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基于直接速度反馈的管道振动主动控制
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摘要 管道振动给石化设备的安全运行带来严重的隐患。基于直接速度反馈控制原理，利用主动阻尼装置向振动

管道系统施加控制力，实现了对管道振动的主动控制。利用根轨迹法分析了控制系统的稳定性，实验验证了惯性作

动器的动态特性对系统稳定性的影响，在增益系数过大时观察到了系统失稳的现象。以加速度信号作为评价指标，

对不同反馈增益系数下主动阻尼装置对管道振动的控制效果进行了对比，并探究了主动阻尼装置的有效作用频带。

结果表明，在反馈增益系数选择合理的情况下，主动阻尼装置对作动器线性工作频带内（20~50 Hz）的管道振动都

能有较好的控制效果，最高降幅可达 80%。最后对主动阻尼装置的设计和使用提出了参考意见，为振动控制效果

的进一步提高提供了思路。
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引 言

作为输送介质、传递能量的设备，管道系统在石

油化工领域十分常见。管道的振动会引起管道系统

的疲劳损伤，降低使用寿命，甚至出现裂纹或断裂，

给设备的安全运行带来隐患。目前，工程中常采用

缓冲罐、孔板等结构降低流体的压力脉动，减小激励

源［1］，但均需在停机时施工，给企业的生产带来影

响。通过改变管线结构、调整支撑位置来调节管道

固有频率，避免管道固有频率与激振力频率接近，可

降低因共振而导致的剧烈振动［2］，但容易造成局部

应力集中，有时还会受到现场空间条件的限制。近

年来，随着自动控制技术的发展及传感器、作动器性

能的提升，振动主动控制技术取得了长足的进步，在

航空、航天、车辆、船舶及机械加工等领域都得到了

应用［3⁃9］。其控制效果好，适应性强，作用频带宽，为

管道振动问题的解决提供了新的指导方向。

惯性作动器因其结构简单、响应迅速、输出力均

匀等优点，在振动主动控制中得到了广泛应用［10］。

Gonzalez等［11］采用惯性作动器对平板的振动进行主

动控制，分别对加速度反馈控制、速度反馈控制、位

移反馈控制和比例积分微分（proportion integral dif⁃
ferential，简称 PID）控制算法下的控制效果进行了

仿真研究。Baumann等［12］对速度反馈控制系统的稳

定性进行了分析及相应的实验研究。西班牙达诺巴

特集团将惯性作动器应用在了铣削加工的振动控制

中，并对比了不同控制算法下的振动控制效果［13⁃14］。

刘孝斌等［15］开展了多个惯性作动器对平板宽频带振

动的控制效果。Chen等［16］基于 LabVIEW 软件和

NI PXI控制平台，采用惯性作动器对模拟铣削振动

进行 PID控制，并取得了良好的减振效果。

除了控制算法，传感器和作动器的位置布置对

控制系统的稳定性和控制效果也具有重要的影响，

异位布置带来的相位滞后不利于系统的稳定［17⁃18］。

因此，在条件允许的情况下，应尽量选择同位布置，

构成作动器到传感器的最小相位系统，以保证较大

的稳定裕度。

笔者搭建了管道振动实验台，基于同位布置的

直接速度反馈控制算法［19］，利用主动阻尼装置向管

道系统施加控制力，实现了对管道振动的主动控制。

分析了直接速度反馈控制系统的稳定性和控制效

果，并在实验中对比了主动阻尼装置在不同反馈增

益下的振动控制效果，研究了主动阻尼装置控制管

道振动的有效作用频带。实验结果表明，在惯性作

动器线性工作频带内，利用主动阻尼减振系统对管

道系统施加控制力，可以显著降低管道振动，避免系
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统因反馈增益过大而出现失稳现象。

1 主动阻尼装置原理

主动阻尼装置采用的是直接速度反馈（direct
velocity feedback，简称 DVF）控制算法，该算法将

被控系统的振动速度信号作为反馈控制量。控制流

程如图 1所示，采用加速度传感器采集被控系统的

振动信号，经控制器内的硬件电路滤波、积分、放大，

得到与被控系统振动速度信号成比例的控制信号，

输入至功率放大器，由功率放大器驱动惯性作动器

输出作动力，控制系统的振动，主动阻尼装置的控制

器及功率放大器如图 2所示。其中：G ( s )为系统的

振动加速度与所受外力之间的传递函数；Gact（s）为

作动器输出的作动力 Fact与其所加控制电压V in之间

的传递函数。

1.1 直接速度反馈控制算法

当采用直接速度反馈控制时，功率放大器输出

给作动器的控制电压可表示为

V in =-gv ẋ （1）
其中：gv为反馈增益系数；ẋ为被控系统测点处的振

动速度。

假设作动器在线性范围内工作，在控制电压V in作

用下，作动器输出给被控系统的作动力F act可表示为

F act = gaV in =-ga gv ẋ （2）
其中：ga为作动器的输出力常数。

被控系统在外部激励下的运动微分方程为

Mẍ+ Cẋ+ Kx= F （3）
其中：M，C，K分别为被控系统的质量矩阵、阻尼矩

阵和刚度矩阵；F为系统受到的外激振力矩阵；ẍ，ẋ，

x分别为系统的加速度、速度和位移矩阵。

笔者采用同位布置，即测量点与作动器安装在

同一位置，以保证较大的稳定裕度。在直接速度反

馈控制下，作动器向系统施加作动力，系统的运动微

分方程变为

Mẍ+ Cẋ+ Kx= F+ F act （4）
其中：F act为作动器向系统施加的控制力。

将式（4）代入式（5）中，可得

Mẍ+(C+ ga g v ) ẋ+ Kx= F （5）
可以看出，如果将惯性作动器视为理想的线性

作动器，在直接速度反馈控制规律下，作动器相当于

对系统施加了阻尼力，从而达到控制系统振动的

目的。

1.2 惯性作动器的动力学模型

笔者使用的电磁式惯性作动器如图 3所示。

图 4为电磁式惯性作动器的简化模型，由惯性质量

ma、弹簧 ka、阻尼元件 ca、线圈、永磁铁及底座组成。

线圈与惯性质量组装为整体，通过弹簧及阻尼元件

与底座连接，永磁铁固定在底座上。线圈通入交变

电流后产生交变磁场，与作动器内永磁铁产生的恒

定磁场相互作用产生电磁力，惯性质量在电磁力的

作用下产生振动，对底座产生反作用力，从而按照设

定的控制规律向被控系统输出作动力，控制系统

振动。

作动器输出的作动力 F act与其所加控制电压V in

之间的传递函数为

G act ( s )=
ga s2

s2 + 2ζaωa s+ ωa
2 （6）

其中：ga，ωa，ζa分别为作动器的输出力常数、固有频

率和阻尼比，与作动器内部磁场分布情况、线圈绕

图 3 电磁式惯性作动器

Fig.3 Electromagnetic inertial actuator

图 1 主动阻尼装置的控制系统模型

Fig.1 The control system model of active damping device

图 2 控制器及功率放大器

Fig.2 Controller and power amplifier
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组、惯性质量大小、阻尼元件以及弹簧刚度有关。

根据表 1中惯性作动器的规格参数，对其输出

力特性进行了仿真分析，得到作动器输出力与控制

电压的幅频特性曲线，如图 5所示。可以看出，在一

定频率范围内，作动器的输出力大小仅与控制电压

有关，且输出力与控制电压的相位保持在 0°附近，在

这段频率范围内可以将惯性作动器视为理想的线性

作动器。

实验测试了惯性作动器的输出力特性，得到作

动器输出力与控制电压的幅频特性曲线，如图 6所
示。可以看出，作动器在低频段（约 11 Hz）出现了

共振现象，这不仅限制了惯性作动器的有效作用频

带，还会对系统的稳定性造成影响。

根据式（6）中惯性作动器的动力学模型公式以

及实验测得的频响数据，采用最小二乘法拟合出作

动器的输出力 F act与其控制电压 V in 之间的传递函

数为

G act ( s )=
3.21s2

s2 + 21.41s+ 4 356.37 （7）

2 管道振动实验台介绍

搭建管道振动实验台见图 7，实验中通过信号

发生器及功率放大器控制激振器输出恒定大小的激

振力，管道在激振力的作用下做受迫振动。设计了

管夹及钢板作为连接装置，实现作动器与管道系统

的连接。选取了距激振力输入位置较近的 A点作

为惯性作动器的安装位置，在激振力作用下，该处的

振动相对于整个管道系统较为明显。主动阻尼装置

对管道系统振动控制的实验结果具有代表性。

实验中保证激振器产生幅值恒定的正弦激振

力，对该管道系统进行扫频激励。利用作动器内部

的加速度传感器对管道振动进行测量，为降低采集

信号中的高频噪声的干扰，采用二阶低通滤波电路

对 采 集 到 的 加 速 度 信 号 进 行 处 理 ，截 止 频 率 为

2 kHz，并对加速度信号高通滤波处理，以去掉信号

中的直流分量，截止频率为 10 Hz。
管道原始振动的幅频响应曲线如图 8所示，可

以看出，在 23 Hz附近，管道振动剧烈，这是由于管

道受一阶固有频率影响产生共振所引发的。

图 4 惯性作动器的简化模型

Fig.4 Simplified model of inertial actuator

图 7 管道振动实验台

Fig.7 Vibration pipeline test bench

表 1 惯性作动器的主要参数

Tab.1 Main parameters of inertial actuator

名称

惯性质量/kg
弹簧刚度/(N•m-1)
阻尼比

输出力常数/(N•V-1)
最大行程/mm

数值

2.2
6 130
0.15
4
±2

图 5 理想惯性作动器的伯德图

Fig.5 Bode diagram of ideal inertial actuator

图 6 实验测得的惯性作动器幅频特性曲线

Fig.6 Measured amplitude-frequency characteristic curve of
inertial actuator
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3 直接速度反馈控制系统的稳定性和

控制效果分析

直接速度反馈控制下的系统方框图如图 9所
示，其中：G ( s )为系统的振动加速度 ẍ与所受外力 F
之间的传递函数。

系统的闭环特征方程为

1+ gv
1
s

ga s2

s2 + 2ζaωa s+ ωa
2 G ( s )= 0 （8）

由管道原始振动曲线可以看出，管道系统在所

选频带内的振动主要受到系统一阶固有频率的影

响。为分析直接速度反馈控制系统的稳定性，将该

管道系统简化为单自由度系统，系统的振动加速度

ẍ与所受外力 F之间的传递函数G ( s )可简化为

G ( s )= s2

m ( s2 + 2ζnωn s+ ωn
2 ) （9）

其中：m，ωn，ζn分别为被控系统的质量、固有频率和

阻尼比。

根据实验测得的管道原始振动数据，采用最小

二乘法拟合出管道系统的振动加速度与其所受外力

之间的传递函数

G ( s )= s2

11.24s2 + 199.45s+ 229 205.73 （10）

此时，控制系统的闭环特征方程可以写为

1+ gv
1
s

ga s2

s2+ 2ζaωa s+ωa
2

s2

m ( s2+ 2ζnωn s+ωn
2 ) = 0

（11）
图 10为反馈增益 gv 从 0变化到无穷大的过程

中，对应闭环系统的根轨迹曲线，表 2列举了 gv分别

设置为 100，200和 300时，被控系统与作动器的模

态参数。可以看出，随着反馈增益系数 gv 的增大，

被控管道系统的阻尼比 ζn逐渐增大；但当 gv大于某

值时，系统特征方程的根将位于复平面的右半平面，

作动器向系统提供了负阻尼，这意味着当增益系数

过大时，闭环系统将会失稳。

图 11为当反馈增益 gv=1时，系统的奈奎斯特

曲线。图中左侧象限内的小圆是由于作动器的共振

所产生的，而右侧象限内的大圆是由于被控系统的

共振所产生的。由奈奎斯特稳定判据可知，此时系

统处于条件稳定状态，当控制增益过大时，奈奎斯特

曲线将包含（-1，j0）点，闭环系统将会失稳，在作动

器的固有频率附近发生振荡。

根据图 9的控制系统方框图，可得在直接速度

反馈控制下系统的振动响应与其所受到激振力之间

的闭环传递函数为

ẍ ( s )
F ( s ) =

G ( s )

1+ gv
1
s
G act ( s )G ( s )

（12）

由式（12）可以看出，当 gv为能够保持系统稳定

的最大反馈增益时，被控系统在外部激振力下的振

图 8 管道原始振动曲线

Fig.8 Original vibration curve of the pipeline

图 10 闭环系统的根轨迹曲线

Fig.10 Root locus curve of closed loop system

图 9 直接速度反馈控制系统方框图

Fig.9 Block diagram of direct velocity feedback control sys⁃
tem

表 2 不同反馈增益系数下被控系统与作动器的模态参数

Tab.2 Modal parameters of the controlled system
and the actuator with different feedback gain
coefficients

反馈增益

gv

0
100
200
300

被控系统

固有频率

ωn/Hz
22.7
22.5
22.6
23.1

阻尼比

ζn

0.061 8
0.191 2
0.319 1
0.435 1

作动器

固有频率

ωa/Hz
10.5
10.6
10.6
10.4

阻尼比

ζa

0.162 1
0.102 4
0.040 9

-0.006 7
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动响应最小，振动控制效果最好。因此，为提高系统

的控制性能，需合理设置反馈增益系数，在保持系统

稳定的前提下实现最佳的控制效果。

4 主动阻尼装置对管道系统振动控制

的实验研究

为验证主动阻尼装置对管道振动的控制效果，

在图 7所搭建的管道实验台上，利用主动阻尼装置

进行了管道系统的振动控制实验。利用 NI Lab⁃
VIEW平台对作动器内加速度传感器测量到的信号

进行处理，得到作动器安装位置处的振动速度 ẋ，并
实时采集作动器的控制电压V in，从而计算出功率放

大器不同放大倍数下的反馈增益 gv。通过调节功率

放大器的放大倍数，改变反馈增益系数 gv，分别设定

反馈增益系数 gv为 100，200和 300，对比不同反馈增

益下主动阻尼装置对管道系统的振动控制效果。

4.1 主动阻尼装置对管道单频率振动的控制效果

模拟工程中管道共振的情况，控制激振器输出

23 Hz的正弦激振力，管道系统在激振力的作用下

做受迫振动，得到不同反馈增益下管道系统的振动

时域波形及频谱图，如图 12~14所示。

可以看出，施加控制后，当反馈增益较小（gv=
100）时，管道系统的振动有所降低，加速度峰值从

23.64 m/s2降低到 9.01 m/s2，振动降幅可达 62%。

随着反馈增益系数的增大（gv=200），振幅进一步降

低，加速度峰值降为 4.77 m/s2，振动降幅增加到

80%。

当反馈增益 gv 达到 300时，系统因增益系数过

大而失稳，出现了作动器固有频率附近的自激振动，

并且由于作动器内惯性质量的振幅过大，与作动器

端盖发生碰撞，导致系统的振动频谱中出现了高倍

频成分，这对于系统振动的控制是不利的。为避免

在使用中系统因增益过大而出现失稳的情况，需合

理选择主动阻尼装置的反馈增益系数。如果被控系

统的振动传递函数是已知的，那么可以通过根轨迹

分析法近似求出使系统保持稳定的最佳反馈增益系

数。对于振动传递函数未知的被控系统，最大的反

馈增益系数只能通过实验的方法获得。通常是先选

取比较小的反馈增益作为初始增益，在实验中增加

其大小，直到该闭环系统失稳，从而探索出合适的反

馈增益系数。

4.2 主动阻尼装置的有效作用频带

由图 5中惯性作动器的伯德图可知，作动器只

能在其线性范围内输出与控制信号同相位的作动

力。当采用直接速度反馈控制时，在固有频率范围

图 12 不同反馈增益下管道系统的振动时域波形

Fig.12 Vibration time domain waveform of the pipeline sys⁃
tem with different feedback gain图 11 主动阻尼装置作用下闭环系统的奈奎斯特图

Fig.11 Nyquist diagram of the closed-loop system under ac⁃
tive damping device

图 13 不同反馈增益下管道系统的振动频谱图

Fig.13 Vibration spectrum of the pipeline system with differ⁃
ent feedback gain

图 14 振动频谱细化图

Fig.14 Detailed vibration spectrum
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内及其以下频段，由于输出力与控制信号之间存在

相位延迟，惯性作动器并不能向系统提供预期的阻

尼力，而是会发生正反馈，引起自身的共振。

为探究主动阻尼装置控制振动的有效频率范

围，设定激振器以 1 Hz为步长进行扫频，频率范围

为 6~50 Hz，管道系统在激振力的作用下做受迫振

动。实验中分别设定 100，200及 300反馈增益系

数，得到不同反馈增益下管道系统振动的幅频响应

曲线，如图 15所示。

由实验数据可以看出，在 20~50 Hz范围内，施

加控制后，管道系统的振动降低。当反馈增益较小

时，振动控制效果随着反馈增益系数的增大而提

高。但是当反馈增益 gv达到 300时，管道振动由于

系统失稳而变大，振动控制效果变差，这是因为增益

过大时，作动器向系统提供了负阻尼。因此，采用主

动阻尼装置对系统振动进行主动控制时，应合理设

置反馈增益系数。反馈增益过小会导致减振效果不

佳，反馈增益过大则会使系统失稳。对于本研究实

验中所选取的 3个反馈增益系数，当 gv=200时，作

动器对该管道系统的振动控制效果较好。

在 6~19 Hz范围内，施加控制后，管道系统的

振动均不降反增。这是由于作动器未在其线性频率

范围内工作，该频段内的输出力与控制信号之间存

在严重的相位延迟，作动器未能向系统提供预期的

阻尼力，发生了正反馈而导致系统失稳。该现象为

主动阻尼装置的设计和使用提供了指导，在选用惯

性作动器时，应使作动器的固有频率远离被控系统

的振动频带，以保证其在线性范围内工作，避免系统

因作动器输出力的相位延迟而失稳。这可以通过降

低作动器内连接弹簧的刚度实现，但是也要考虑实

际应用中可能出现的问题，比如当惯性质量振幅过

大时，可能会超出行程与作动器端盖发生碰撞，这对

于振动的控制是极为不利的。

5 结 论

1）搭建了管道振动实验台，基于直接速度反馈

控制原理，采用主动阻尼装置实现了对管道系统振

动的主动控制。当反馈增益系数设置合理时，主动

阻尼装置对管道系统在作动器线性工作频带内的振

动都能得到较好的控制，最高振动降幅可达 80%。

2）将管道实验台简化为单自由度系统，分析了

反馈增益系数变化对系统稳定性的影响，实验验证

了不同反馈增益系数下主动阻尼装置的振动控制效

果。在使用主动阻尼装置时，应合理设置反馈增益

系数，避免系统因反馈增益过大而失稳，或是因增益

过小而振动控制效果欠佳。

3）当被控系统的动力学模型已知时，可以通过

根轨迹法求出使系统保持稳定的最大反馈增益系

数。对于动力学模型未知的系统，可以先选取比较

小的反馈增益作为初始值，在实验中增加其大小，探

索出使系统保持稳定的最大反馈增益系数，适量施

加控制力，达到最佳的控制效果。

4）受到作动器固有频率的影响，施加直接速度

反馈控制后，由于输出力与控制信号之间相位延迟

的存在，系统在低频段的振动不降反增。因此，在设

计选用作动器时，应使作动器的固有频率远离被控

系统的振动频率范围，保证其在线性范围内工作，但

是也要考虑实际应用时可能出现的问题。

5）通过激振器向管道系统输入激励力，模拟工

程中管道振动的情况，研究了主动阻尼装置控制管

道振动的可行性。实际工程中，受到管内流体脉动

的影响，管道振动的幅值和频率会发生变化，可能会

出现多频率成分的振动。
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