶段的瞬态振动．Ｌｅｅ等［７］研

究了采用次谐波吸振器来抑制旋转机械的扭转振

动问题，当吸振器的固有频率调节到外激振扭矩谐

波频率的一半时，能够起到很好的抑制扭转振动系

统振动的作用．Ｃｈａｏ等［８］研究了采用多个次谐波

吸振器来抑制旋转机械的扭转振动问题，考虑到外

激振扭矩谐波频率的变化和不确定性，文章采用了

多个次谐波吸振器来抑制系统的扭转振动，具有很

好的鲁棒性．
时滞减振是一种新兴的主动减振技术，美国学

者Ｏｌｇａｃ［９］最早提出时滞减振技术，在主振动系统
中引进一个带有时滞状态反馈的动力吸振器，通过

调节动力吸振器的反馈增益系数和时滞量来达到

减小主系统振动的目的．Ｏｌｇａｃ等经过大量的理论
和实验研究取得了时滞减振技术的理论依据和实

验结果．在扭转振动系统方面，Ｈｏｓｅｋ等［１０］研究了

采用离心摆式的时滞共振器来抑制扭转系统的振

动问题，研究结果表明，通过调节反馈增益系数和

时滞量可以很好的抑制主振动系统的扭转振动．作
者近年来的研究也证实了时滞减振技术在抑制系

统振动方面的优越性．本文采用时滞动力吸振器来
抑制扭转振动系统的振动，通过调节反馈增益系数

和时滞量达到抑制主系统扭转振动的目的．

１　力学模型

采用动力吸振器来抑制线性强迫扭转振动系

统的集中质量模型如图１所示．
图１所示振动系统的运动微分方程为：
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图１　时滞动力吸振器抑制扭转振动系统

Ｆｉｇ．１　Ａｍｏｄｅｌｄｅｓｃｒｉｂｉｎｇｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｕｐｐｒｅｓｓｉｏｎｏｆｔｏｒｓｉｏｎａｌ

ｖｉｂｒａｔｉｎｇｓｙｓｔｅｍｗｉｔｈｄｅｌａｙｅｄｖｉｂｒａｔｉｏｎａｂｓｏｒｂｅｒ

其中，Ｉ１和Ｉ２分别是主系统和吸振器的质量惯性
矩；θ１和θ２分别是主系统和吸振器系统的扭转角
位移．ｋ１和ｋ２是主系统和吸振器系统的线性弹簧
的刚度系数；ｃ１和 ｃ２是主系统和吸振器的线性阻
尼系数，ｇｃθ２τ是带有时滞的反馈控制项，其中 ｇｃ是
反馈增益系数，τ是时滞，且θ２τ＝θ２（ｔ－τ）．

在有一定物理意义的前提下选择时滞动力吸

振器及主系统的参数如下：Ｉ１＝０．０４（ｋｇｍ
２），Ｉ２＝

０．０４（ｋｇｍ２），ｋ１＝１．００（Ｎｍ／ｒａｄ），ｋ２＝３．００（Ｎｍ／
ｒａｄ），ｃ１＝０．２０（Ｎｍｓ／ｒａｄ），ｃ２＝０．２０（Ｎｍｓ／ｒａｄ）．以
检测到的外激励频率 Ω＝１５．７０（ｒａｄ／ｓ）为例进行
分析．

２　时滞动力吸振器的稳定性分析

由于时滞常常是导致实际系统控制性能恶化

和不稳定的重要原因，因此必须要研究时滞系统的

稳定性．首先，研究时滞动力吸振器的稳定性．图１
所示的减振系统中的时滞动力吸振器的运动方程

为：

Ｉ２θ
¨
２＋ｋ２θ２＋ｃ２θ

·

２＋ｇｃθ２（ｔ－τ）＝０ （３）
时滞动力吸振器的特征方程为：

Ｉ２Ｓ
２＋ｋ２＋ｃ２Ｓ＋ｇｃｅ

－τＳ＝０ （４）
特征方程（４）在纯虚根 Ｓ＝±ωｃｉ（其中 ωｃ为

时滞动力吸振器的固有频率）处的反馈增益系数和

时滞的表达式为：
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其中ω２＝
ｋ２
Ｉ槡２
为无时滞动力吸振器的固有频率．当

时滞动力吸振器的固有频率与外激励的频率相等

时（即，ωｃ＝Ω），时滞动力吸振器发生共振，从而将
外激励输入到振动系统的能量全部吸收，将最大程

度的发挥其吸振作用．利用时滞动力吸振器的这一
特性可以将主系统的振动全部吸收，达到主系统不

振的目的．下面采用稳定性切换的方法来讨论时滞
动力吸振器的稳定性，分两步来计算．

首先，找到时滞动力吸振器可能的振动频率和

可能的时滞的临界值．假设时滞动力吸振器可能的
振动频率为ωｊ≥０（ｊ＝１，２），将 Ｓ＝±ωｊｉ这对纯虚
根带入特征方程（４），得到
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求得方程（７）的解为
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其次，是检验特征根随着时滞变化的趋势．通

过计算符号函数

ｓｇｎｄ［Ｒｅ（Ｓ）］ｄτ Ｓ＝±ωｊ
[ ]

ｉ
　（ｊ＝１，２） （１０）

得到，记为ｓｇｎ［Ｓｊ］．如果 ｓｇｎ［Ｓｊ］＝＋１，说明

随着时滞τ的增大，当时滞τ经过临界时滞τｊ，ｋ时，
特征根Ｓ＝±ωｊｉ从稳定的左侧平面穿过虚轴进入
到不稳定的右侧平面，这样的变化使得不稳定根

（即特征根的实部是正数的根）的个数增加两个．
反之，如果 ｓｇｎ［Ｓｊ］＝－１，则不稳定根的个数减小
两个．

将系统物理参数带入到方程（５），计算得到时
滞动力吸振器发生共振时（即，ωｃ＝Ω＝１５．７０（ｒａｄ／
ｓ）），其反馈增益系数应调节为 ｇｃ＝７．７６（Ｎｍ／
ｒａｄ）；由方程（９）中计算得到吸振器可能的振动频
率只有一个 ω１＝１５．７０ｒａｄ／ｓ，记为 Ｓ１＝±１５．７０ｉ；
由公式（１０）计算得到符号函数ｓｇｎ［Ｓ１］＝＋１．当τ
＝０时，由特征方程（４）计算出时滞动力吸振器的
两个特征根均是稳定的．由方程（８）计算出时滞动
力吸振器的稳定性区域图表如表１所示：

７３
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表１　时滞动力吸振器稳定性区域图表

Ｔａｂｌｅ１　Ｓｔａｂｉｌｉｔｙｃｈａｒｔｏｆｄｅｌａｙｅｄｖｉｂｒａｔｉｏｎａｂｓｏｒｂｅｒ

τ／ｓ ｓｇｎ［Ｓｊ］ Ｎｕｍｂｅｒｏｆｕｎｓｔａｂｌｅｒｏｏｔｓ ωｃ／（ｒａｄ·ｓ－１）
００．０３ ＋１ ０ １５．７０
０．２３ ＋１ ２ １５．７０
０．４３ ＋１ ４ １５．７０
… … … …

由表１可判定，当时滞在 τ∈［０，０．０３）范围变
化时，时滞动力吸振器处于稳定状态，τ１，０＝０．０３ｓ是
一个临界值．随着时滞的不断增大，不稳定根的个数
不断增大，因此不可能再出现时滞的稳定区域．

３　时滞减振系统的稳定性分析

为了保证时滞动力吸振器稳定工作时整个减

振系统是稳定的，因此有必要研究整个系统的稳定

性问题．
对应减振系统的运动方程（１）和（２）的特征方

程为：

Ｉ１Ｓ
２＋ｋ１＋ｋ２＋（ｃ１＋ｃ２）Ｓ　－ｋ２－ｃ２Ｓ－ｇｃｅ

－τＳ

－ｋ２－ｃ２Ｓ　　　　　　　Ｉ２Ｓ
２＋ｋ２＋ｃ２Ｓ＋ｇｃｅ

－τ[ ]Ｓ ＝０
（１１）

下面采用稳定性切换方法来研究整个减振系

统的稳定性，其过程与研究时滞动力吸振器的稳定

性相似．
为了找到减振系统可能的振动频率和可能的时

滞的临界值，假设 ωｊ≥０（ｊ＝１，２，３，４）是特征方程
（１１）的纯虚根，将Ｓ＝±ωｊｉ带入方程（１１）可得到

Ａ２＋Ｂ２＝（Ｃ２＋Ｄ２）ｇ２ｃ （１２）

τｊ，ｋ＝
１
ωｊ
［ｔａｎ－１（ＡＤ－ＢＣＡＣ＋ＢＤ）＋ｋπ］

　　　　ｋ＝０，１，２，… （１３）
其中，

Ａ＝Ｉ１Ｉ２ω
４
ｊ－（Ｉ１ｋ２＋ｃ１ｃ２＋ｋ１Ｉ２＋ｋ２Ｉ２）ω

２
ｊ＋

ｋ１ｋ２，Ｂ＝－（Ｉ１ｃ２＋ｃ１Ｉ２＋ｃ２Ｉ２）ω
３
ｊ＋（ｃ１ｋ２＋ｋ１ｃ２）ωｊ，

Ｃ＝Ｉ１ω
２
ｊ－ｋ１，Ｄ＝－ｃ１ωｊ．

将系统物理参数带入到方程（１２），计算得到
整个减振系统可能的振动频率只有一个 ω１＝１１．
３７ｒａｄ／ｓ，记为Ｓ１＝±１１．３７ｉ；由公式（１０）计算得到
符号函数 ｓｇｎ［Ｓ１］＝＋１．当 τ＝０时，由特征方程
（１１）计算出整个减振系统的所有的特征根均是稳
定的．进而由方程（１３）计算出整个减振系统的稳
定性区域图表如表２所示：

表２　整个减振系统的稳定性区域图表
Ｔａｂｌｅ２　Ｓｔａｂｉｌｉｔｙｃｈａｒｔｏｆｃｏｍｂｉｎｅｄｓｙｓｔｅｍ

τ／ｓ ｓｇｎ［Ｓｊ］ Ｎｕｍｂｅｒｏｆｕｎｓｔａｂｌｅｒｏｏｔｓ ωｃ／（ｒａｄ·ｓ－１）
０．１０ ＋１ ０ １１．３７
０．３８ ＋１ ２ １１．３７
０．６６ ＋１ ４ １１．３７
… … … …

由表２可判定，当时滞在 τ∈［０，０．１０）范围变
化时，时滞动力吸振器处于稳定状态，τ１，０＝０．１０ｓ是
一个临界值．随着时滞的不断增大，不稳定根的个数
不断增大，因此不可能再出现时滞的稳定区域．

由于τ１，０＜τ１，０，即整个时滞减振系统的稳定性
区域比时滞动力吸振器的稳定性区域范围大．因
此，当时滞动力吸振器调节到其临界稳定值时（ｇｃ
＝７．７６（Ｎｍ／ｒａｄ），τ＝０．０３（ｓ）），可以将主系统的
振动全部消除，并且能够保证整个减振系统是在稳

定的状态下工作．

４　数值模拟

为了从数值上验证以上解析结果的正确性，图

２－图７给出了系统在不同反馈增益系数和时滞的
条件下的时间历程响应曲线，其中（ａ）表示主系
统，（ｂ）表示减振器．图中外激励为 Ｆ（ｔ）＝０．１０ｃｏｓ
（１５．７０ｔ）（Ｎｍ），初始条件为：θ１（０）＝θ２（０）＝０．００（ｒａｄ），

θ·１（０）＝θ
·

２（０）＝０．０１（ｒａｄ／ｓ），当ｔ∈［－τ，０）时θ１（ｔ）＝

θ２（ｔ）＝０．００（ｒａｄ），θ
·

１（ｔ）＝θ
·

２（ｔ）＝０．００（ｒａｄ／ｓ）．
图２是没有反馈时的减振系统的时间历程响

应曲线，对应吸振器的物理参数是不可调节的，相

当于被动吸振器．此时主系统扭转振动的振幅为
０．００９ｒａｄ，吸振器扭转振动的振幅为０．００５ｒａｄ．图３
对应的是减振系统存在反馈控制，但是反馈控制不

存在时间滞后．从图３可以看出，通过引进反馈控
制主系统扭转振动的振幅由 ０．００９ｒａｄ减小到 ０．
００４ｒａｄ，吸振器扭转振动的振幅则增大到 ０．
００６ｒａｄ，表明通过引进反馈控制提高了系统的减振
性能，从而也证明了主动控制比被动控制具有更好

的控制效果．
图４－图７是存在时滞反馈控制时减振系统

的时间历程响应曲线．对比图３－图５，当时滞由 τ
＝０．００ｓ增大到τ＝０．０１ｓ时，主系统扭转振动的振
幅由０．００４ｒａｄ减小到０．００２ｒａｄ，吸振器扭转振动
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图２　减振系统的时间历程数值模拟图（ｇｃ＝０．００Ｎｍ，τ＝０．００ｓ）

Ｆｉｇ．２　Ｔｉｍｅｈｉｓｔｏｒｙｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｎｇｓｙｓｔｅｍｗｈｅｒｅ

ｇｃ＝０．００Ｎｍ，τ＝０．００ｓ

图３　减振系统的时间历程数值模拟图（ｇｃ＝７．７６Ｎｍ，τ＝０．００ｓ）

Ｆｉｇ．３　Ｔｉｍｅｈｉｓｔｏｒｙｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｎｇｓｙｓｔｅｍｗｈｅｒｅ

ｇｃ＝７．７６Ｎｍ，τ＝０．００ｓ

的振幅则由０．００６ｒａｄ增大到０．００８ｒａｄ．继续增大
时滞量，当τ＝０．０３ｓ时，主系统扭转振动的振幅减
小为 ０，吸振器扭转振动的振幅则增大为 ０．
０１０ｒａｄ．τ＝０．０３ｓ是时滞动力吸振器的临界稳定
值，此时时滞动力吸振器发生共振，外激励输入到

主系统的能量全部被时滞动力吸振器吸收，主系统

则不振动．

图４　减振系统的时间历程数值模拟图（ｇｃ＝７．７６Ｎｍ，τ＝０．０１ｓ）

Ｆｉｇ．４　Ｔｉｍｅｈｉｓｔｏｒｙｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｎｇｓｙｓｔｅｍｗｈｅｒｅ

ｇｃ＝７．７６Ｎｍ，τ＝０．０１ｓ

图５　减振系统的时间历程数值模拟图（ｇｃ＝７．７６Ｎｍ，τ＝０．０３ｓ）

Ｆｉｇ．５　Ｔｉｍｅｈｉｓｔｏｒｙｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｎｇｓｙｓｔｅｍｗｈｅｒｅ

ｇｃ＝７．７６Ｎｍ，τ＝０．０３ｓ

当时滞量达到时滞动力吸振器的临界稳定值
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图６　减振系统的时间历程数值模拟图（ｇｃ＝７．７６Ｎｍ，τ＝０．０５ｓ）

Ｆｉｇ．６　Ｔｉｍｅｈｉｓｔｏｒｙｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｎｇｓｙｓｔｅｍｗｈｅｒｅ

ｇｃ＝７．７６Ｎｍ，τ＝０．０５ｓ

图７　减振系统的时间历程数值模拟图（ｇｃ＝７．７６Ｎｍ，τ＝０．１５ｓ）

Ｆｉｇ．７　Ｔｉｍｅｈｉｓｔｏｒｙｒｅｓｐｏｎｓｅｃｕｒｖｅｏｆｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｎｇｓｙｓｔｅｍｗｈｅｒｅ

ｇｃ＝７．７６Ｎｍ，τ＝０．１５ｓ

再继续增大，以图６中时滞τ＝０．０５ｓ为例，主系统
扭转振动的振幅又开始继续增大，并且随着时滞量

的不断增大，时滞动力吸振器逐渐丧失了减振的能

力，导致主系统扭转振动的振幅不断增大．当时滞
量超过了整个减振系统的临界稳定值（τ＝０．１０ｓ）
时，以图７中时滞τ＝０．１５ｓ为例，此时整个减振系
统失去了稳定性，可能导致结构破坏．

以上的分析表明，时滞量应该在时滞动力吸振

器和整个减振系统都稳定的前提下进行选择．当时
滞量在小于时滞动力吸振器的临界稳定值范围选

择时，时滞动力吸振器起到了减振作用，减小了主

系统扭转振动的振幅．时滞量选择的最佳值是时滞
动力吸振器的临界稳定值，此时时滞动力吸振器发

生共振，能够完全消除主系统的振动．值得注意的
是，时滞量的选择一定不能超过整个减振系统的临

界稳定值，一旦时滞超过了整个减振系统的临界稳

定值，则会导致整个减振系统的破坏，造成严重的

后果．

５　结论

文章主要研究了采用时滞动力吸振器来控制

扭转振动系统的振动问题．采用稳定性切换的方法
讨论了稳定性问题，得到的主要结论如下：

（１）时滞动力吸振器的稳定范围比整个减振
系统的稳定范围要大，时滞量要在整个减振系统的

稳定范围进行调节，才能保证减振系统的稳定性．
（２）当时滞量在小于时滞动力吸振器临界稳

定值的范围进行调节时，时滞动力吸振器起到减振

的作用，能够部分消除主系统的振动．
（３）当时滞量调节到时滞动力吸振器的临界

稳定值时，时滞动力吸振器发生共振，将外激励输

入到系统的能量全部吸收，能够完全消除主系统的

振动．
（４）当时滞量超过了整个减振系统的临界稳

定值时，减振系统失去稳定性，将导致整个结构的

破坏．
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