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基于动柔度方法的管路动力吸振器
设计研究
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摘 要：［目的目的］载流管路系统在受到外界激励时会引起振动，为减小载流管路的振动，研究动力吸振器的减振

特性，［方法方法］基于动柔度方法中的被动修改法，推导得出附加弹簧质量系统的多自由度系统的动柔度矩阵，并

对该多自由度系统中的目标自由度进行零点配置，使该自由度下的相应振动得到抑制。在此基础上，设计一种

管路动力吸振器，并应用到载流管路上进行实验，以验证其减振效果。［结果结果］结果表明：设计的管路动力吸振器

能够较好地吸收目标频率下的振动，且在目标频率相同时，吸振器的调谐质量越大，吸振效果越好。［结论结论］此管

路动力吸振器安装拆卸方便、适用范围广，可为管路减振研究提供一定的参考。
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Design and study on dynamic vibration absorber of fluid-conveying pipes
based on the receptance method
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Abstract：［Objectives］ The fluid-conveying pipes may vibrate under external excitation. In order to
reduce the vibration of the fluid-conveying pipes and study the vibration-reduction characteristics of the
Dynamic Vibration Absorber（DVA），［Methods］the receptance matrix of the multi-degree-of-freedom
（DOF）system of the additional spring-mass system was derived based on the passive modification method
in the receptance method，and the zero assignment of the target DOF in the multi-DOF system was
performed to suppress the corresponding vibration under the target DOF. On this basis，a DVA was
designed and applied to the fluid-conveying pipes for experiments to verify its vibration-reduction effect.
［Results］The results show that the designed DVA can well absorb the vibration at the target frequency，
and the vibration reduction is better for a larger tuned mass when the target frequency is the same.
［Conclusions］Such DVA is convenient to install and has a wide application range，which can provide a
certain reference for pipe vibration reduction research.
Key words：pipe vibration；fluid-conveying pipes；vibration reduction；Dynamic Vibration Absorber
（DVA）；zero assignment；receptance method
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0 引 言

目前，载流管路作为输送流体的重要载体已

被广泛应用于船舶、汽车等相关领域。而载流管

路在泵或者其他设备的激励作用下会产生振动，

影响管路上的精密仪器稳定工作，对管路安全构

成威胁，所以针对载流管路的减振研究成为了学

术和工程界的重要课题［1］。

动柔度矩阵（Receptance matrix）用于表示结

构某节点各个自由度在单位力激励作用下的运动

量的大小，其中运动量包括位移、速度和加速度。

动柔度方法（Receptance Method）是一种利用结构

的频响函数对系统进行减振分析的方法。该方法

以系统结构的动柔度矩阵为基础，通过被动修改

或者主动控制修改结构的质量、刚度或阻尼矩阵，

从而达到控制振动的目的。运用该方法时，若结

构简单，可根据模态理论建立结构的数学模型，得

到结构的动柔度矩阵；若结构复杂不易建模，则可

通过试验测量关注点在一定激励作用下的响应函

数，得到该点的动柔度矩阵。因此，动柔度方法在

分析大型复杂结构振动时具有明显的优点。运用

该方法，在分析过程中无需针对复杂的结构进行

精确的有限元建模，也无需分析确定振动的激励

源，故可满足实际工程中的经济性、快捷性需求。

运用动柔度方法对结构进行振动控制主要有被动

修改和主动控制 2 种方法，其中应用最广泛的是

被动修改法。

在结构被动修改方面，早在 1968年，Weissen⁃
burger［2］在其研究工作中就使用了秩为 1的动柔度

矩阵来修改结构的模态参数，配置结构的固有频

率。Pomazal 和 Synder［3］将文献［2］所述方法扩展

到弹簧阻尼系统，计算得到了该系统的固有频率

和振型。1972 年，英国在直升机设计制造中运用

动柔度方法进行了结构零点配置。Vincent［4］研究

发现，当某个受固定频率的外载荷激励的系统被

修改时，系统其他频率点的响应将随着修改参数

的变化在复平面上呈现出一个圆，由此将系统在

物理上的减振问题简化为了在复平面圆上寻找离

原点最近频率点的数学问题。Berman和 Nagy［5］进

一步研究了 Vincent的复平面圆理论，提出了由弹

簧质量系统组成的吸振器。Tehrani等［6］将 Vincent
的复平面圆理论扩展到了对典型的弹簧阻尼系统

的不同位置进行修改，从而达到抑制所关注频率

点的振动的目的。然而，该理论仍有一定的缺陷，

即在结构被动修改后会导致原始结构中未参与修

改的其他固有频率发生变化，这种改变可能导致

其他位置的振动变大等其他不良后果。鉴于此，

Belotti等［7］提出了一种特殊的质量弹簧系统，利用

该系统对结构的部分固有频率进行配置时，几乎

不影响结构的其他频率。

Frahm［8］于 1909年提出的动力吸振器（Dynamic
Vibration Absorber，DVA）是一种典型的结构被动

修改形式，其可用来吸收主系统在某个频率点的

振动能量，从而达到结构减振的目的。动力吸振

器由质量块、弹簧和阻尼器组成。该吸振器可被

视为一个附加在需要减振的主结构上的单自由度

系统，当主体结构受到激励产生振动，且激励频率

接近于吸振器的调谐频率时，吸振器将被动地在

主体结构上施加一个反作用力，以抵消外部激励

力。吸振器在工作状态下，外界激励的能量会被

传递到吸振器上，从而避免了主体结构因振动而

受到破坏。针对动力吸振器的减振效果，任意［9］

在分析多种调谐质量阻尼器的基础上，发现采用

多个调谐方式的减振效果最好，并通过试验对管路

上应用调谐质量阻尼器的减振效果进行了验证。

综上所述，动力吸振器具有结构简单、安装方

便、无需求解数学模型的优点，在管路减振研究中

具有很好的应用前景。因此，本文将基于动柔度

法中的被动修改理论，推导得出利用弹簧质量系

统对多自由度系统进行被动修改后的动柔度矩

阵，并利用弹簧质量系统增加的自由度，对原多自

由度系统中的目标自由度进行零点（反向共振点）

配置，使该自由度下的振动得到相应的抑制。在

此基础上，设计一种应用于载流管路上的动力吸

振器，并通过试验验证理论的有效性，研究其减振

效果。

1 结构修改的弹簧质量系统

由上文可知，动力吸振器本质上是一种附加

在主结构上的弹簧质量系统。假设主结构为一个

多自由度系统，且吸振器附加在该多自由度系统

的第 r自由度（节点）上，如图 1 所示。图中，mr为

吸振器质量，kr为吸振器弹簧刚度。动力吸振器

工作时会产生竖向运动，从而增加了整个系统的

自由度。因此，若原结构的自由度为 n，附加了吸

主结构

kr

mr

图 1 利用弹簧质量系统修改主结构第 r自由度示意图

Fig.1 Schematic diagram of the r-DOF main structure
modification using a spring mass system
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振器后的结构的自由度则为 n+1。
由模态理论可知，受迫振动的多自由度系统

的运动微分方程为

Mẍ(t) + Cẋt) + Kx(t) = f (t) （1）
式中：M 为系统的质量矩阵；C 为系统的阻尼矩

阵；K 为系统的刚度矩阵；x 为结构的位移；f (t)

为施加到第 q自由度上的载荷，t为运动时间。

对式（1）进行拉氏变换，可得

s2 M + sC + K = f (s) （2）
式中，f (s) 为系统受到的外界激励，其中 s 为结构

的复频率。

将系统的动刚度矩阵 Z(s) 定义为

Z(s) = (s2 M + sC + K ) （3）
式（2）可表示为

Z (s)x(s) = f (s) （4）
式中，x(s) 为系统受到激励后的运动量（位移、速

度、加速度）。

将式（4）写成如下矩阵形式：
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式中：zij 为多自由度系统在第 i自由度上产生的

单位运动量需要在第 j自由度上施加的激励；xi

为第 i自由度的运动量；fi 为外界在第 i自由度上

施加的激励。

假设多自由度系统的自由度为 n，则在系统

的第 r自由度上附加弹簧质量系统后，式（5）可表

示为
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（6）
式中：等号左侧为多自由度系统在增加弹簧质量

系统后动刚度矩阵与各自由度上的运动量的积，

其中系统的新动刚度矩阵为原动刚度矩阵增加了

一行及一列 0 元素；等号右侧为弹簧质量系统对

结构的修改与外力向量之和；dx为系统附加的弹

簧质量系统在外界激励作用下的运动量；ω为多

自由度系统第 r自由度的固有圆频率。

为了消去附加弹簧质量系统后多自由度系统

额外增加的自由度，提取式（6）最后一行：

kr xr + (ω2mr - kr)dx = 0 （7）
则 dx可表示为

dx = (
kr

-ω2mr + kr

)xr （8）
式中，xr 为系统在第 r自由度结构的位移量。

将式（8）代入式（6）中，则式（6）等号右侧可写为
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提取式（9）中第 r行，可得

-kr xr + (
k 2

r

-ω2mr + kr

)xr + fr = (
ω2mr kr

-ω2mr + kr

)xr + fr

（10）
式中，fr 为外界在第 r自由度施加的激励。

将式（10）再代入式（6），并消去式（6）的第 n+1
行及 n+1列，可得
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式（11）中的动刚度矩阵与结构修改前的动刚

度矩阵具有相同的维度。这里，定义式（11）中等

140



第 5期

号两侧同时左乘原系统的动刚度矩阵的逆 Z(s)-1

为动柔度矩阵 H (s) ，来表示单位作用力下运动量

的大小，其表达式为

H (s) = 1/Z(s) = x(s)/f (s) （12）
因此，将式（11）中的等号两侧左乘动柔度矩

阵 H (s) 并移项，可得
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简化式（13），可得
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提取式（14）第 r行，可得
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式（15）也可写为

å
i = 1

n hri fi

1 -
hrrω

2mr kr

-ω2mr + kr

= xr （16）

式中，hri 为第 r自由度施加单位激励下，在第 i自

由度的位移；hrr 为在第 r自由度施加单位激励下

第 r自由度的位移；fi 为在第 r自由度施加的外力。

由式（16），可得附加了弹簧质量系统后系统

的动柔度，即

h̑ri =
hri(-ω

2mr + kr)

-ω2mr + kr -ω
2mr kr hrr

（17）
式中：h̑ri 为附加了弹簧质量系统后的多自由度系

统在第 i自由度上施加单位谐振力引起的第 r自
由度上的响应。

令式（17）右侧分子 hri(-ω
2mr + kr) =0，可计算

出被动修改后系统新增加的一个零点，即反共振

点［10］。新增加的零点 μr 的固有圆频率 ωr 可表示

为 ωr = kr /mr 。

若考虑附加的吸振器中存在阻尼项 cr ，则按

照以上推导，式（17）可写为

h̑ri =
hri(s

2mr + scr + kr)

s2mr + scr + kr - s2mr(scr + kr)hrr

（18）
令式（18）右侧分子 hri(s

2mr + scr + kr) =0，则
由式（19）可确定系统增加的零点。

s2mr + scr + kr = 0 （19）
式（19）与计算单自由度阻尼系统振动频率的

特征方程相同，其解为

s12 = -
cr

2mr

± (
cr

2mr

)2 -ωr
2 （20）

将阻尼比定义为 ξ =
cr

2mrωr

，将式（20）改写为

s1，2 = -ξωr ± iωD （21）
式中，ωD =ωr 1 - ξ 2 ，为该系统的阻尼频率。对

于低阻尼的弹簧质量系统，ξ <20%，ωD » ωr 。

从上述推导过程可以看出，利用动力吸振器

对复杂结构进行修改时，会在修改自由度的动柔

度上增加一个零点，且不改变该自由度原有的零

点，增加的零点为吸振器的自振圆频率。若不计

及吸振器的阻尼项，增加的零点 μr 的固有圆频率

为 ωr = kr /mr 。若考虑吸振器的阻尼项，则增加

的零点 μr 的固有圆频率 ωD =ωr 1 - ξ 2 。

2 管路动力吸振器设计

根据上节的结论，本文设计了一种用于载流

管路减振的动力吸振器。该吸振器将 2 组弹簧质

量系统安装在管路某节点的同一自由度上，以吸

收该节点上 2个频段的外界激励能量。

2.1 动力吸振器的三维模型

由于载流管路的结构形状为圆柱形，本文将
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动力吸振器的安装结构设计为环形，并将用于吸

振的弹簧质量系统附加在柱形结构上，如图 2 所

示。此吸振器具有安装拆卸方便及适用范围广的

特点。

图 2 中的环形安装结构为吸振器的安装结构

和弹簧质量系统的支撑结构。为了减少不用于振

动能量吸收的附加质量，环形安装结构采用密度

较小的塑料制造，而质量块则采用密度较大的钢

材制造。根据文献［11］的研究结论，质量块与主

结构的质量比越大，减振效果越好。但为了不大

幅度增加管路结构的负载，质量块的质量应为管

路两端的支撑内部结构（节点 10 到节点 11 的管

路段，参见图 5）质量的 1/30～1/10［12］。吸振器的

刚度由弹簧提供，其弹性系数可根据管路的目标

减振频率确定。

2.2 动力吸振器的安装

选取工业领域常用的典型复杂载流管路，并

通过载流管路的振动实验研究动力吸振器对典型

载流管路振动特性的影响。典型载流管路的实验

模型如图 3所示，其各项物理参数见表 1。
本文设计的动力吸振器安装结构采用 3D 打

印技术制造，如图 4 所示。根据管路尺寸，确定环

形安装结构的内径为 25 mm，厚度为 5 mm，而动

力吸振器的质量参数与弹簧弹性系数根据载流管

路的目标减振频率确定。实验中，将吸振器安装

在载流管路节点 10与节点 11之间的中间位置（定

义该位置为节点 r），与节点 11 的间距为 300 mm，

如图 5 所示。实验中，复杂载流管路中注满水，设

流体流速为 0（静水），采用激光位移传感器测量

节点 r处的位移。用力锤或者激振器激励节点 11，
得到节点 r处的动柔度曲线如图 6~图 8所示。

3 结果分析

3.1 动力吸振器的作用

实验中，测量得到载流管路在未安装动力吸

振器时的动柔度曲线，如图 6 中的蓝色曲线所

示。由图 6 可以看出，载流管路在 8.85 Hz 时的动

柔度最大，而根据式（13）中动柔度的定义可知，动

柔度越大，管路的振动越大，故为了减小管路
图 3 典型载流管路的实验模型

Fig.3 Experimental model of a typical fluid-conveying pipeline

图 2 管路动力吸振器模型

Fig.2 Model of the dynamic vibration absorber for pipeline

弹簧

质量块

环形安装结构

表 1 载流管路物理参数

Table 1 The physical parameters of fluid-conveying
pipeline

图 4 管路动力吸振器实物图

Fig.4 The physical photo of dynamic vibration absorber for
pipeline

图 5 动力吸振器安装位置示意图

Fig.5 Diagram of installation position for the dynamic vibration
absorber
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8.85 Hz处的振动，取动力吸振器中质量块的质量

mr1 =0.1 kg，弹簧刚度 kr1 = (2πf1)
2mr1 = 394.78 N/m

（ f1 为弹簧质量系统的频率）。通过振动实验，测

量得到载流管路在安装动力吸振器后节点 r处的

动柔度曲线，如图 6中的红色曲线所示。

由图 6 可见，根据原结构动柔度曲线配置动

力吸振器的质量与刚度参数后，节点 r处的动柔度

曲线在 8.85 Hz 处出现了一个零点，即反向共振

点。这说明吸振器较好地吸收了 8.85 Hz 附近频

带的振动能量，且在其他频率下未出现较大的尖

峰。这说明，本文设计的吸振器可有效抑制管路

在节点 r处的振动。

3.2 附加两个弹簧质量系统的动力吸振器

实际工程中，由于管路系统结构复杂，实际管

路节点上的振动能量会聚集在多个频率段内，故

需要在管路上附加多个弹簧质量系统以吸收各频

率的振动能量。根据第 2 节的公式推导可知，若

在多自由度系统的第 r个自由度处再附加一个弹

簧质量系统（质量为 mr2 ，弹簧刚度为 kr2），将第 1
次修改后的结构作为原结构，则第 1 次配置的零

点 μr1 保持不变，新增加零点 μr2 的固有圆频率为

ωr = kr2 /mr2 。

由图 4 可以看出，本节在 3.1 节的动力吸振器

中增加一个弹簧质量系统，使动力吸振器配置 2
个弹簧质量系统，用以吸收管路节点处 2 个频带

的振动能量。为研究吸振器的吸振效果，设定管

路的目标减振频率为 10 和 20 Hz，配置吸振器上

2 个弹簧质量系统的各项参数为：mr1 =0.1 kg，
kr1 = (2πf1)

2mr1=394.78 N/m；mr2 =0.1 kg，kr2 = (2πf2)
2·

mr2 =1 579.14 N/m。通过实验，测量得到附加新的

动力吸振器后节点 r处的动柔度曲线如图 7所示。

由图 7 可见，在节点 r处安装附加 2 个弹簧质

量系统的动力吸振器后，节点 r的动柔度曲线上

10 和 20 Hz 处分别出现了一个零点，这说明新安

装的动力吸振器较好地抑制了节点 r 在 10 和

20 Hz附近的振动。

3.3 不同参数的吸振器的吸振效果对比

本文给出了 3 种不同参数（质量块质量 mr 与

弹簧刚度 kr ）的动力吸振器，以探究吸振效果。

表 2给出了 3种吸振器的参数。

图 8 所示为安装了不同参数的动力吸振器后

节点 r处的动柔度曲线。由图 8可见，对于相同的

目标减振频率，使用质量、刚度更大的弹簧质量系

统可以增加减振频带，但附加了弹簧质量系统的

自重会造成新的振动尖峰。因此，需要综合考虑

动力吸振器的设计参数。

图 7 安装附加 2个弹簧质量系统的吸振器后管路节点 r处的

动柔度传递曲线

Fig.7 Receptance at the node r attached the vibration
absorber with two spring mass systems
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表 2 不同参数的吸振器

Table 2 Vibration absorber at various parameters

图 8 安装不同参数的吸振器后管路节点 r处的动柔度传递

曲线

Fig.8 Receptance at the node r of the vibration absorber with
various parameters
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图 6 管路节点 r的动柔度传递曲线

Fig.6 Receptance at the node r of pipeline
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4 结 语

本文根据结构被动修改理论，设计了一种应

用于载流管路上的动力吸振器，推导得出了利用

弹簧质量系统对多自由度系统的动柔度矩阵进行

被动修改的理论过程，并通过零点配置实现了对

多自由度系统在某自由度下的振动抑制。在管路

振动实验中，通过配置动力吸振器的弹簧质量系

统的质量参数及刚度参数，使吸振器较好地抑制

了管路在目标减振频率下的振动。

通过对比 3 种不同参数动力吸振器的吸振效

果，发现其调谐质量越大，吸振频带越宽，减振效

果越好。
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