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摘要：目的 实现结构振动最优控制目标。方法 基于振动控制的需求，以工程上典型的九宫格薄板为被控

对象，选取合理的安装位置，通过有限元仿真进行附加粘弹性阻尼层和动力吸振器的抑振效能对比研究。

结果 附加动力吸振器较附加阻尼层最大可实现 69.2%的减幅比。结论 符合最优参数设计的动力吸振器在共

振频率附近抑振效果更好，但粘弹性阻尼材料抑振范围更广，覆盖高中低各个频段。 
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Comparative Study of Viscoelastic Damping Layer and Dynamic Vibration  
Absorption Technology 

GUO Tong 

(Aircraft Strength Research Institute of China, Xi’an 710065, China) 

ABSTRACT: In order to achieve effective control of structure vibration, based on the requirements of vibration control, a typi-

cal nine grid thin plate in engineering is selected as the controlled object in this paper, and the reasonable installation position is 

selected. The vibration suppression efficiency of additional viscoelastic damping layer and dynamic vibration absorber (DVA) is 

compared through finite element simulation. The maximum reduction ratio of the additional dynamic absorber is 69.2% com-

pared with the additional damping layer. The results showed that using dynamic vibration absorber with the optimal design pa-

rameters has a better vibration suppression performance in resonance frequency, while using viscoelastic damping layer has a 

wider vibration suppression range, covering high, medium and low frequency. 
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抖振、共振等有害振动对装备的安全运行造成极

大隐患，飞机、潜艇等高精尖装备对振动水平的要求

则更为严格。敷设粘弹性阻尼层和附加动力吸振器作

为常见的两种减振降噪方法，分别具有各自特点[1-3]。

常见的粘弹性阻尼材料的处理形式大致分为自由阻

尼处理、约束阻尼处理。自由阻尼层由于弹性模量过

低，工程使用有较大的局限性，故通过在自由阻尼层

表面附着刚性材料约束层能较大提升整体结构的弹

性模量，满足工程使用环境。1959 年，Kervin 和

Ungar[4-5]提出了粘弹性阻尼结构损耗因子的计算方
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法，且证明不同模态振型下的损耗因子不同。Lall[6]

等人于 1988 年基于具体实验建立了附着粘弹性阻尼

层的梁模型，并用该模型验证了粘弹性阻尼层参数对

整体结构固有频率和损耗因子的影响规律。另一种方

式附加动力吸振器（Dynamic Vibration Absorber, 

DVA）也是结构振动控制中最常见的手段之一。动力

吸振器有结构简单、成本低、稳定性高、不需外界提

供能量等特点，在工程上有较大范围应用[7-9]。1928

年，Ormodroyd 和 Brock 等人[10-11]首先构造了单重动

力吸振器，并验证了动力吸振器在一定频率范围内有

较好的振动抑制能力。在此基础上，Lwanami 等人[12-14]

研究了在简谐激励下的结构采用多个动力吸振器进

行控制时的减振效果。2019 年，郭通等人[15-16]通过

调节动力吸振器阵列参数来提高抑振效能，结果表

明，参数优化设计能进一步提高动力吸振器的抑振效

能。文中将结合粘弹性阻尼层和被动式动力吸振器的

探究结果，对比分析两种措施各自特点，进一步基于

有限元仿真对比约束阻尼层、单重吸振器与多重吸振

器的减振效果，为实现结构振动最优控制目标提供可

行参考。 

1  粘弹性阻尼层减振效能分析 

附着的粘弹性阻尼材料随结构件振动时，内在高

分子发生相互运动，进而产生扭转、拉伸等变形和摩

擦、滑移等相互作用，此过程中外力所做功转换为热

能（被耗散掉）及部分内能储存于各分子。当外力卸

载时，储存于粘弹层的内能释放，粘弹层各分子有恢

复原状的趋势，该过程为弹性过程。然而粘弹层不能

完全恢复原状，会保留部分永久变形，为该结构的粘

性特征[17]。如图 1 所示，EC 段为满足胡克定律的弹

性材料应力应变曲线，该材料曲线呈比例线性变化特

点，能量耗散为 0。闭合回环曲线 DCBAED 为粘弹性

材料的应力应变变化曲线，由该曲线可知，应力应变

关系不再呈线性变化，应变始终滞后于应力变化。闭

合曲线所封闭面积越大，则说明该粘弹性材料的能量

耗散越明显。 
 

 
图 1  粘弹性阻尼材料的迟滞回线 

Fig.1 Hysteresis loop of viscoelastic damping material 

粘弹性材料在受交变作用力时，其应力应变关系

的数学表达式为： 

0e jwt  ， ( α)
0e j wt    (1) 

粘弹性材料的模量可以表达为复模量形式： 
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式中：E*为复拉伸模量；E2 为耗能拉伸模量；E1

为储能拉伸模量；η为粘弹性材料的损耗因子，它正

比 于 振 动 过 程 中 耗 散 能 量 与 储 存 能 量 之 比 ，

2 1/ tanE E   。 

同样，粘弹性材料受剪切力作用产生剪切变形

时，剪切应力与应变有着类似于拉压作用下的拉压应

力应变参数关系，可表达为式（4）。 
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式中：G*为复剪切模量；G2 为耗能剪切模量；

G1 储能为剪切模量。 

在工程实际应用中，常通过给自由粘弹性阻尼层

表面再附着一层刚性材料约束层的方式来提高整体

结构的模量。自由阻尼层自身的阻尼减振效应多表现

为拉压变形，故常采用复弹性模量计算。约束层则常

为粘弹层提供剪切力，实现剪切耗能，故常用复剪切

模量计算该复合结构的振动响应问题。泊松比是将剪

切模量和弹性模量联系起来的参数，可表征为： 
2 (1 )E G j   (5) 

文中仿真模型的主结构为工程中常见的四周固

支九宫格铝合金薄板，长 1.04 m，宽 0.84 m，厚

0.5 mm，外激励为主结构板中心处 100 N 的激振力。

附加阻尼层的结构如图 2 所示，在薄板中心格处添加

粘弹性层，进行减振效果分析。 
 

 

图 2  附加阻尼层的结构 
Fig.2 Schematic diagram of the additional damping layer 

 

选取主结构质量的 5%为固定附加质量，为

0.57 kg。自由阻尼层选为美国 3M 公司 ISD112 材料，

约束层为铝合金层。为保证计算结果的精确性，主结
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构薄板采用壳单元建模，自由阻尼层采用实体单元建

模，约束层选用壳单元建模。基板一阶最大位移响应

为 74 mm，对比附加自由阻尼层基板与附加约束阻尼

层基板的一阶位移频域响应曲线，结果如图 3 所示。

由图 3 可知，附加自由阻尼层基板在 300 Hz 以下低

频段内的最大位移响应为 14 mm，附加约束阻尼层基

板一阶最大位移响应为 3.2 mm。附加约束阻尼层基

板一阶最大位移响应较附加自由阻尼层基板下降

77.14%。由此可得，同等附加质量情况下，附加约束

阻尼层的措施较附加自由阻尼层的措施有更好的减

振效果。 
 

 
图 3  约束阻尼层和自由阻尼层对比曲线 

Fig.3 Comparison of constrained damping layer and free 
damping layer 
 

为进一步明确粘弹层厚度对减振效果的影响规

律，选取附着不同厚度粘弹层的模型做频域响应分

析，并对比两模型低频域响应曲线（约束层厚度均为

2.5 mm），结果如图 4 所示。 
 

 

图 4  不同厚度粘弹层对比曲线 
Fig.4 Comparison of viscoelastic layers with different thick-
nesses 
 

由图 4 可知，附加 2.5 mm 厚粘弹层约束阻尼层

基板的一阶最大位移响应为 3.46 mm，附加 3.3 mm

厚的粘弹层约束阻尼层基板为 3.16 m，较前者下降

8.7%。故粘弹层厚度越大，减振效果越明显。 

对于飞机结构，不可能为了减振无限增加附加结

构质量，因此需要综合考虑选择最优附加质量。为此

构造评价函数： 

Y=(D－d)/h (6) 

式中：Y 为单位厚度阻尼材料的减振量；D 为基

板最大位移响应；h 为粘弹厚度；d 为附加约束阻尼

层最大位移响应。 

在一定质量范围内，Y 越大，则附加质量的有效

性越好。2.5 mm 粘弹层模型的减振量为 28.216，

3.3 mm 粘弹层模型为 21.467。故对于此基板来说，

附加 2.5 mm 厚的粘弹层较 3.3 mm厚粘弹层有更好的

有效性。 

2  动力吸振器减振分析 

动力吸振器实际上是一个弹簧质量阻尼系统，如

图 5 所示：m2 为动力吸振器质量；k2 为动力吸振器刚

度；c2 为动力吸振器阻尼；m1 为主系统质量；k1 为主

系统刚度；c1 为主系统阻尼。 
 

 

图 5  动力吸振器结构 
Fig.5 Structure diagram of DVA 

 

坐标原点都选择在各自的静平衡位置，由牛顿第

二定律可以得出整个系统的运动方程为： 

1 1 2 1 2 2 1 2 1 1 1 1+ ( ) ( )m x c x x k x x c x k x F        
 

(7) 

2 2 2 2 1 2 2 1+ ( ) ( ) 0m x c x x k x x       (8) 

当激励力为简谐力时，即 0( ) e j tF t F  ，定义 

1 1e
j tx X  ， 2 2e j tx X  ，主振系统上的外激励力 0F 与

主系统刚度 k1 的比值定义为静变形 Xst，主系统固有

频 率 为 1
1

1
n

k

m
  ， 动 力 吸 振 器 固 有 频 率 为

2
2

2
n

k

m
  。同时，引入以下无量纲参数：强迫振动

比
1 1/k m

  =
1n




，动力吸振器质量比 2

1

m

m
  ，固

有 频 率 比 2

1

n

n





 ， 吸 振 器 阻 尼 比

2 2
2

2 22 2 22 n

c c

mm k



  。 

利用以上参数可得到主系统的振幅倍率： 
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(9) 
基于以上分析，将单个动力吸振器附加于薄板中

心点，进行相同工况下的响应分析。该结构的一阶模

态质量 M=1.426 kg，模态刚度 K=2.8331×105 N/m，

故设计单重动力吸振器质量 m=0.57 kg，同时可得质

量比 u=0.4，频率比  =1/(1+u)=0.716，动力吸振器刚

度 k=58 055 N/m，动力吸振器阻尼系数 c=119 N·s/m。

按以上参数建动力吸振器模型，结构的频响曲线为如

图 6 所示。 
 

 

图 6  单重吸振器和约束阻尼层对比曲线 
Fig.6 Comparison of DVA and constrained damping layer 

 

由图 6 可知，附加 0.57 kg 单重动力吸振器最大

位移响应为 1.01 mm。可得附加单重动力吸振器的基

板最大位移响应较约束阻尼层基板下降 68.04%，所

以动力吸振器较约束阻尼层有更好的减振效果。由图

6 还可得到，附着粘弹性阻尼材料可实现结构全频域

的振动抑制，控制频域明显宽于动力吸振器的作用频

域。究其原因为动力吸振器基于目标频率设计，是一

种控制范围精确的振动控制形式。文中将目标频率选

为结构的固有频率，所以单重动力吸振器在结构固有

频率附近的减振效果明显优于粘弹性阻尼材料。 

在实际情况中，结构受到的激励力频率常常是在

某一个范围内不断变化的，甚至是随机的，此时则难

以确保单重动力吸振器的调谐频率与被控结构所受

的激励频率一直保持一致[18-22]。因此，如果采用这样

一种单一调谐频率的动力吸振器对结构进行减振控

制，那么其减振效果会很不稳定。因此，许多学者对

此进行不断研究，最终提出了采用具有不同动力特性

的多个动力吸振器对结构进行控制的思想，即多重动

力 吸 振 器 系 统 （ Multiple Tuned Mass Damper, 

MTMD），其力学模型如图 7 所示。 

由于 n 重动力吸振器主振动系统的位移振幅曲

线上存在 n+1 个极值点。由此定义以下 2 个评价函数： 
I k   

maxJ P
 

(10) 

 

图 7  多重动力吸振器结构 
Fig.7 Structure diagram of MTMD 

 

式中：k 为峰值个数；J 为峰值最大值。采用遗

传算法调节多重动力吸振器的最优参数（最优频率

比）、（最优阻尼）使得上述评价函数为最小值。经

优化计算得四重动力吸振器的最优设计参数矩阵： 

[0.8577 0.5858 0.6955 1.0357]

[0.1377 0.1035 0.1019 0.1809]







 

(11) 

根据所得优化参数，可得： 

 
 
20827 9715 13695 30369

15 7.7 9 23.8

k

c




 

(12) 

按所得四重动力吸振器参数建立有限元模型，结

构的频率响应曲线如图 8 所示。 
 

 

图 8  多重动力吸振器、单重动力吸振器和约束阻尼层对

比曲线 
Fig.8 Comparison of MTMD, DVA and constrained damping 
layer 
 

由图 8 可知，较附加等质量单重动力吸振器基

板，附加经遗传算法优化的四重动力吸振器基板的最

大位移响应有所下降，起到非常好的减振效果。其中，

附加四重动力吸振器的基板一阶最大位移响应为

0.96 m，较单重下降 5%，较附加约束阻尼层基板下

降 69.2%。可以看出，基于遗传算法对多重动力吸振

器参数和所作的优化是富有成效的，并且可直观

地看出经优化的四重动力吸振器除了有效减小最大

位移响应，还使吸振器作用频带宽度增加，使得吸振

器效果更好。 
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3  结语 

基于振动控制的需求，分别对比了自由阻尼层与

约束阻尼层的减振效果，验证了约束阻尼层有更好的

减振效果。通过控制约束层厚度，改变粘弹层厚度，

探究了粘弹层厚度与减振效果间的关系。同时，基于

有限元仿真对比了约束阻尼层、单重吸振器与多重吸

振器的减振效果。结果表明，符合最优参数设计的多

重动力吸振器在共振频率附近抑振效果更好，但粘弹

性阻尼材料抑振范围更广，覆盖高中低各个频段。 
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