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磁流变弹性体扭转吸振器设计与动力学仿真

刘　 辉ꎬ 周　 晗ꎬ 高　 普ꎬ 项昌乐
(北京理工大学 机械与车辆学院ꎬ 北京　 １０００８１)

摘　 　 　 要: 研制了一种以磁流变弹性体为核心智能控制元件的半主动扭转动力吸振器ꎬ基于扭转方向上的

动力吸振器消振原理ꎬ设计了扭转动力吸振器的基本结构. 对吸振器进行磁路仿真分析ꎬ保证强闭合磁场能够

有效控制磁流变弹性体刚度ꎻ利用有限元软件进行吸振器动力学仿真ꎬ保证了吸振器固有频率对外界激励频

率的有效跟随ꎬ以实现吸振效果. 将吸振器安装在传动系统对应位置ꎬ进行传动系统振动响应仿真分析ꎬ结果

表明动力吸振器能够有效削减传动系统的瞬态波动转矩. 提出的磁流变弹性体半主动扭转动力吸振器为旋

转机械系统减振应用提供了一种新的思路.
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　 　 随着机械系统向高功率密度发展ꎬ对于机械

系统的振动品质要求不断提高ꎬ动力吸振器被广

泛用于航空、航天、汽车等领域. 动力吸振器是由

质量块、弹性和阻尼元件组成的附加在主系统上

产生吸振力抵消主系统振动的减振装置. 被动式

吸振器参数固定ꎬ当激励频率等于吸振器固有频

率时ꎬ减振性能明显ꎬ对于宽频激励ꎬ减振性能大

幅降低[１ － ２] . 为了克服被动式吸振器工作频带窄

的缺点ꎬ研究者们提出了多种变质量或变刚度技

术半主动控制动力吸振器的固有频率. Ｗａｌｓｈ 等

并联两根弹性梁作为弹性元件ꎬ通过改变两根梁

中心点之间的距离改变等效刚度[３] . 高强等引入

一个液体箱作为变质量单元ꎬ通过向箱中注入或

抽出液体改变质量ꎬ从而调节吸振器固有频



　 　

率[４] . Ｗｉｌｌｉａｍｓ 以形状记忆合金作为变刚度核心

元件ꎬ利用通断电控制吸振器工作温度ꎬ实现记忆

合金的变刚度ꎬ以控制动力吸振器自身固有频

率[５] . Ｘｕ 等提出了一种通过调节自身几何参数

来调节其固有频率的机械式频率可调动力吸

振器[６ － ７] .
近年来ꎬ使用磁流变材料作为变刚度弹性元

件的研究逐渐增多. 磁流变弹性体 (ｍａｇｎｅｔｏ￣
ｒｈｅｏｌｏｇｉｃａｌ Ｅｌａｓｔｏｍｅｒꎬ ＭＲＥ)是由高分子聚合物

和铁磁性颗粒在外加磁场作用下固化而成ꎬ兼有

磁流变材料和弹性体的优点. 与磁流变液相比ꎬ磁
流变弹性体不但可控、可逆且响应迅速ꎬ还克服了

易沉降、稳定性差等缺点[８ － ９] . 根据磁流变弹性体

的受力方向和外加磁场方向的不同ꎬ目前常用的

两种工作模式分别为剪切式受力和挤压式受

力[１０] . Ｘｉｎ 等针对汽车悬置系统ꎬ采用磁流变弹

性体作为变刚度元件设计了一种竖直方向上的动

力吸振器[１１] . Ｈｏａｎｇ 等使用剪切工作模式下的磁

流变弹性体作为弹性元件设计了扭转吸振器ꎬ用
来消减传动系统的振动[１２ － １３] . 卢坤等针对船舶推

进轴系ꎬ使用磁流变吸振器设计了一种剪切刚度

可调的半主动式吸振器ꎬ对其移频特性进行了试

验测试[１４] .
本文提出了一种以磁流变弹性体为核心智能

控制元件的半主动扭转动力吸振器ꎬ通过改变励

磁结构的设计ꎬ在保证能够获得更加有效的强闭

合磁场的同时ꎬ实现了结构模块化ꎬ使得在系统中

的应用更加灵活、方便. 建立了二自由度扭转力吸

振器系统模型ꎬ分析了磁流变弹性体半主动吸振

器减振机理. 基于磁流变弹性体的变刚度特性ꎬ设
计了半主动动力吸振器结构方案. 通过设计实现

通过控制电流ꎬ对磁流变弹性体的刚度实时控制

目标ꎬ磁路仿真和瞬态动力学分析分别验证其结

构设计的磁路闭合和频率跟踪特性. 将半主动扭

转吸振器安装在传动系统中ꎬ进行受迫振动响应

分析ꎬ结果表明其减振的有效性.

１　 半主动扭转动力吸振器减振机理

采用动力吸振器来抑制强迫扭转振动系统的

集中质量模型如图 １ 所示ꎬ主系统与吸振器构成

二自由度的结构. 图中ꎬＪ１ 和 Ｊ２ 分别是主系统和

吸振器的转动惯量ꎻθ１ 和 θ２ 分别是主系统和吸振

器系统的扭转角位移ꎻｋ１ 和 ｋ２ 分别是主系统和吸

振器的线性弹簧的扭转刚度ꎻｃ１ 和 ｃ２ 分别是主系统

和吸振器的线性阻尼系数.激振扭矩的频率为 ω.

图 １　 扭转吸振系统模型
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建立图 １ 所示振动系统的运动微分方程:
Ｊ１ θ̈１( ｔ) ＋ ｋ１θ１( ｔ) ＋ ｃ１ θ̇１( ｔ) ＋ ｋ２(θ１( ｔ) －

θ２( ｔ)) ＋ ｃ２( θ̇１( ｔ) － θ̇２( ｔ)) ＝ ｆ( ｔ)ꎬ (１)
Ｊ２ θ̈２( ｔ) ＋ ｋ２(θ２( ｔ) － θ１( ｔ)) ＋ ｃ２( θ̇２( ｔ) －

θ̇１( ｔ)) ＝ ０. (２)
对式(１)和式(２)进行傅里叶变换:
－ ω２Ｊ１Θ１(ω) ＋ ｋ１Θ１(ω) ＋ ｊωｃ１Θ１(ω) ＋

ｋ２(Θ１(ω) －Θ２(ω)) ＋ ｊωｃ２(Θ１(ω) －Θ２(ω)) ＝
Ｆ(ω)ꎬ (３)

－ ω２Ｊ２Θ２(ω) ＋ ｋ２(Θ２(ω) －Θ１(ω)) ＋
ｊωｃ２(Θ２(ω) －Θ１(ω)) ＝ ０. (４)
其中:Ｆ(ω)ꎬΘ１ (ω)ꎬΘ２ (ω)分别是 ｆ( ｔ)ꎬθ１ ( ｔ)ꎬ
θ２( ｔ)的傅里叶变换. 求解上述方程ꎬ得到主系统

和吸振器的位移:

Θ１(ω) ＝
( － Ｊ２ω２ ＋ ｊωｃ２ ＋ ｋ２)Θ２(ω)

ｊωｃ２ ＋ ｋ２
ꎬ (５)

Θ２(ω) ＝ Ｆ
－ Ｊ１ω２ ＋ ｊωｃ１ ＋ ｋ１

. (６)

根据式(５)ꎬ要使主系统的振动减小为 ０ꎬ即
Θ１(ω) ＝ ０ꎬ 应有如下方程:

－ Ｊ２ω２ ＋ ｊωｃ２ ＋ ｋ２ ＝ ０. (７)
由式 (７ ) 可得ꎬ当忽略吸振器的阻尼ꎬ即

ｃ２ ＝ ０时ꎬ只要 ｋ２ ＝ Ｊ２ω２ꎬ也就是吸振器的固有频

率等于外界激励力的频率ꎬ ｋ２ / Ｊ２ ＝ ωꎬ就能使主

系统的振动减小为 ０. 因此在工程应用中ꎬ通常将

ｋ２ ＝ Ｊ２ω２ 作为动力调谐吸振器的控制策略[８] .

２ 　 磁流变弹性体动力吸振器结构
设计

　 　 以磁流变弹性体为吸振器弹性元件ꎬ采用剪

切工作模式设计吸振器ꎬ结构示意图如图 ２ 所示.
该动力吸振器以联轴器的形式安装在轴系动力传

递路径的适当位置上ꎬ随轴转动ꎬ外部轮廓为旋转

对称的圆柱形. 图中ꎬ共有四组沿圆周均布的磁流

变弹性体结构. 上磁轭 １ 和下磁轭 ５ 与两块磁流

变弹性体构成一个封闭的磁路ꎻ电磁线圈 ２ 安装
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在磁流变弹性体 ４ 附近ꎬ电磁线圈 ２ 利用导线通

过安装在轴上的导电滑环分别与电源和控制器相

连ꎻ环状夹板 ８ 以及在下磁轭与连接盘连接部位

安装的阻磁片 ６ 都采用阻磁材料ꎬ用于防止封闭

磁路漏磁ꎻ上下磁轭采用导磁良好的 ２０ 号钢ꎬ利
用热塑胶将磁流变弹性体 ４ 与下磁轭 ５ 粘连. 上
磁轭 １ 与环状夹板 ８、下磁轭 ５ 与连接盘 ７ 均使用

螺栓连接ꎻ线圈铁芯 ３ 与上磁轭 １ 使用销连接. 吸
振器的固有频率可通过合理控制电流大小ꎬ改变

电磁场强度从而控制磁流变弹性体的刚度以进行

调谐.

图 ２　 磁流变弹性体动力吸振器的结构示意图
Ｆｉｇ􀆰 ２　 Ｓｔｒｕｃｔｕｒｅ ｄｉａｇｒａｍ ｏｆ ＭＲＥ ｄｙｎａｍｉｃ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ａｂｓｏｒｂｅｒ

图 ３ 为剪切工作模式下的磁流变弹性体示意

图ꎬ图中 Ｆ 为外加载荷ꎬＨ 为外加磁场ꎬＡ 为磁流

变弹性体横截面积ꎬｈ 为磁流变弹性体厚度. 在这

种工作模式下ꎬ外加载荷 Ｆ 的方向与外加磁场 Ｈ
方向垂直ꎬ而外加磁场方向与铁磁颗粒的成链方

向平行[６] .

图 ３　 剪切工作模式下的磁流变弹性体
Ｆｉｇ􀆰 ３　 ＭＲＥ ｉｎ ｓｈｅａｒｉｎｇ ｗｏｒｋｉｎｇ ｍｏｄｅ

本文所设计动力吸振器的等效扭转刚度可表

示为

ｋ２ ＝ ｎＲ２ｋτ . (８)
其中:ｎ 为受剪切的磁流变弹性体数量ꎻＲ 为磁流

变弹性体剪切作用位置与扭转中心之间的距离ꎻ
ｋτ 为磁流变弹性体的剪切刚度.

ｋτ ＝
ＧＡ
ｈ . (９)

其中ꎬＧ 为磁流变弹性体的剪切模量.

３　 磁路分析与仿真

在 ＡＮＳＹＳ 中对本文所设计的动力调谐吸振

器进行磁路仿真分析ꎬ以保证在电磁线圈电流激

励下ꎬ磁场能够达到磁流变弹性体刚度变化所需

范围ꎬ并保证整个吸振器能形成有效的闭合磁路ꎬ
其中磁场泄漏忽略不计. 相应的磁路仿真参数如

表 １ 所示.

表 １　 磁路仿真参数
Ｔａｂｌｅ １　 Ｍａｇｎｅｔｉｃ ｃｉｒｃｕｉｔ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

名称 参数值

真空磁导率 / (Ｎ􀅰Ａ － ２) ４π × １０ － ７

磁轭磁导率 / (Ｎ􀅰Ａ － ２) ３􀆰 ９８
ＭＲＥ 磁导率 / (Ｎ􀅰Ａ － ２) ３􀆰 ２０
ＭＲＥ 尺寸 / ｍｍ ϕ３０ × １７
线圈匝数 ４００
电流 / Ａ ３

　 　 吸振器的磁感应强度仿真结果如图 ４ 所示.

图 ４　 磁路仿真结果
Ｆｉｇ􀆰 ４　 Ｒｅｓｕｌｔｓ ｏｆ ｍａｇｎｅｔｉｃ ｃｉｒｃｕｉｔ ｓｉｍｕｌａｔｉｏｎ

由图 ４ 可见ꎬ吸振器上下磁轭与磁流变弹性

体形成一个闭合回路ꎬ且在外部激励电流为 ３ Ａ
时ꎬ穿过磁流变弹性体的磁感应强度能够达到

０􀆰 ７ Ｔ 以上ꎬ达到本文中所设计的磁流变弹性体

刚度变化所需磁场要求.

４　 动力学仿真与分析

４􀆰 １　 动力吸振器动力学仿真

为了验证本文所设计的动力吸振器结构的可

行性ꎬ在 ＡＮＳＹＳ ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ 软件中对安装动力吸

振器的轴系进行了动力学仿真ꎬ见图 ５. 合理设计
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磁流变弹性体的剪切模量ꎬ使动力吸振器的固有

频率为 ３７ Ｈｚ 左右ꎬ动力吸振器的输入端施加的

激励转矩幅值为 ５ Ｎ􀅰ｍꎬ频率为 ２０ ~ ６０ Ｈｚ.

图 ５　 动力吸振器有限元模型
Ｆｉｇ􀆰 ５　 Ｆｉｎｉｔｅ ｅｌｅｍｅｎｔ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｄｙｎａｍｉｃ ｖｉｂｒａｔｉｏｎ

ａｂｓｏｒｂｅｒ

主要仿真系统有动力吸振器和无动力吸振器

的系统振动响应情况ꎬ以分析减振效果. 仿真条件

下的加速度幅值曲线结果如图 ６ 所示. 由图 ６ 可

知ꎬ当外界激励频率的值接近吸振器固有频率时ꎬ
吸振器振动明显加剧ꎬ仿真结果符合预期效果.

图 ６　 吸振器振动响应频域图
Ｆｉｇ􀆰 ６　 Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ＤＶＡ ｉｎ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｄｏｍａｉｎ

其他条件不变ꎬ在动力吸振器的输入端施加

幅值为 ５ Ｎ􀅰ｍꎬ频率为 ３７ Ｈｚ 的单一正弦激励转

矩ꎬ得到仿真条件下图 ５ 中吸振器环状夹板上 Ａ
点的加速度曲线ꎬ结果如图 ７ 所示.

由图 ７ 可知ꎬ当合理设计磁流变弹性体的剪

切模量使得吸振器固有频率的值接近外界激励频

率时ꎬ吸振器振动加剧十分明显. 仿真分析结果说

明本文中所设计的动力吸振器的结构可以实现通

过跟踪激励频率ꎬ从而产生吸振器共振以消减主

系统振动的功能.

图 ７　 吸振器振动响应时域图
Ｆｉｇ􀆰 ７　 Ｖｉｂｒａｔｉｏｎ ｒｅｓｐｏｎｓｅ ｏｆ ＤＶＡ ｉｎ ｔｉｍｅ ｄｏｍａｉｎ

４􀆰 ２　 安装动力吸振器前后传动系统动力学仿真

为分析安装动力吸振器前后传动系统的振动

性能ꎬ建立动力传动系统四自由度的扭振动力学

模型[１５]ꎬ如图 ８ 所示. 图中 Ｊ１ꎬ Ｊ２ꎬ Ｊ３ꎬ Ｊ４ 分别表

示发动机、离合器、变速箱以及随后传动路径的转

动惯量ꎻｋꎬｃ 表示各转动惯量之间的等效刚度和

阻尼. 假设激励转矩幅值为 ２０ Ｎ􀅰ｍꎬ频率在 ２０ Ｈｚ
到 ４０ Ｈｚ 之间变化.

图 ８　 车辆传动系统动力学模型
Ｆｉｇ􀆰 ８　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｖｅｈｉｃｌｅ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ ｓｙｓｔｅｍ

建立动力学方程:
Ｊθ̈ ＋ Ｃθ̇ ＋ Ｋθ ＝ Ｔ. (１０)

其中:θ 为各个惯量的角位移 θ ＝ [θ１ ( ｔ) 　 θ２ ( ｔ)
　 θ３( ｔ) 　 θ４ ( ｔ)] ＴꎻＴ 为外部激励 Ｔ ＝ [Ｔ( ｔ) 　 ０
　 ０　 ０] ＴꎻＪꎬ Ｃ 及 Ｋ 分别为系统的惯量、阻尼和

刚度矩阵.
对式(１０)进行特征值分析ꎬ得到系统各阶的

特征值和特征向量ꎬ求解各阶特征值相对于各个

惯量的灵敏度[１６ － １７]:
∂λｒ

∂Ｊｎ
＝
ψΤ

ｒ ∂( － Ａ － １)ψｒ

∂Ｊｎ
ψΤ

ｒ Ｂψｒ ＋ψΤ
ｒ ( － Ａ － １) ×

ψｒ
ψΤ

ｒ ∂Ｂψｒ

∂Ｊｎ
. (１１)

其中ꎬＡ ＝
Ｃ Ｊ
Ｊ ０

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
úꎻＢ ＝

Ｋ ０
０ － Ｊ

é

ë
ê
ê

ù

û
ú
úꎻ ψｒ 为第 ｒ 阶复

特征向量. 以第三阶振动模态特征值为控制对象ꎬ
可获得第三阶特征值相对于各个惯量的灵敏度ꎬ
计算结果如图 ９ 所示.
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图 ９　 第三阶特征值相对于各惯量的灵敏度值
Ｆｉｇ􀆰 ９　 Ｓｅｎｓｉｔｉｖｉｔｙ ｏｆ ｔｈｅ ｔｈｉｒｄ ｅｉｇｅｎｖａｌｕｅｓ ｔｏ ｅａｃｈ ｉｎｅｒｔｉａ

由图 ９ 可知第三阶振动特性受惯量 Ｊ３ 影响

最大ꎬ当激励频率在第三阶固有频率附近时ꎬ在
Ｊ３ 附近加装动力吸振器ꎬ并对其进行有效控制ꎬ
从而改善该频率范围的振动特性. 加装吸振器后

的系统如图 １０ 所示.

图 １０　 安装动力吸振器的车辆传动系统动力学模型
Ｆｉｇ􀆰 １０　 Ｄｙｎａｍｉｃ ｍｏｄｅｌ ｏｆ ｖｅｈｉｃｌｅ ｔｒａｎｓｍｉｓｓｉｏｎ

ｓｙｓｔｅｍ ｗｉｔｈ ＤＶＡ

利用 Ｍａｔｌａｂ 中的 Ｓｉｍｕｌｉｎｋ 仿真工具ꎬ分别对

未安装吸振器、安装被动式吸振器、安装动力调谐

吸振器三种工况的系统响应进行仿真分析并对

比. 其中动力调谐吸振器的固有频率会跟随激励

频率ꎬ被动式吸振器的参数利用最优频率比和最

优阻尼比计算确定[１] . 仿真结果如图 １１ 所示.

图 １１　 时间和频率对 Ｊ３ꎬＪ４ 相对角加速度的影响
Ｆｉｇ􀆰 １１　 Ｅｆｆｅｃｔ ｏｆ ｔｉｍｅ ａｎｄ ｅｘｃｉｔａｔｉｏｎ ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ ｏｎ ｒｅｌａｔｉｖｅ

ａｎｇｕｌａｒ ａｃｃｅｌｅｒａｔｉｏｎ ｂｅｔｗｅｅｎ Ｊ３ ａｎｄ Ｊ４

在图 １１ 所示的时间历程中ꎬ激励频率由

２０ Ｈｚ均匀变化到 ４０ Ｈｚꎬ纵坐标所示为 Ｊ３ 和 Ｊ４

两个惯量之间的相对角加速度. 从图中可以看出ꎬ
当激励频率在系统第三阶共振频率 ２８􀆰 ５８ Ｈｚ 附

近时ꎬ无吸振器系统的振动较为剧烈ꎻ在安装吸振

器之后ꎬ系统的振动得到了明显消减ꎬ其中安装被

动吸振器时ꎬ振动消减 ６５％ ꎻ安装本文所设计的

动力谐振器时ꎬ振动消减 ７４％ . 此外ꎬ从图中还可

以看出ꎬ在整个时间历程中ꎬ安装动力吸振器的系

统振动明显小于安装传统被动式吸振器的系统振

动ꎬ仿真结果符合预期效果. 仿真结果表明ꎬ通过

调整吸振器刚度使自身固有频率跟踪外界激励频

率的动力调谐吸振器减振效果好于传统的被动式

吸振器.

５　 结　 　 论

１) 设计的动力吸振器可以保证有效的强闭

合磁场ꎬ同时具有结构模块化、安装方便、吸振频

带更宽等优点.
２) 磁路仿真分析说明本文设计的吸振器结

构可以保证强闭合磁场能够有效控制磁流变弹性

体刚度.
３) 动力传动系统动力学仿真结果表明ꎬ本文

设计的动力吸振器可以通过有效跟随外界激励ꎬ
实现消减传动系统的瞬态波动转矩ꎬ在给定的仿

真工况下ꎬ振动消减可以达到 ７４％ . 本文提出的

磁流变弹性体半主动扭转动力吸振器为旋转机械

系统减振提供了一种新的思路.
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