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用于管路的二重动力吸振器设计与试验
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摘要  核电机组中机械设备的振动会传递到与其相连的管路中，容易发生管路失效与气体泄露等事故，传统管路减

振装置因管路布置复杂，存在安装困难和减振效果不理想等问题。针对上述情况，设计了一种结构简单且质量可调

的二重动力吸振器（double dynamic vibration absorber，简称 DDVA）。首先，根据机组管路实际参数对该动力吸振

器进行参数设计，通过定点理论，以位移振幅比为参考对动力吸振器不断迭代优化，确定了 DDVA 的最优刚度与最

优阻尼；其次，通过有限元仿真验证管路添加 DDVA 后的吸振效果，并与单个动力吸振器（single dynamic vibration 
absorber，简称 SDVA）的吸振效果进行比对；最后，通过台架试验对 DDVA 吸振效果进行了试验验证。结果表明，

DDVA 将管路共振频率下的径向振动加速度降低了 65% 以上，吸振效果达到 9 dB 以上，这对于管路的吸振设计具

有一定的工程指导意义。
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引  言

随着社会高速发展，清洁能源的开发已成为必

然的发展趋势，核电得到了广泛应用。管路系统作

为重要的液气传输通道，在核电机组中使用广泛。

由于核电机组恶劣的工作环境以及管路内部气体的

脉动会造成管路共振，影响核电机组运行安全，因此

减小管路系统的振动已成为核电站发展的关键。

常规的管路减振是通过局部结构优化的方式进

行控制，在整体系统处于设计阶段时较为容易实施，

但当系统安装完成进入实际使用阶段，由于安装条

件与成本的原因，该方法在管路上无法得以实施。

动力吸振器是一种对安装条件依赖相对较少的

吸振方法［1］，通过添加吸振结构，将主系统的振动转

移到吸振结构上，以达到对主系统的振动控制。由

于其结构简单、安装方便，因此基于动力吸振的管路

减振方法为有针对性地降低工作频率下的管路振动

提供了重要思路［2］。

袁琦［3］提出了二重动力吸振器参数优化设计方案。

贺辉雄［4］研究并比较了曲线拟合法、传统等效质量法的

参数识别方法，证明了曲线拟合法具有更好的识别精

度。操瑞志等［5］分析了吸振器的阻尼比、吸振器与主系

统的质量比对减振效果的影响，为吸振器参数设计提

供了理论依据。文献［6‑13］对动力吸振器在列车及汽

车等方面的应用进行了研究，说明吸振效果良好。

笔者基于动力吸振器的基本思想，设计出一种

可调频的二重动力吸振器，通过调整动力吸振器质

量，使其吸振频率在一定范围内变化，同时采用二重

结构设计在一定程度上扩展其吸振频段，以适应不

同管路的吸振要求。由于金属橡胶具有优良的耐高

温特性。因此笔者在二重动力吸振器的基础上，加

入金属橡胶作为阻尼元件，以保证动力吸振器在高

温下的吸振性能。通过仿真验证了该方案的有效性

与可行性，并搭建试验平台对其吸振性能进行测试。

1 动力吸振器动力学模型建立

单一动力吸振器的刚度与阻尼等参数为最优值

时，其在某一频率附近有较好的吸振效果。如果系统

振动固有频率或者动力吸振器的刚度、阻尼等参数发

生变化，吸振性能会显著下降，在质量比较小的动力

吸振器上效果更加明显。为了提高吸振器的鲁棒性，

增加吸振器的工作频率范围，笔者提出使用二重动力

吸振器，其具有鲁棒性好、对于参数变动不敏感的特
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性，同时其参数优化可通过定点理论进行推导［1］。

1.1　二重动力吸振器理论模型　

笔者设计的二重动力吸振器理论模型如图 1 所

示。将其安装在管路上，整体系统可简化为一个三

自由度系统。由于管路通常阻尼极小，故将其省

略。图 1 中：m，k分别为主系统的质量与刚度；m1，

m2 分别为 2 个动力吸振器的质量；k1，k2 分别为 2 个

动力吸振器的刚度；c1，c2 分别为 2 个动力吸振器的

阻尼；x为主系统位移；x1，x2分别为 2 个动力吸振器

的位移；u为与管路连接的外部设备的强制位移。

与管路连接的设备对管路进行加振时，系统的

运动方程为

mẍ= k ( u- x ) -
( k1( x- x1 ) + c1( ẋ- ẋ1 ) + k2( x- x2 ) + c2( ẋ- ẋ2 ) )

（1）
m 1 ẍ 1 = k1( x- x1 ) + c1( ẋ- ẋ1 ) （2）
m 2 ẍ2 = k2( x- x2 ) + c2( ẋ- ẋ2 ) （3）

其中：u= Uejωt，表示与管路连接的设备造成的强制

位移；x= X̄ejωt，x1 = X̄ 1 ejωt，x2 = X̄ 2 ejωt，表示管路与

各个动力吸振器的位移。

管路系统的复数振幅 X̄可以由实部 ReN，ReD与

虚部 ImN，ImD表示为

X̄= ReN + jIm N

ReD + jIm D
U= Xejα （4）

根据
|

|

|
||
| a+ jb
c+ jd

|

|

|
||
|= a2 + b2

c2 + d 2 ，得到主系统振动实

数振幅为

X̄= ( ReN
2 + Im N

2 ) / ( ReD
2 + Im D

2 ) U （5）

定 义 固 有 频 率 比 γ1 = k1 /m 1 / k/m，γ2 =

k2 /m 2 / k/m；质量比 μ1 = m 1 /m，μ2 = m 2 /m；强

迫 振 动 频 率 比 λ= ω/ k/m；阻 尼 比 ζ1 =

c1 /2 m 1 k1 ，ζ2 = c2 /2 m 2 k2 。利用以上无量纲参

数，将实部 ReN，ReD与虚部 ImN，ImD分别表示为

ReN = ( 1/γ1
2γ2

2 ) λ4 - ( 1/γ1
2 + 1/γ2

2 +

     4ζ1ζ2 /γ1γ2 ) λ2 + 1 （6）

Im N = -( 2/γ1
2γ2

2 ) ( ζ2 /γ1 + ζ1 /γ2 ) λ3 + 2( ζ1 /γ1 +

    ζ2 /γ2 ) λ （7）

ReD = -( 1/γ1γ2 ) λ6 +[( 1/γ1
2γ2

2 )+( 1/γ1
2 ) ( 1 + μ2 )+

             ( 1/γ2
2 ) ( 1 + μ2 )+ 4 ( ζ1ζ2 /γ1γ2 ) ( 1 + 2μ2 ) ] λ4 -

              [ 1/γ1
2 + 1/γ2

2 + 4 ( ζ1ζ2 /γ1γ2 )+( 1 + 2μ2 ) ]
               λ2 + 1 （8）
Im D = ( 2/γ1γ2 ) [ ( ζ2 /γ1 ) ( 1 + μ2 )+
              ζ1 /γ2 ) ( 1 + μ2 ) ] λ5 - 2 [( ζ2 /γ1 +
              ζ1 /γ2 ) /γ1γ2 +( ζ1 /γ1 + ζ2 /γ2 ) ( 1 + 2μ2 ) ] λ3 +
              2 ( ζ1 /γ1 + ζ2 /γ2 ) λ （9）

由式（5）可知，位移振幅比为

X̄ U= ( ReN
2 + Im N

2 ) / ( ReD
2 + Im D

2 ) （10）
由于 u= Uejωt，x= X̄ejωt，得到与管路连接的设

备加速度 ü= -ωUejωt，管路加速度 ẍ= -ωX̄ejωt，因

此
ẍ
ü

= X̄
U

= ( ReN
2 + Im N

2 ) / ( ReD
2 + Im D

2 )。

1.2　二重动力吸振器的最优调整条件　

二重动力吸振器的参数可通过定点理论进行优

化，3 种边界条件下的频响曲线如图 2 所示。二重动

力吸振器的频响曲线存在 3 个固定点 P，T和 Q，其

优化理念为：3 个固定点的高度相等，并使这些点位

于曲线的最大值位置。

1.2.1　最优同调　

通过调整阻尼比 ξ1和 ξ2，设定 3 种情况作为边界

条件，分别为 ξ1=0，ξ2= ∞ ；ξ1= ∞ ，ξ2=0；ξ1= ∞ ，

ξ2=∞。得到 3 种情况下的关系式分别为

|

|
|
||
| X
U

( λ )
|

|
|
||
|=

-( λ2 /γ1
2 - 1 )

( 1 + μ2 ) λ4 /γ1
2 -[ 1/γ1

2 +( 1 + 2μ2 ) ] λ2 + 1
                              ( ξ1 = 0，ξ2 = ∞ ) （11）

图 2　3 种边界条件下的频响曲线

Fig.2　Frequency response curves under three boundary con‑
ditions

图 1　二重动力吸振器理论模型

Fig.1　Theoretical model of dual dynamic vibration absorber

104



第  1 期 任志英，等：用于管路的二重动力吸振器设计与试验

|

|
|
||
| X
U

( λ )
|

|
|
||
|=

-( λ2 /γ2
2 - 1 )

( 1 + μ2 ) λ4 /γ2
2 -[ 1/γ2

2 +( 1 + 2μ2 ) ] λ2 + 1
                              ( ξ1 = ∞，ξ2 = 0 ) （12）

|

|
|
||
| X
U

( λ )
|

|
|
||
|= -1

( 1 + 2μ2 ) λ2 - 1
  ( ξ1 = ∞，ξ2 = ∞ ) （13）

根据式（11）~（13），得到 3 个固定点（P，T和Q）
各自对应的频率此 λP，λT 和 λQ。将对应频率分别代

入式（10），并令其相等，得到 P，Q点等高条件和 P，
T点等高条件分别为

( 1 + 2μ2 )2 ( 1/γ1
2 + 1/γ2

2 )= 2( 1 + μ2 ) / ( γ1
2γ2

2 )
（14）

-1
( 1 + 2μ2 ) λP 2 - 1

=

-( λT 2 /γ1
2 - 1 )

( 1 + μ2 ) λT 4 /γ1
2 -[ 1/γ1

2 +( 1 + 2μ2 ) ] λT 2 + 1
（15）

根据式（14），（15）得到三点等高的条件。确定

两质量块质量比后，通过解析得到对应的最优频率

比 γ1 与 γ2。由于实际表达式过于复杂，因此设定两

质量块的质量比相同，利用输入不同质量比进行多

点采样曲线拟合的方式，得到近似公式为

γ1 = 0.403( μ1 + 0.131 )-0.437 （16）
γ2 = -0.72μ2 + 1.03            （17）

其中：μ1=μ2。

1.2.2　最优阻尼　

最优阻尼应满足动力吸振器唯一振幅曲线在

P，T，Q三点附近为最大值，可通过对虚部 ImR，ImD

求解得出，故需要对 λ求微分。由于等式过于复杂，

因此采用不同质量比进行多点采样曲线拟合，得到

近似关系式为

ζ1 = ( μ1 /17.6 )0.285 - 0.06 （18）
ζ2 = ( μ2 /3.06 )0.377 - 0.05 （19）

2 二重动力吸振器结构设计与仿真

2.1　管路系统模态分析　

根据实际管路结构与安装条件，利用软件对管路

进行建模。管路模型如图 3所示。管道所用材料为碳

钢，外径为 33.4 mm，壁厚为 6.35 mm，长为 1.5 m，总

质量为 8.3 kg。两端通过管夹与试验基座连接。

在实际工程中，该管路在 170 Hz 附近存在较大

振幅，通过仿真模拟确定该吸振频率对应的模态。

将模型导入软件 Ansys Workbench 中进行边界条件

约束，管路两端通过管夹与试验基座进行绑定约束，

同时两端基座底面进行固定约束。对预处理完成的

模型进行前 6 阶模态分析，表 1 为前 6 阶模态分析结

果。管路第 3，4 阶模态振型如图 4 所示。

可以看到，当管道固有频率为 3，4 阶时，其固有

频率与工程实际振幅最大的频率接近，因此第 3，4
阶模态对应的频率为动力吸振器的吸振频率。参照

文献［3］，动力吸振器应安装在管路所需吸振模态的

最大振幅发生点与振幅方向上，结合第 3，4 阶的模

态振型，确定动力吸振器安装在管路左侧或右侧距

离端点 375 mm 附近。

2.2　动力吸振器结构设计　

理论上，随着动力吸振器质量比增加，主系统振

动幅值会随之降低，但在实际工程应用中，还需考虑

安装空间大小等因素。因此，设计动力吸振器时，质

量比一般控制在 0.2 以内［1］。笔者最终选取质量比

为 0.04，SDVA 质量比为 0.04，质量为 0.332 kg，DD‑
VA 单个质量比为 0.02，质量为 0.166 kg，根据最优

同调与最优阻尼得出 SDVA 与 DDVA 的刚度与阻

尼参数。动力吸振器基本参数如表 2 所示。

图 3　管路模型

Fig.3　Pipeline model diagram

表 1　前 6阶模态分析结果

Tab.1　First six order results of modal analysis

模态

1
2
3

f/Hz
62.645
64.552

167.740

模态

4
5
6

f/Hz
180.99
351.60
358.46

图 4　管路第 3，4 阶模态振型

Fig.4　3rd and 4th order modal shapes of pipeline
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圆柱形管道振动方向大部分沿径向方向，可正

交分解为水平方向与垂直方向。因此，通过水平与

垂直方向布置弹簧，可实现对管路径向整体的吸振。

图 5 为笔者所设计的可调频二重动力吸振器整

体结构。吸振器内部的管夹通过螺栓安装在管路

上，外部的吸振器质量环通过矩形弹簧与内部管夹

连接，质量环上下两端拥有用于放置质量片的平台，

可通过增减质量片对吸振器质量进行微调，增加其

适用范围。动力吸振器主要材料参数如表 3 所示。

该动力吸振器结构上的 4 根弹簧为两两并联连

接，弹簧实际刚度为计算刚度的 1/2。因此，动力吸

振器 1 上的弹簧刚度为 84.445 N/mm，动力吸振器 2
上的弹簧刚度为 95.725 N/mm。矩形弹簧参数如

表 4 所示。在吸振器质量环与矩形弹簧接触的位置

以及管夹上与矩形弹簧接触的位置开有圆环形凹

槽，用于对弹簧进行定位，防止弹簧在工作时因剧烈

运动飞出。两凹槽中心都有圆柱型的凸起，用于与

弹簧中间的金属橡胶阻尼块进行接触与限位。根据

选定好的矩形弹簧规格，设定内环直径为 5 mm，外

环直径为 15 mm。为了保证弹簧工作时不会与质量

环或管夹分离，需要保证弹簧在安装时有一定的预

紧力，故设计预紧距离为 2 mm，凹槽之间的距离分

别为 28 mm 和 23 mm。

2.3　带吸振器管路仿真分析与对比　

无吸振器管路模型如图 6 所示。对基座进行固

定，在距管路右端 375 mm 处施加 5 N 的垂直简谐载

荷，激振频率为 0~200 Hz。设监测点在管路第 3 与

第 4 阶 模 态 最 大 位 移 处 附 近 ，即 距 离 管 路 左 端

375 mm 处，记录监测点的输出数据。

根据管路模态分析结果，确定动力吸振器应安

装在管路左侧距离端点 375 mm 附近。动力吸振器

简化模型如图 7 所示。简化模型仅保留将内环作为

管夹，外环作为质量，内外环之间开有圆形凹槽用于

仿真时对弹簧进行定位。简化模型能够在保证网格

整体质量的同时，减少模型的节点数量和单元数量，

同时对整体分析结果造成的偏差很小，提高仿真

效率。

单个动力吸振器管路模型与二重动力吸振器管

路模型分别如图 8，9 所示，其余参数和设定与未安

图 8　单个动力吸振器管路模型

Fig.8　Pipeline model with single dynamic vibration absorber

图 5　二重动力吸振器整体结构

Fig.5　Integral structure of double dynamic vibration absorber

表 4　矩形弹簧参数

Tab.4　Rectangular spring parameter mm
名称

吸振器 1 弹簧
吸振器 2 弹簧

内径
7
7

外径
14
14

长度
30
25

表 2　动力吸振器基本参数

Tab.2　Basic parameters of dynamic vibration absorber

名称
SDVA
DDVA1

DDVA2

m/kg
0.332
0.166
0.166

刚度/(N⋅mm-1)
168.98

84.49
95.73

阻尼比
0.060
0.042
0.050

表 3　动力吸振器主要材料参数

Tab.3　Material parameters of each component of 
dynamic vibration absorber

名称

管夹
质量环
质量片

材料

6061 合金铝
6061 合金铝
45 号钢

ρ/(kg⋅m-3)

2.77×103

2.77×103

7.85

弹性模量/
GPa
71
71

206

泊松比

0.33
0.33
0.30

图 6　无吸振器管路模型

Fig.6　Pipeline model without dynamic vibration absorber

图 7　动力吸振器简化模型

Fig.7　simplified model of dynamic vibration absorber
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装动力吸振器管路相同。

图 10 为管路系统有无吸振器对比。可以看出，

单个动力吸振器在 3 个方向上 170 Hz附近的共振峰

都具有明显的吸振效果，但在一阶模态 62 Hz 附近

的共振峰却得到了放大。相比之下，二重动力吸振

器在保证 170 Hz 附近的共振峰得到削减的同时，

62 Hz 左右产生的振动加速度峰值变化不大，没有

受到太大影响。

单个动力吸振器与二重动力吸振器在 3 个方向

吸振效果分别如表 5，6 所示。通过仿真对比发现，

在添加动力吸振器之后，管路 3 个方向的振动加速

度都得到了显著降低，吸振效果均高于工程需求

（5 dB）。二重动力吸振器的吸振效果优于单个动力

吸振器，可在自身吸振频段范围内得到较好的吸振

效果，同时对其他频段的振动影响较小，具有较好的

鲁棒性。

3 试  验

3.1　吸振器实物与试验台架搭建　

动力吸振器实体零件如图 11 所示。图 12 为搭

建的试验台架实物图。管路两端分别通过管夹用螺

栓安装在试验台架上，吊起的激振器对管路加载产

生振动以模拟实际管路工作的振动情况。采用吊起

的方式进行激振是为了方便在试验过程中对激振器

图 9　二重动力吸振器管路模型

Fig.9　Pipeline model with dual dynamic vibration absorber

图 10　管路系统有无吸振器对比

Fig.10　Contrast diagram of pipeline system with and without vibration absorber

表 5　单个动力吸振器 3个方向吸振效果

Tab.5　Vibration absorption effects of single dynamic 
vibration absorber in three directions

方向

x

y

z

a/(mm⋅s-2)
无吸振器

1 921.8
386 410
22 393

单个动力吸振器

460.3
107 040
7 295.1

吸振效

率/%
76.0
72.3
67.4

吸振效

果/dB
12.41
11.15

9.74

图 11　动力吸振器实体零件

Fig.11　Physical parts for dynamic vibration absorber

图 12　试验台架实物图

Fig.12　Material object of test bench

表 6　二重动力吸振器 3个方向吸振效果

Tab.6　Vibration absorption effects of dual dynamic 
vibration absorber in three directions

方向

x

y

z

a/(mm⋅s-2)
无吸振器

1 921.8
386 410
22 393

二重动力吸振器

136.73
27 285

1 850.7

吸振效

率/%

92.9
92.9
91.7

吸振效

果/dB

22.95
23.02
21.66
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进行安装与调整。由于仿真分析中管路第 2 阶模态

在左右两端各存在一个最大振型位移处，因此设定

激振器激励位置为管路左侧振型最大位移处。激振

器加载端位于其下方的银色圆柱部分，在激振器输

出端有一根带螺纹的粗杆。为了保证激振器在工作

过程中不与管路分离，在管路上安装一个带螺纹的

管夹，将粗杆上的螺纹旋进管夹中的螺纹，达到激振

器与管路连接的目的。在粗杆与带螺纹管夹之间设

置力传感器，用于实时监测激振器的输出力并对计

算机进行反馈，保证激振器的实际输出与设定值偏

差不大，也防止因输出载荷过大而损坏激振器。动

力吸振器安装在管路右端模态振型最大位移处，并

在其附近放置加速度传感器，采集管路的振动响应。

图 13 为信息采集系统实物图。信息采集系统

用于对激振器的输出进行控制以及采集管路上的响

应信号。通过计算机上相关软件对激振器的输出进

行设定，并将其传输到振动控制器。振动控制器将

设置的频域信号转换为时域信号，经功率放大器放

大，最终传递到激振器产生随时间变化的载荷。安

装在动力吸振器附近的加速度传感器在激振器工作

的同时收集振动加速度信号，并将其传输到振动控

制器，振动控制器会将收集的时域信号转为频域信

号，并将其传回计算机进行制表与绘图。

3.2　无吸振器管路谐响应试验　

在计算机软件中设置激振器的激振力为 5 N，激

振方式为 5~200 Hz的正弦扫频，激振器初始时会输

出力峰值为 5 N、频率为 5 Hz的正弦载荷。随着时间

推移，加载力度不变，加载频率不断增大，最终达到

200 Hz并结束加载。无吸振器管路响应曲线如图 14
所示。结果显示，在 0~200 Hz 的范围内，实际管路

存在 2个明显的共振峰，且较高频处的共振峰峰值较

大，响应趋势与仿真结果一致，但两共振峰所在频率

分别为 35 Hz和 134 Hz，与仿真结果存在差别。为了

保证设计的动力吸振器吸振频率为管路实际共振频

率，以管路实际共振频率为参数进行重新计算，得到

实际动力吸振器的质量与刚度，通过增减质量片与

更换弹簧达到设计吸振频率（134 Hz）的目的。

3.3　吸振器管路谐响应试验与对比　

3.3.1　5 N 激励下动力吸振器减振效果对比　

将调整过的动力吸振器安装至管路上，再次进

行 5~200 Hz 的正弦扫频试验，并与未加动力吸振

器的管路试验结果进行对比。可以看出，安装动力

吸振器后，管路在 134 Hz 的共振峰得到了很好抑

制 ，振 动 加 速 度 降 低 了 64%，吸 振 效 果 达 到 了

9.82 dB，超出工程需求（5 dB）吸振效果，同时一阶

模态并没有出现仿真情况下的放大情况。

3.3.2　10 N 激励下动力吸振器减振效果对比　

激振方式仍采用激振力为 5 N，5~200 Hz 的正

弦扫频。可以看出，在 10 N 激励下，管路在 134 Hz
的共振峰仍得到了很好抑制，振动加速度降低了

65.8%，吸振效果达到 9.32，超出工程需求（5 dB）的

吸振效果，动力吸振器的吸振能力在激振力改变的

情况下无太大变化。图 15 为不同激励下管路响应

对比。表 7 为动力吸振器吸振效果。

图 13　信息采集系统实物图

Fig.13　Material object of information acquisition system

图 14　无吸振器管路响应曲线

Fig.14　Response curve of pipeline without vibration absorber

图 15　不同激励下管路响应对比

Fig.15　Comparison of pipeline response under different exci‑
tation

表 7　动力吸振器吸振效果

Tab.7　Vibration absorption effect of dynamic vibra⁃
tion absorber

F/N

5
10

加速度/g
无吸振器

12.26
23.65

有吸振器
3.96
8.09

吸振效率/%

64.0
65.8

吸振效果/dB

9.82
9.32

108



第  1 期 任志英，等：用于管路的二重动力吸振器设计与试验

试验还测试了 15 N 与 20 N 激励下，动力吸振器

与无动力吸振器管路系统的响应情况。由于无动力

吸振器管路系统在该激励下响应过大，触发了激振器

的停机保护机制，因此未能得到无动力吸振器管路系

统在 15 N与 20 N激励下的响应数据。图 16为各个激

励下吸振器管路响应对比。可以看出，在一定激励范

围内，二重动力吸振器的管路系统其整体响应随着激

励大小的提高而增大，整体变化趋势较为一致。

4 结  论

笔者设计了一种质量可调的二重动力吸振器。

该吸振器在结构上采用弹簧、金属橡胶和质量块组

成的弹簧‑阻尼‑质量系统对管路振动进行吸收，同

时添加了质量微调机构，具有结构简单、后期调试方

便的优点。通过理论分析与仿真设计，确定了二重

动力吸振器的结构参数，并搭建试验台模拟核电管

路振动情况。试验结果表明：此动力吸振器对管路

指定频率的共振具有良好的吸振效果，振动加速度

降低了 65% 以上，吸振效果达到 9 dB 以上；通过改

变质量片的数量，可改变动力吸振器的吸振频率，满

足不同管路的吸振需求。
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图 16　各个激励下吸振器管路响应对比

Fig.16　Comparison of pipeline response with vibration ab‑
sorber under different excitation
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