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一种新型液压管道抗振支承研究
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摘 要：根据管道减振原理，设计一种新型管道液压抗振支承。该液压管道支承通过弹簧、弹簧片对振动能量进行

吸收，并具有结构简单、安装方便的优点。建立振动环境下液压管道振动的数学模型，通过仿真分析安装抗振支承前

后管道应力的波动响应，并进行实验验证。结果表明：该抗振支承能有效减小管道应力和流体波动，减振后管道应力

最大值和流体压力平均波动幅值分别减小了14.80 %、40.49 %，有关结论能为在基础振动环境下的管道抗振提供一定

的依据和参考。
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Abstract : Based on the principle of the pipeline vibration damping, a new type of damping supports is designed for

pipeline’s axial and transverse vibration damping. This type of hydraulic pipeline supports has the advantages of simple

structure and easy installation. The vibration energy of the pipeline can be absorbed by the spring. The mathematical model

of the hydraulic pipeline is established for vibration analysis. Through the numerical simulation, the fluctuation responses of

the pipeline stress before and after the installation of the anti-vibration supports are analyzed and verified by testing. The

results show that the anti-vibration supports can effectively reduce the pipeline’s stress and fluid pressure fluctuation. The

maximum stress and the amplitude of the fluid pressure fluctuation of the pipeline are reduced by 14.80 % and 40.49 %

respectively. The results of this research provide a theoretical basis for anti-vibration analysis of the pipelines on vibrating

foundations.
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许多工程机械工作环境恶劣，如矿山机械、硬岩

掘进机（TBM）等 [1]。在工作过程中，载荷突变势必

会使设备产生强烈振动，导致安装在其上的输流管

道振动加剧，大的横向振动位移会使管壁产生大的

应力，这极易导致管道出现疲劳破坏，影响工作效
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率和人员安全。同时轴向振动会加剧管道振动，引

起管内流体产生流速和压力的巨大波动，波动的流

体会对下游液压系统造成大的冲击，影响流体和整

个液压系统的稳定性和动态品质 [2–3]。因此，对于强

振动环境中的输流管道进行减振设计是亟待解决的

问题。

国内外在管道减振方面的主要对策包括降低振

源振动、增加隔振器隔开振源、调整结构阻尼衰减振

动能量、增加管道结构刚度以避开共振、增加控制系

统主动减弱管道振动等 [4–6]。谢敬华对盾构机上的

长管道进行液控系统动态响应研究，通过仿真分析
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管道结构参数对系统的影响规律 [7]。曾胜利用调谐

质量阻尼器进行管路系统减振 [8]。Shin Y在振源和

管道中间设置阻尼器，加快振动衰减 [9]。Yau对自激

振动管道的控制系统进行设计，通过电压控制压电

式作动器的力矩，实现对管道的振动控制 [10]。

Kwong通过调整管道固有频率，使管道远离共振区

域 [11]。

上述研究对支承间距及材料等方面做了较深入

的分析，但在管道抗振策略研究及对抗振支承的研

究鲜见报道，且现有管道支承的设计都过多侧重于

对横向振动进行减振，而忽视了轴向振动的影响。

因此，设计一种适用于横向和轴向的新型液压管道

抗振支承，对振动环境下液压管道减振设计具有一

定的指导意义。

1 减振原理

对管道两端设置如图1轴向和横向的弹簧和阻

尼，实现对轴向和横向振动的隔离。

图 1 管道减振模型

忽略管道内部流体振动、管道弯曲变形和流固

耦合的影响，将管道视作一个质量块，则所建模型简

化为一个简单的振动系统。设 x(t)和 x1(t)分别为质

量块及基础的位移，基础的运动规律为

x1(t)= a sinωt （1）

由达朗伯原理得到如下的运动方程
mẍ + c(ẋ - ẋ1)+ k(x - x1)= 0

可化简为

mẍ + cẋ + kx = cẋ1 + kx1 （2）

将式（1）代入式（2），得到

mẍ + cẋ + kx = caω cosωt + ka sinωt （3）

设方程式（3）特解为 x = B sin(ωt - ψ) ，代入到式

（3）。

经过一系列复杂推导，得到

x(t)= a 1 +(2ξλ)2
(1 -λ2)2 +(2ξλ)2

sin(ωt - ψ1 +ψ2)=B sin(ωt - ψ)
其中 λ为频率比 λ= ω

ωn

，ωn =
k
m

，ξ 为阻尼比，

ξ = c2mωn

，ψ1 = tan-1 2ξλ
1 -λ2 ，ψ2 = tan-12ξλ，

B= a
1 +(2ξλ)2

(1 -λ2)2 +(2ξλ)2 。

位移传递率 β 为

β = B
a
=

1 +(2ξλ)2
(1 -λ2)2 +(2ξλ)2

如果隔振器中没有设置阻尼器，即 ξ = 0 ，那么

位移传递率为

β = B
a
= 1

(1 -λ2)2 （4）

由式（4）可知，当频率比 λ< 2 时，位移传递率

β 恒大于1，表明振幅B恒大于基础振幅a，此时不仅

不起减振作用，反而会使振动加剧；当频率比 λ= 2
时，位移传递率 β 等于 1，当频率比 λ> 2 时，位移

传递率B小于 1，振幅B小于 a，才会起到减振作用，

但是这时增加阻尼反而使振幅B增大。因此，为了

得到较好的减振效果，必须合理设计弹簧的刚度，尽

量在不影响其他良性因素下得到最大的位移传

递率。

2 抗振支承结构设计

针对管道减振原理设计一种带有横向和轴向隔

振功能的管道抗振支承，其三维结构图如图2所示。

1. 底板 2. 支撑组件 3. 轴向弹簧 4. 管夹上盖

5. 管夹底座 6. 轴梁（连接螺钉和螺栓均未画出）

图 2 抗振支承结构图

管夹上盖4和底座5通过螺钉将管道固定住，管

道横向方向上，主要通过四个弹性支撑组件 2实行

垂直方向上的隔振，四个弹性组件由三块 120度错

开分布的弹簧片和一个垂直方向安装的弹簧组成，

其中一个弹簧片通过螺栓与底板 1相连，其余两个

弹簧片底部自由，当受到垂直方向的作用力时，弹簧

片受压变形提供反作用力，同时中间的弹簧也起辅

助支承。管道轴向方向上，由四个轴向布置的弹簧3

实现轴向的隔振功能，当基础受到轴向的振动时，底

板会带动四个支承和与之相连轴向布置的梁轴6振

动，由于连接管道的底座与梁轴为间隙配合，管道在

轴向上主要由四个轴向布置的弹簧约束，基础的振

动会通过弹簧减振后传递到管道上，从而达到抗振

目的。
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3 抗振支撑弹簧片参数选择

上述设计的抗振支承结构需要根据减振对象所

处的振动环境来选择其弹簧片参数，为说明其选择

过程，以某段TBM液压管道为列，设定系统各参数

值如下。

表 1 管道系统参数设置

参数名称

管道内径/m

管壁厚度/ m

管道支撑间距/ m

管道弹性模量/ Pa

液体密度/(kg∙m-3)

管材密度/(kg∙m-3)

泊松比

流体平均流速/(m∙s-1)

流体平均压力/ Pa

设定值

0.019

0.003

2

2.01×1011

890

7 850

0.3

5

2×107

由表1的管道结构参数值可以得到管道和油液

的总质量为m=3.816 kg，并初步设定横向减振目标

为位移传递率 β = 0.2。
根据某TBM施工现场对振动信号的测试报告，

分析得到振动参数的范围和分配情况，结果如表 2

所示。

表 2 基础振动参数表

频率段/Hz

100～500

500～800

800～1 500

所占比例

46 %

51 %

3 %

振幅/mm

2～6

6～10

10～14

所占比例

49 %

44 %

7 %

由表 2 可知，基础振动主要频率 ω 介于 100

Hz～800 Hz 之间。仿真时，取基础振动频率 ω =

250 Hz。为了使抗振支承不过于复杂，这里不考虑

设 置 阻 尼 器 。 通 过 化 简 得 到 弹 簧 刚 度

k = βm1ω
2 / (1 + β)。其中m1并不等于管道和油液的总

质量，由抗振支承的结构图2可知，管道由两端支承

中八个小的弹性组件进行支承，因此 m1 =m/8 。计

算得到其弹簧刚度值为 k = 4 968 N/m。

对于图 2所示支承组件的三个弹簧片，可认为

其是一端固定的矩形截面梁。由材料力学小挠度知

识可得

FN = kω

其中 k = Ebh3 / (4l3) ，E 为弹簧片的弹性模量，且

E= 2.01 × 1011 Pa，l为轴梁的长度，h和 b分别表示弹

簧片的厚度和宽度。

设弹性组件受到垂直向下集中力Fn作用，则单

个弹簧片的受力为Fn/3，并在水平方向出现的变形

量为x。经过推导得自由端Fn与变形量x的关系：

FN =
3Ebh3

2l3 ( l2 - ( 3
2 l - x)2 - l2)2 + x2 （5）

试选弹簧片尺寸如下：

b = 0.01m，h = 0.002 m，l = 0.2 m

代入到式中（5），得到力Fn随变形量 x的变化规

律，结果如图3所示。

图 3 力Fn随变形量x的变化规律

由图3可知，力和变形呈非线性关系，对处于小

基础振幅下的弹簧片而言，其变形小，可以用一条直

线去拟合小变形区域的线段，用这条直线的斜率来

近似代替其小变形时的弹性系数。则在该弹簧片尺

寸条件下，弹簧近似刚度值为 k′ = 5 850 N/m。与要

求的弹簧刚度 k = 4 968 N/m的误差为17.7 %。误差

较大，则该试选弹簧片结构尺寸不合格，需重新选择

弹簧片结构尺寸。

用单因素法分别分析弹簧片的宽度、厚度和轴

梁长度对近似弹性系数影响规律，结果表明：弹性系

数与弹簧片宽度呈线性正相关；弹性系数随弹簧片

厚度增大而增大，且其增长率越来越大；随着轴梁长

度的增大，弹性系数减小。可见，改变弹簧片结构的

尺寸能很方便调整其弹性系数。因此在设计时，可

以根据所需的弹性刚度合理设计弹簧片的结构

参数。

根据弹性刚度 k = 4 968 N/m的要求，重新设计

弹簧片，结构参数如下：

b = 0.012 m，h = 0.002 m，l = 0.22 m

代入式（5），得到力Fn随变形量 x变化规律，如

图4所示。

由图4得到近似弹性刚度 k′ = 5 250 N/m与要求

的弹性刚度的误差为5.6 %，在10 %误差范围内，满

足要求。

然而，这只是在基础振动频率为 ω =250 Hz、位

移传递率为 β = 0.2时弹簧片的结构尺寸。

随着基础振动频率和位移传递率的不同，所需

的刚度系数有很大的区别，其值随着基础振动频率

或位移传递率的增大而增大，但随基础振动频率变
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图 4 力Fn随形变量x的变化规律

化时的增加率呈现增大的趋势，而随位移传递率的

变化其增长斜率减小。

因此，在设计此种抗振支承的结构时，要充分考

虑其所处的振动环境，并根据需要确定位移传递率，

再计算得到所需的刚度值。该新型管道抗振支承的

结构设计流程如图5所示。

图 5 新型管道抗振支承结构设计流程

4 仿真分析

4.1 仿真模型建立

4.1.1 基础振动下管道横向振动微分方程

对管道单元和流体单元进行受力分析，运用达

朗伯原理，得到输流管道在强振动环境中的横向振

动非线性微分方程

(1 + a ∂∂t )EI
∂4y
∂x4 +{ }MU2 - T̄ + P̄A(1 - 2ν)-

[(M+m)g -MU̇](L - x)}∂2y
∂x2 +(M+m)∂2y

∂t2 -

[(1 + a ∂∂t )EA͂2L ∫0L( ∂y∂x2 )2d x]∂
2y
∂x2 + 2MU

∂2y
∂x∂t =

(M+m)Dω2 sin(ωt)
其中L为管道长度，a为管道黏弹性系数，M为单位

长度流体质量，U为流体流速，m为单位长度管道质

量，A͂为管道有效横截面积，A为管道过流截面积，

EI为管道抗弯刚度，T0为轴向力，P为流体压强，ν为

泊松比，g为重力加速度，t为时间，x为管道截面积的

位置坐标；y为管道横向振动时的变形，且 y << L 。

4.1.2 基础振动下管道轴向振动微分方程

输流管道系统耦合振动的研究方法中最流行的

为 4-方程模型。在已有模型的基础上，考虑轴向基

础振动 Nz =N1 sinω1t ，且水平液压管道 θ = 0o ，重新

推导适用于振动环境下TBM液压管道的流固耦合

四方程模型。

∂V∂t + 1
ρf

∂P∂z = -
λf (V - uz)|V - uz|

4R
∂V∂z +( 1

K
+ 2R
Ee

)∂P∂t - 2ν∂uz∂z = 0
∂uz∂t - 1

ρp

∂σz∂z =
λf ρf (V - uz)|V - uz|

4ρpe
+ N1ω1

2 sinω1t

∂uz∂z - 1
E
∂σz∂t + νR

Ee
∂P∂t = 0

式中P和V分别是流体压力和流速；uz表示管道轴向

速度；E和 ν 分别是管道弹性模量和泊松比；e为管

壁；ρf 和 ρp 分别为流体密度和管道密度；σz 是轴向

应力；K表示流体体积压缩模量，R为内半径；θ 为管

道水平角度，τ0 为切应力

τ0 = ρf λ
Vrel|Vrel|8

其中 λ为达西摩阻系数；Vrel = V - uz 。

4.2 实例分析

某驱动液压系统中液压管道内径为 0.02 m，管

壁厚度为3 mm，管道总长为2 m，管道两端各设置一

个支承，并处于横向、轴向基础振动频率 ω =100 Hz、

幅值 a=2 mm的振动环境中，钢管密度为 7 895 kg/

m3，液压油密度为 890 kg/m3，支撑组件弹簧片的弹

性模量 E= 2.01 × 1011 Pa，要求减振装置的位移传递

率为 β = 0.3。
长管道有2个支承，每个支承由4个支撑组件组

成，先算出单个支撑组件的支撑刚度

k =
βm1ω

2

1 + β =
βmω2

2 × 4 × (1 + β) = 1 154 N/m

轴向四个弹簧的弹性系数也为

k′ = 1 154 N/m

通过反复调整和优化逐步确定弹簧片最合理的

结构尺寸。经计算最终确定其结构参数如下：

b = 0.01m，h = 0.002 m，l = 0.32 m

代入式（5），得到力Fn随变形量 x的变化规律，

得到小范围内变形的刚度近似为 k′ = 1 260 N/m。与

所需弹性刚度的的误差为9.2 %。
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增加减振支承以后，管道最大应力点的动应力

响应跟使用减振支承前的响应曲线对比如图 6

所示。

图 6 减振前后应力响应对比

由图 6可知：使用管道抗振支承前管道最大应

力约为 70 MPa，应力变化幅值约为 19.5 MPa，使用

后管道最大应力约为 6 2MPa，应力变化幅值约为

9.5 MPa，使用管道抗振支承后管道应变最大值和波

动幅值分别减小了 11.43 %、51.28 %。充分表明管

道抗振支承能有效减小管道应力。

5 实验验证

设置振动台参数：振动幅值为 2 mm，振动频率

为100 Hz，设置PLC控制柜调节管道内油液压力，使

之等于 20 MPa，流量为 84 L/min（流速为 5 m/s），对

管道应变进行采集。受振动台振动面尺寸的限制，

采用支撑间距为1 m 的管道。

图 7（a）为振动幅值等于 2 mm、频率为 100 Hz

时普通支承固定的液压管道固定支撑端应变的实验

测试结果。由图可见管道应变随着管道的振动也呈

现波动状态，但大部分波峰值在608个微电压附近，

考虑采集时的放大倍数、微电压和应变的关系以及

应力与应变的换算关系 σ=Eε ，计算得到应力约为

63.9 MPa，少数峰值因干扰信号的影响而偏大或

偏小。

将管道抗振支承安装到测试试验台上，设定振

动台振动参数如下：频率为 100 Hz，幅值为 2 mm。

采集管道固定支撑端应变的时域响应，结果如图 7

（a）安装普通支承固定的管道应变时域响应 （b）安装抗振支承固定的管道应变时域响应

图 7 安装普通支承与抗振支承固定的管道应变时域响应

（b）所示。

从图 7（a）、图 7（b）可以看到，装上抗振支承后

管道应力明显降低，但由于振动时支承各部分组件

之间的摩擦、冲击、弹簧片的非线性变形以及其他干

扰信号的存在，应力波动的不规则性增强，大于平均

峰值的点变得更多。

试验结果中波峰平均值约为 518个微电压，与

普通卡箍约束下的试验结果（608个微应变）相比减

小了14.80 %，通过管道横向振动微分方程得到平均

波 动 幅 值 由 18.25 MPa 变 为 10.86 MPa，减 小

40.49 %，充分表明管道抗振支承能有效减弱基础振

动对管道应力的影响，此种新型支承对管道振动的

隔离是真实有效的。

6 结 语

（1）设计一种新型的适用于管道轴向与横向减

振的抗振支承，结构简单、安装方便。

（2）该抗振支承能有效减小管道的应力和流体

波动，使用抗振支承后管道应变最大值和波动幅值

分别减小14.80 %、40.49 %。
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