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摘要  为了提升传统纯立方吸振器的吸振效果并避免由高分支响应造成的失效，在纯立方吸振器的质量块两侧安

装由碰撞板和弹簧组成的小型装置，构造出一种新型的碰弹强化吸振器。首先，设计并加工了由单自由度线性主振

子和该吸振器构成的试验平台；其次，对比研究了在简谐激励下连接碰弹强化吸振器与连接纯立方吸振器的主振子

加速度响应的差异；最后，试验分析了吸振器的弹簧刚度和碰弹间隙两个参数对主振子加速度响应的影响。结果表

明：碰弹强化吸振器具有优越的减振性能，可以改变整个系统的稳定性，并且能够抑制分岔的发生，消除系统在较大

激励下的高分支响应；通过合理控制两个参数，碰弹强化吸振器可以得到更好的振动抑制效果。
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引  言

非 线 性 能 量 阱（nonlinear energy sink， 简 称

NES）是近年来被广泛关注的一类吸振装置［1‑3］。纯

立方吸振器（或称纯立方 NES）是非线性能量阱类

装置的最初结构形式，通常由较轻的质量元件、线性

阻尼元件和纯立方刚度元件等部分构成。纯立方吸

振器以其宽频吸振、质量轻等优势受到了振动控制

领域学者的重视。Zhang 等［4］研究了带有纯立方吸

振器的轴向运动梁的强迫振动响应，发现该吸振器

具有很好的振动抑制效果。Dai 等［5］利用纯立方吸

振器对涡激振动进行了抑制。刘中坡等［6］对具有几

何非线性的吸振器的宽频吸振特性进行了研究，发

现其可以在较宽的频带范围内具有较好的振动抑制

效果。Tian 等［7］利用纯立方吸振器对高超声速机翼

的气动失稳进行了抑制。Aghayari 等［8］利用纯立方

吸振器降低了涡轮机叶片振动。Yang［9］等对连接纯

立方吸振器的输流管道的动力学进行了研究，肯定

了吸振器的效果。

通过对传统的纯立方吸振器进行结构改进，可

以进一步提升其吸振性能。Geng 等［10‑12］提出了限幅

式 NES，该装置在纯立方吸振器的基础上加装了限

幅弹簧，又通过使用分段阻尼进一步提升了吸振器

的性能。Zang 等［13］提出了一种杠杆式 NES，发现其

优于具有相同参数的常规纯立方吸振器。Zhang
等［14］在纯立方吸振器中加入惯容器，由于惯容器能

够以较小的质量产生很大的  惯性，因此能够进一步

降低纯非线性吸振器的质量。Wei等［15］为纯非线性

吸振器加装碰撞边界，可以提高吸振器在大幅激励

下的性能。姚红良等［16］研发了一种可调的双稳态非

线性能量阱，该装置具有很好的振动抑制效果。李

继伟等［17］将冲击减振器与纯立方吸振器进行联合使

用，取得了很好的吸振效果。

消除连接纯立方吸振器的系统所产生的高分支

响应是诸多改进之中的一种思路。钟锐等［18］通过对

比研究了单自由度纯立方吸振器和两自由度串联纯

立方吸振器的振动抑制效果，分析了串联装置对系

统高分支响应的抑制。陈建恩等［19］提出非光滑纯非

线性吸振器，发现通过合理控制间隙，吸振器可以有

效抑制系统高分支响应的产生。Starosvetsky 等［20］

建立了由线性主振子和具有非线性阻尼特性的

NES 组成的系统，发现分段二次阻尼元件可以抑制

系统的高分支响应。

碰撞是一种有效的能耗方式，碰振非线性能量
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阱就是利用碰撞进行减振的一种装置［21‑22］。非弹性

碰撞发生时，不仅会产生能量消耗，还能够将低频能

量转移至高频，相对而言高频振动更利于能量的消

耗。Geng 等［23］提出了一种特殊的碰撞减振器，利用

小球碰撞连接于弹簧的挡板，实现了多模态减振。

笔者基于传统的纯立方吸振器，在质量块的两

侧安装碰弹装置，构成一种新型的碰弹强化吸振器，

通过增加碰撞挡块和约束弹簧，以达到更高的吸振

效果，并避免由高分支响应造成的吸振器失效。设

计并加工了由单自由度线性主振子和该吸振器构成

的试验装置，研究了吸振器的吸振性能，分析了对置

弹簧的刚度系数和碰弹间隙两个参数对主振子加速

度的影响，为解决工程振动问题提供一种新的方案。

1 试验装置

试验装置示意图如图 1 所示。该装置由单自由

度线性主振子与碰弹强化吸振器组成，主要包括底

座、主质量M、主振子线性弹簧（3 个）、TBR16 导轨

（2 个）、质量块 m2、拉伸弹簧（2 个）、碰撞板（2 个）以

及对置弹簧（2 个）。图 1 中序号所对应的试验装置

部件名称如表 1 所示。本试验中纯立方吸振器与主

振子质量比约为 6%，所有附加装置（纯立方吸振器

和碰弹装置）与主振子质量比约为 9%，激振器的作

用是为试验装置提供持续的激励。单自由度线性主

振子由 TBR16 导轨、滑动挡板、主振子线性弹簧、主

质量及固定挡板组成。其中，滑动挡板和主质量都

可以在 TBR16 导轨上做水平直线运动，固定挡板和

TBR16 导轨都固定在底座上，TBR16 导轨和主振

子线性弹簧分别为主振子提供阻尼和线性刚度。碰

弹强化吸振器由纯立方吸振器和碰弹装置组成，碰

撞板和对置弹簧构成碰弹装置，质量块、TRN7C 导

轨和拉伸弹簧构成纯立方吸振器。其中，质量块和

碰撞板都可以在 TRN7C 导轨上做水平直线运动，

TRN7C 导轨和拉伸弹簧分别为吸振器提供阻尼和

立方刚度。加速度传感器和反馈传感器分别获取主

振子振动响应加速度信号和振动台反馈信号，并利

用 ECON 信号采集仪对主振子的振动响应加速度

信号进行处理和分析。

螺栓配重是为了保持主振子质量不变，当连接

碰弹强化吸振器时，5 个螺栓配重都需要安装在主

振子上（约等于主振子内部的质量块和碰撞板的质

量总和）。当碰撞板固定进行连接纯立方吸振器的

试验时，只需要加 2 套螺栓配重（约等于质量块的质

量）即可。进行参数分析时，碰弹强化吸振器的对置

弹簧刚度系数和碰弹间隙，分别用弹簧测力计和游

标卡尺测量。

2 碰弹强化吸振器与纯立方吸振器

连接好试验装置与激振器后，固定吸振器质量

块及其两侧的碰撞板。利用振动控制器进行扫频试

验，让激振器的振动频率由 5 Hz 扫频至 10 Hz，扫频

试验得到主振子固有频率在 6.1 Hz附近。

2.1　纯立方吸振器的振动抑制　

在激励频率 6.1 Hz下，逐步增加激励加速度，即

依次使用 0.4 g，0.5 g，0.6 g和 0.7 g的加速度，采集

主振子在这 4 种情况下的加速度响应信号。由于吸

振器具有纯立方刚度，会导致系统在共振频率附近

发生不同的响应，如稳态周期响应（试验中通常表现

为概周期）、弱调制响应和强调制响应。其中，强调

制响应是一种非常特殊的响应，当系统出现强调制

表 1　试验装置部件名称

Tab.1　Component names of test device

序号

1
2
3
4
5
6
7
8
9

10
11
12
13
14
15

名称

激振器

TBR16 导轨

滑动挡板

主振子线性弹簧

主质量(m=2.8 kg)
碰撞板(m1=0.084 kg)
质量块(m2=0.096 kg)
底座

固定挡板

对置弹簧

TRN7C 导轨(m3=0.069 kg)
拉伸弹簧

螺栓配重(m4=0.185 kg)
加速度传感器

反馈传感器

图 1　试验装置示意图

Fig.1　Schematic diagram of test device
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响应时，纯立方吸振器的振动抑制效率会大大提

升。强调制响应会使主系统的响应发生根本性变

化，可以对主振子的振幅进行调节，且该响应具有不

稳定性，这些都可让纯立方吸振器产生更高效的振

动抑制效果。但是，强调制响应表现为振幅周期性

时大时小的变化，尽管其能促进能量从主振子转移

至吸振器，但要依据具体的工程要求确定是否需要

刻意设计出该响应。

试验结果表明，传统的纯立方吸振器对主振子

的抑振效果明显。连接与未连接纯立方吸振器的主

振子加速度如图 2 所示。当激励加速度为 0.4 g和
0.5 g时，系统的响应为稳态周期响应，这是纯立方

吸振器最常见一种响应，其对主振子振动抑制效果

良好且稳定；当激励加速度为 0.6 g时，系统的响应

为弱调制响应，这也是纯立方吸振器诱发的一种特

殊响应。图 2（a，b，c）分别为激励加速度为 0.4 g，
0.5 g和 0.6 g时的信号，无吸振器的主振子加速度幅

值依次为 3.283 g，3.6 g和 3.952 g。同时，连接纯立

方吸振器的主振子加速度幅值也逐步增加，依次为

0.5 g，0.592 g和 0.6 g，通过连接纯立方吸振器使主振

子加速度幅值分别降低了 84.8%，83.6% 和 84.2%。

激励加速度较小时，如 0.4 g和 0.5 g，连接纯立方吸

振器的系统响应相对稳定。当激励加速度进一步增

加至 0.6 g时，该系统就会产生特殊的弱调制响应。

当激励加速度增大至 0.7 g时，连接纯立方吸振

器的系统响应变成了强调制响应。由于激励加速度

为 0.6 g时不连接吸振器的主振子的振幅已经非常

大，为避免对试验装置造成破坏，未测量该情况下激

励加速度为 0.7 g的数据。强调制响应在动力学方

面具有不稳定性，主振子幅值会由小逐渐变大，再从

大逐渐变小，如此往复循环。

2.2　碰弹强化装置的效果　

为提高纯立方吸振器的减振性能和鲁棒性，在

吸振器两侧各安装了一个小型结构，称之为碰弹装

置。选取长度为 50 mm、线径为 1.0 mm 的压缩弹簧

连接碰撞板，构成间隙长度 L=30 mm 的碰弹装置。

采集 a=0.4 g~0.7 g时碰弹强化吸振器与纯立方吸

振器的数据，连接不同吸振器的主振子加速度如

图 3 所示。

当激励加速度为 0.4 g时，连接两种吸振器的系

统都发生了稳态周期响应，且连接两者的主振子加

速度曲线基本相同，如图 3（a）所示。由于外部激励

加速度过小，导致碰弹强化吸振器的质量块无法撞

图 2　连接与未连接纯立方吸振器的主振子加速度

Fig.2　Acceleration of main oscillator with and without purely nonlinear vibration absorber

图 3　连接不同吸振器的主振子加速度

Fig.3　Acceleration of main oscillator connected to different vibration absorbers
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击两侧碰弹装置，该吸振器吸振效果没有被激发。

因此，激励加速度较小时，两种吸振器的减振效能相

同。图 3（b）为激励加速度为 0.5 g时的主振子响应，

虽然连接碰弹强化吸振器的系统发生了强调制响

应，但是连接两种吸振器的主振子加速度响应差别

仍不大。当激励加速度增大到一定程度时，碰弹强

化吸振器会撞击两侧碰弹装置，两侧撞击效果为一

侧强一侧弱。由于碰弹装置会耗散吸振器的能量，

导致发生 1~2 次碰撞后吸振器幅值会降低，无法撞

击两侧的碰弹装置。经过短时间的积累，吸振器能

量会升高，碰弹装置再次被激发，但吸振器幅值很快

又会被抑制无法发生碰撞。如此循环往复，连接碰

弹强化吸振器的系统发生了强调制响应。图 3（c）
为激励加速度为 0.6 g时测得的信号，连接两种吸振

器的系统都发生了调制响应，虽然连接碰弹强化吸

振器主振子加速度幅值略大于连接传统的纯立方吸

振器主振子加速度幅值，但被前者吸收的振动能量

大于后者。图 3（d）为激励加速度为 0.7g时的响应，

连接两种吸振器的系统都发生了强调制响应，结果

显示碰弹强化吸振器的减振效果更好。虽然连接纯

立方吸振器的主振子加速度幅值的变化很明显，但

是其加速度幅值比连接碰弹强化吸振器的主振子幅

值高出很多。

综上所述，当激励加速度较小时，如 0.4 g和

0.5 g，两种吸振器的性能非常接近。尽管激励加速

度为 0.5 g时，连接碰弹强化吸振器的系统产生了强

调制响应，但并未显著提高其性能。当激励幅值进

一步增加至 0.6 g和 0.7 g时，碰弹强化吸振器显示

出一定的优势。

2.3　高分支响应的抑制　

高分支响应对吸振器来说是一种危害极大的响

应，会引发吸振器的突发性失效。随着试验中激振

器加速度的增大，吸振器在共振频率下出现了不稳

定的强调制响应，虽然强调制响应对主振子的振动

抑制效果明显，但其常常伴随着系统的高分支响应

的发生。当激励幅值达到某一值后，连接纯立方吸

振器的系统会在略低于共振频率的一个频带内出现

由分岔现象所衍生的高分支响应［24‑25］。在相关试验

中，对系统施加简谐激励的同时再给主振子施加适

当大小的外部冲击，就会引起吸振器的突发性失效，

即系统出现高分支响应。

试验中激励频率为 5.6 Hz，加速度为 0.5 g，系
统在一次冲击下产生了高分支响应。高分支响应的

激发与抑制如图 4 所示。连接纯立方吸振器的主振

子在前 25 s 的时间内产生的是稳态周期响应。在

25 s 时，对主振子给予一次冲击，吸振器幅值越来越

大，直至出现系统的另一稳态响应，并且不会返回到

其第 1 个稳态响应。反映在主振子的加速度上，就

是其值突然增大到 1 g，且加速度以 0.06 g/s 的速率

上升，在 42 s 时加速度达到 2 g，之后加速度趋于平

稳，这种情况就是激发了高分支响应。

碰弹装置选取线径为 1.2 mm、长度为 50 mm 的

压缩弹簧，构成碰弹间隙为 30 mm 的碰弹强化吸振

器。由图 4 可知，碰弹强化吸振器能够抑制分岔的

发生，从而消除系统在较大激励下的高分支响应。

0~7 s 时，连接碰弹强化吸振器的主振子加速度幅

值较低；在 7，15，32，44 和 53 s 时分别给予主振子一

个冲击，加速度幅值会分别跳跃到 1.3 g，1.3 g，1.2 g，
1.4 g和 1.2 g。每次冲击之后吸振器的幅值都会立刻

增大，由于吸振器撞击两侧碰弹装置，该装置耗散了

吸振器的能量，使系统始终无法跳跃至另一稳态。

3 碰弹装置参数分析

3.1　对置弹簧刚度系数　

控制碰弹间隙不变，L=20 mm 时对置弹簧刚

度系数 k的影响如图 5 所示。选取长度为 60 mm、线

径分别为 1.0，1.2 和 1.4 mm 的弹簧，3 种弹簧的刚度

系数 k分别为 150，300 和 500 N/m。在激励频率为

6.1 Hz 时，逐步增加激励加速度，即依次使用 0.4 g，
0.5 g，0.6 g和 0.7 g的加速度，采集主振子在这 4 种

情况下的加速度响应信号。

由图 5（a，b）可知，虽然为碰弹装置更换了 3 种

不同的弹簧，但是对系统的减振效果没有明显差异，

主振子的加速度幅值都保持在 0.3 g左右。由图 5
（c，d）可知，碰弹装置选取 k=300 N/m 的对置弹簧

图 4　高分支响应的激发与抑制

Fig.4　Excitation and suppression of high branch response
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对系统的减振效果最差，此时主振子加速度幅值分

别为 0.45 g和 0.67 g；碰弹装置选取 k=5 00N/m 的

对置弹簧对系统的减振效果适中，主振子加速度幅

值分别为 0.4 g和 0.5 g；选取 k=150 N/m 对置弹簧

对系统的减振效果最好，主振子加速度幅值依次为

0.36 g和 0.38 g。试验结果表明，激励加速度较小

时，3 种刚度系数的对置弹簧对系统的减振效果没

有明显差异；随着激励加速度增加到 0.6 g和 0.7 g
时，刚度系数最小的对置弹簧（k=150 N/m）对系统

的减振效果最好，而刚度系数中等的对置弹簧（k=
300 N/m）对系统的减振效果最差。

控制碰弹间隙不变，L=10 mm 时对置弹簧刚

度系数的影响如图 6 所示。选取长度为 70 mm、线

径分别为 1.0，1.2 和 1.4 mm 的对置弹簧，3 种弹簧的

刚度系数 k分别为 100，250 和 400 N/m。采集主振

子加速度响应的方法与次序与前面相同。

由图 6（a）可知，虽然碰弹装置更换 3种不同的对

置弹簧，但是对系统的减振效果没有明显差异，主振

子的加速度幅值基本保持在 0.21g左右。由图 6（b，c，
d）可知，碰弹装置选取 k=100 N/m 的对置弹簧对系

统的减振效果最好，3种激励加速度下对应主振子加

速度幅值依次为 0.27 g，0.3 g和 0.33 g左右；在这 3种

激励加速度下更换为 k=250 N/m 和 k=400 N/m 的

对置弹簧，主振子加速度响应基本相同，对应的主振

子加速度幅值依次为 0.4 g，0.55 g和 0.7 g。试验结果

表明，激励加速度较小时，3种对置弹簧对应的主振子

加速度曲线基本吻合；当激励加速度依次增加至

0.5 g，0.6 g和 0.7 g时，刚度系数最小的对置弹簧（k=
100 N/m）在减振方面具有明显的优势；另外两个刚度

系数的对置弹簧对系统的减振效果基本相同。

3.2　碰弹间隙　

合理控制碰弹间隙 L可以提升碰弹强化吸振器

的性能和鲁棒性。通过对置弹簧刚度系数的研究发

现，相同长度下刚度系数最小的压缩弹簧对系统的

减振效果最好。试验选取线径都为 1.0 mm 而长度

逐步减少的对置弹簧，即依次更换长度为 70，60 和

50 mm 的对置弹簧，对应的碰弹间隙 L分别为 10，20

和 30 mm。碰弹间隙的影响如图 7 所示。

由图 7（a）可知，当 L为 10 和 20 mm 时，吸振器

可以撞击一侧的碰弹装置，该装置能够耗散系统能

量，主振子幅值分别为 0.22 g和 0.3 g；当 L=30 mm
时，吸振器幅值过小，无法撞击两侧的碰弹装置，碰

弹强化吸振器未激发，主振子幅值在同等试验条件

下最高，为 0.45 g。由图 7（b，c，d）可知，因为质量块

都可以撞击两侧的碰弹装置，碰弹强化吸振器可以

图 6　L=10 mm 时对置弹簧刚度系数的影响

Fig.6　Influence of stiffness coefficient of opposed springs when L=10 mm

图 5　L=20 mm 时对置弹簧刚度系数的影响

Fig.5　Influence of stiffness coefficient of opposed springs when L=20 mm
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被完全激发；当 L为 10 和 20 mm 时，系统都是稳态

周期响应，连接 L=10 mm 碰弹强化吸振器的主振

子加速度幅值略低于连接 L=20 mm 碰弹强化吸振

器的主振子加速度幅值；当 L=30 mm 时，系统产生

了强调制响应，主振子加速度幅值较高且不稳定，此

碰弹间隙不利于系统减振。

试验结果表明，若碰弹间隙过大（L=30 mm），

系统在 0.5 g以上激励加速度下会出现不稳定的强

调制响应。通过合理控制碰弹间隙可以有效抑制强

调制响应的产生，如 L=10 mm 碰弹强化吸振器具

有较好的性能和鲁棒性。当激励加速度为 0.7 g时，

不同间隙时的主振子加速度的差异则不明显。

4 结  论

1） 设计并加工了由单自由度线性主振子和碰

弹强化吸振器构成的试验装置，分析了该吸振器在

简谐激励下对主振子加速度响应的影响。将连接纯

立方吸振器和连接碰弹强化吸振器的主振子加速度

响应进行对比，结果表明，在激励加速度为 0.4 g和
0.5 g时，两种吸振器性能接近；当激励加速度增加

至 0.6 g和 0.7 g后，碰弹强化吸振器具有较好的吸

振性能。此外，碰弹强化吸振器可以有效抑制纯立

方吸振器所导致的高分支响应。

2） 分析了碰弹装置刚度系数和碰弹装置与纯

立方振子之间的间隙对主振子加速度响应的影响，

结果显示，两个参数选取不当会使系统产生不稳定

的响应，比如强调制响应。在参数分析试验中，碰弹

强化吸振器选取参数最小值时具有更好的性能。在

简谐激励加速度已知的情况下，通过合理控制两个

参数，碰弹强化吸振器会有更佳的吸振性能。
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