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摘要  为了克服传统动力吸振器有效频带过窄的缺陷，提高其减振效果，针对一种新型自适应动力吸振器‑变质量

动力吸振器，研究了基于模糊逻辑的控制策略。该控制策略通过变质量动力吸振器与主系统振动信号的相位差判

断吸振器固有频率与主系统激振频率是否相等，在吸振器失谐时采用模糊控制规则改变吸振器质量，使吸振器固有

频率能够及时跟踪主系统激振频率的变化。通过数字仿真和台架实验对该控制策略的效果进行了验证，结果表明：

所设计的基于模糊逻辑的变质量动力吸振器控制策略能够根据主系统激振频率的变化调整吸振器质量，使吸振器

总是处于调谐状态，可在一个较宽的频带内明显提高吸振器减振效果，具有很好的工程应用价值。
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引  言

动力吸振器（dynamic vibration absorber，简称

DVA）是一种结构简单、效果良好的减振装置，广泛

应用于机械系统、土木结构以及航空航天器等高科

技装备的减振降噪中。传统动力吸振器通常采用固

定结构参数，当主系统激振频率发生变化，或因长期

使用参数漂移时，动力吸振器会处于失谐状态，减振

效果迅速下降，这就是传统被动式动力吸振器的“窄

带”缺陷。为了解决这一问题，近年来主动式动力吸

振器的研究得到国内外学者的关注。主动式动力吸

振器通过控制系统操纵作动器对主系统施加动态

力，使主系统受到的合力最小，因此可以在宽频范围

内实现高效吸振，但其也存在结构复杂、能耗高及控

制系统精度不足时易出现失稳等缺点［1‑3］。自适应

动力吸振器（又称半主动动力吸振器）兼具被动式动

力吸振器与主动式动力吸振器的优点，通过调整自

身参数，使吸振器固有频率总是与主系统所受外界

激振频率相等，从而在一个较宽的频带内获得明显

的减振效果。与主动式动力吸振器相比，自适应动

力吸振器能耗低且控制系统相对简单，具有很好的

工程应用前景。

控制策略对于提高自适应动力吸振器的减振效

果具有重要意义。当前，大部分自适应动力吸振器

通过改变刚度调整其固有频率，采用的方式包括机

械式［4‑6］、电磁式［7］以及智能材料［1，8‑9］等。 Williams
等［10］通过 PID 方法控制吸振器刚度。Rustighi 等［11］

采用 PID 和模糊控制方法调整吸振器固有频率。

Chen 等［12］以实现主系统瞬态振动能量最小化为目

标，设计了开环和闭环相结合的吸振器控制算法。

Nagarajaiah 等［13］设计了一种基于短时傅里叶变换的

吸振器控制算法。康存军等［14］提出了变步长寻优与

负反馈控制相结合的自适应动力吸振器控制算法。

笔者提出了一种基于变质量调谐的动力吸振

器，并通过实验验证了其宽频减振特性［15］。鉴于控

制策略对变质量动力吸振器减振效果的重要影响，

本研究基于模糊逻辑，研究了变质量动力吸振器控

制策略，以期实现对吸振器质量的精确控制，从而获

得宽频、高效的吸振器。

1 变质量动力吸振器

在传统动力吸振器中引入一个质量可变单元就

构成变质量动力吸振器，其力学模型如图 1 所示。

其中：m1，k1，c1，x1 分别为主系统质量、刚度、阻尼系

数和位移；k2，c2，x2 分别为吸振器刚度、阻尼系数和
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位移；m2为吸振器恒定质量；mf为吸振器可变质量；

Fsinωt为作用于主系统m1上的简谐激振力。

对图 1 所示的两自由度系统进行受力分析，可

得其动力学方程为

ì
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î
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m 1 ẍ 1 + ( )c1 + c2 ẋ 1 - c2 ẋ2 + ( )k1 + k2 x 1 - k2 x2 =
       F sin ωt
( )m 2 + mf ẍ2 - c2 ẋ 1 + c2 ẋ2 - k2 x 1 + k2 x2 = 0

（1）
主系统和吸振器的稳态复数振幅 X 1 和 X 2 为
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X 1 = F
k2 - ( )m 2 + mf ω2 + ic2ω

A+ iB

X 2 = F
k2 + ic2ω
A+ iB

（2）

其中：

A= [( k1 - m 1ω2 ) ( k2 - m 2ω2 ) - m 2 k2ω2 - c2 c1ω2 ]；
B= ω [ c2( k1 - m 1ω2 ) + c1( k2 - m 2ω2 ) - m 2ω2 c2 ]。

设主系统静变形为 X st = F k1，可得主系统振幅

放大系数为

|| X 1

X st
=
k1 [ k2 - ( )m 2 + mf ω2 ]2 +( c2ω )2

A2 + B2
（3）

由 式（3）可 知 ，如 果 c2 = 0，则 当 ω=

k2 (m 2 + mf ) 成立时，主系统振幅为 0，这就是传统

动力吸振器理论。

对 变 质 量 动 力 吸 振 器 ，当 可 变 质 量

mf ∈ [ 0，mfmax ] 时 ， 其 固 有 频 率 在
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m 2 + mfmax
， k2 /m 2 频带内连续变化，从而获得

较宽的减振频带。为了实现可变质量，将一个中空

容器引入动力吸振器，当需要改变吸振器固有频率

时，通过向中空容器中注入或抽出液体调整其质量，

使吸振器能够及时跟踪主系统激振频率的变化。

2 变质量动力吸振器模糊控制策略

2.1　吸振器与主系统间的相位差　

根据式（2）可得吸振器位移 X 2 与主系统位移 X 1

之间的相位差 θ为

θ=
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tan-1 ( )-2ξ2

( )1 λ2 ( ( )1 λ2
2
- 1 + 4ξ2

2 )
   

              ( ( )1 λ2
2
- 1 + 4ξ2
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- π
2        ( ( )1 λ2
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2 = 1 )

tan-1 ( )-2ξ2

( )1 λ2 ( ( )1 λ2
2
- 1 + 4ξ2

2 )
- π

              ( ( )1 λ2
2
- 1 + 4ξ2

2 < 1 )  

（4）

其中：λ2 = ω 2 ω，为无量纲频率比；ω 2 = k2 m 2 ，为

吸振器固有频率；ξ2 = c2 2m 2ω 2，为吸振器阻尼比。

吸振器位移和主系统位移间的相位差如图 2 所

示。可以看出，当阻尼比 ξ2 较小且 λ2 = 1 时，吸振器

与主系统位移的相位差为-π/2。很多研究利用这

一关系对吸振器参数进行控制［1］，但当阻尼比 ξ2 较

大时，该方法会带来较大误差。为解决这一问题，需

要考虑吸振器和主系统相对位移 X 2 - X 1 与主系统

位移 X 1 间的相位差 φ。由式（2）可得 φ为

φ=

ì

í

î

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïïï
ï

ï

ï

ï

ï

tan-1 ( )-2ξ2( )1 λ2

( )1 λ2
2
- 1

            ( 1 λ2 > 1 ) 

- π
2                                           ( 1 λ2 = 1 ) 

tan-1 ( )-2ξ2( )1 λ2

( )1 λ2
2
- 1

- π    ( 1 λ2 < 1 )  

（5）

吸振器相对位移和主系统位移间的相位差如

图 3 所示。可以看出，当考虑相位差 φ时，对于任何

图 1　变质量动力吸振器力学模型

Fig.1　Model of variable mass ADVA

图 2　吸振器位移和主系统位移间的相位差

Fig.2　Phase difference between displacement signals of ab‑
sorber and the primary system
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阻 尼 比 ξ2，当 λ2 = 1 时  φ 都 等 于 -π/2。 因 此 ，

cosφ= 0 可以作为对吸振器参数进行精确控制的依

据。由理论分析可知，除了动力吸振器与主系统的

位移，其速度、加速度同样满足以上关系，因此在工

程中可以灵活选择合适的参数。

2.2　模糊控制器　

为了控制变质量动力吸振器的质量参数，从而

在主系统激振频率发生变化时使吸振器处于调谐状

态，笔者设计了变质量动力吸振器模糊控制系统，其

结构如图 4 所示。模糊控制器主要由模糊化、模糊

规则、模糊推理和清晰化 4 个模块组成。模糊控制

器输入变量为相位差 φ余弦值与目标值 0 的误差 e

及相位差余弦值误差变化率 ec，输出变量为执行机

构（某型号小流量蠕动泵）的控制电压 U。记 E和

EC 分别为相位差 φ余弦值误差 e和误差变化率 ec经

模糊化后得到的模糊量，设覆盖 E和 EC的模糊子集

为｛NB（负大），NS（负小），ZO（零），PS（正小），PB
（正大）｝，模糊控制器的输出 U对应的模糊集同样

为｛NB，NS，ZO，PS，PB｝。模糊控制器输入、输出

隶属度函数如图 5 所示。

模糊控制器中，E反映了吸振器固有频率与激

振频率的大小关系，EC反映了吸振器固有频率的变

化趋势。输入量 E越大，吸振器固有频率偏离主系

统激振频率越远。为了尽快让系统达到调谐状态，

则控制量也应该越大；反之越小。输入量 EC 越大，

同时 EC和 E符号相同，吸振器固有频率偏离主系统

激振频率的倾向越明显，则控制量也应该越大；若

EC和 E符号相反，吸振器固有频率有趋于主系统激

振频率的倾向，则控制量应该越小。变质量动力吸

振器模糊控制规则如表 1 所示。

图 3　吸振器相对位移和主系统位移间的相位差

Fig.3　Phase difference between relative displacement signal of 
absorber and displacement signal of the primary system

图 4　变质量动力吸振器模糊控制系统结构图

Fig.4　Fuzzy control system for variable mass ADVA

图 5　模糊控制器输入、输出隶属度函数

Fig.5　Membership functions of fuzzy controller for input and output

表 1　变质量动力吸振器模糊控制规则表

Tab.1　Fuzzy control rule for variable mass ADVA

控制量U

误差变化

率 EC

PB

PS

ZO

NS

NB

误差 E

PB

PB

PB

PS

PS

ZO

PS

PB

PS

PS

ZO

NS

ZO

PS

ZO

ZO

NS

NS

NS

PS

ZO

NS

NS

NB

NB

ZO

NS

NS

NB

NB

298



第  2 期 高  强，等：变质量动力吸振器模糊控制策略研究

3 模糊控制策略仿真验证

为了分析本研究设计的变质量动力吸振器模糊

控制策略的控制效果，应用  Matlab/Simulink 软件对

变质量动力吸振器控制系统进行建模和仿真，仿真

时吸振器固有频率 ω 2 在 [ 5.95 Hz，  8.5 Hz ]内变化。

吸振器与主系统振动位移信号相位差 φ余弦值响

应、吸振器固有频率以及主系统位移响应如图 6~8
所示。仿真中主系统与变质量动力吸振器参数的

变化如表 2 所示。可以看出：在 0，50，100和150 s，

主系统激振频率发生变化，吸振器处于失谐状态，

主系统振动幅值增大，此时吸振器与主系统相位差

φ余弦值离开 0 位置；模糊控制器开始对吸振器质

量进行调节，使吸振器固有频率逐渐接近激振频

率，振动信号相位差 φ余弦值逐渐趋向 0；在约 10，
60，113 和 158 s 时，相位差 φ余弦值非常接近 0，变
质量动力吸振器基本达到调谐状态，主系统振幅明

显降低，振动位移降幅分别达到 87%，89%，65%
和 50%，说明所设计的模糊控制器具有很好的控

制效果。

4 变质量动力吸振器模糊控制策略实

验研究

4.1　实验装置　

为了验证笔者设计的变质量动力吸振器模糊

控制策略在工程实际中的有效性，利用实验系统对

其进行了研究。实验系统组成如图 9 所示，包括激

振部分、主系统、变质量动力吸振器、测量系统、执

行机构以及控制系统。其中，主系统由悬臂梁和质

量块构成，变质量动力吸振器由悬臂梁、恒定质量

和一个中空容器（可变质量）组成。测量系统将采

集的主系统与吸振器加速度信号传给控制系统。

控制系统由电脑和单片机组成，电脑中包含相位差

分析模块和模糊控制模块，对输入的振动信号相位

差进行分析后，按照模糊控制规则输出控制电压

值。单片机根据电压值控制执行机构（某型号蠕动

泵），将适量的水泵入或抽出吸振器中空容器中，从

而改变吸振器质量。实验系统如图 10 所示。

4.2　实验结果及分析　

实验中，当主系统激振频率发生变化时，变质量

图 6　相位差 φ余弦值响应

Fig.6　Cosine of phase difference φ
图 7　吸振器固有频率

Fig.7　Natural frequency of the variable 
mass ADVA

图 8　主系统位移响应
Fig.8　Displacement of the primary 

system

表 2　仿真中主系统与变质量动力吸振器参数的变化

Tab.2　Parameters of the primary system and the 
variable mass DVA in simulations

t/s
0

10
50
60

100
113
150
158

激振频率 /Hz
7.00
—

5.95
—

7.46
—

8.20
—

ω 2/Hz
8.50
6.98
6.98
5.96
5.96
7.45
7.45
8.19

调谐后主系统振幅降低值/%
—

87
—

89
—

65
—

50

图 9　实验系统组成

Fig.9　Experimental system configuration

图 10　实验系统

Fig.10　Photograph of the experimental system
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动力吸振器在所设计的模糊控制器及执行机构的作

用下，主系统加速度响应曲线见图 11。可以看出：

在 0，50，100和150 s（主 系 统 激 振 频 率 分 别 为

5.50，8.00，6.50和5.50 Hz）时，由于主系统激振频率

发生突变，变质量动力吸振器处于失谐状态，减振效

果大幅下降，导致主系统振动幅值突然变大；此时模

糊控制器根据设计的模糊规则令执行机构（蠕动泵）

对吸振器质量进行调整，使吸振器固有频率跟踪激

振频率的变化；在大约 25，70，120和160 s 时，吸振器

重新达到调谐状态，主系统振动幅值分别降低约

70.3%，60.1%，92.0%和70.1%，振 动 幅 值 降 低 显

著。这说明在外界激振频率发生变化时，模糊控制

器可以控制执行机构改变吸振器质量，使其固有频率

与主系统激振频率相等，从而在较宽的范围内抑制主

系统振动，整个控制过程较稳定，控制效果良好。

5 结束语

笔者研究了基于模糊逻辑的变质量动力吸振器

控制策略，通过相位差分析吸振器固有频率与主系

统激振频率的关系，采用设定的模糊规则调整吸振

器可变质量，使其固有频率能够及时跟随主系统激

振频率的变化。仿真和实验研究均表明，当激励频

率发生变化时，采用所设计的模糊控制策略调整吸

振器质量，能够使吸振器重新处于调谐状态，从而在

更宽的频带上明显提高减振效果。
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图 11　主系统加速度响应曲线

Fig.11　Acceleration of the primary system
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