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基于反共振原理的管路吸振器调谐方法

杨 恺，张针粒
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摘 要：针对船用管路线谱振动传递的抑制问题，提出一种基于反共振原理的管路吸振器调谐方法。该方法利用

吸振器带来的反共振物理特性，通过调谐动力吸振器固有频率，改变管路振动传递函数的反共振区域，使需要抑制的

线谱频率处于该区域，从而改变管路振动传递特性，实现振动抑制。首先，介绍采用动力吸振器抑制管路线谱振动传

递的策略。随后，针对船用管路提出动力吸振器的结构形式及其安装方式。其次，利用结构波理论，阐述基于反共振

原理的调谐方法以及调谐步骤。最后，通过实验验证吸振器对某实船管路线谱振动传递的抑制性能。实验结果显示，

调谐后的吸振器引入了反共振区域，有效降低了该线谱振动的传递。
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Tuning Method for Pipeline Vibration Absorbers
Based on Anti-resonance Principle

YANG Kai , ZHANG Zhen-li

( Wuhan the Second Research Institute of Ships, Wuhan 430205, China )

Abstract : The problem of line spectrum vibration transmission abatement of marine pipelines is studied. A tuning

method for pipeline vibration absorbers (PVA) is proposed based on anti- resonance principle. In this method, the anti-

resonance feature of PVA is applied to change the anti-resonance zone of vibration transmission function of the pipeline by

tuning the PVA natural frequency, so that the anti- resonance zone can cover the line spectrum frequency which is to be

suppressed. Hence, the pipeline vibration transmission feature is improved and the vibration reduction is realized. First of all,

the strategy of using PVAs for line spectrum vibration transmission reduction of pipeline is introduced, and the design of the

PVAs and their installation for marine pipeline is presented. Then, the tuning method based on anti-resonance principle and

tuning steps by means of structural wave theory is interpreted. Finally, the experimental validation of using PVAs to reduce

the line spectrum vibration with a certain frequency is presented. Results show that this method can effectively reduce the

line spectrum vibration transmission for the pipelines.

Key words : vibration and wave; anti-resonance; dynamic vibration absorber; line spectrum vibration; structural wave;

pipeline

舰船在低速航行时，低频强线谱机械振动对舰

船的辐射噪声能量贡献巨大。尽管目前国内外采用

浮筏减震技术实现了对机械设备振动的有效隔

离 [1]，但是连接机械设备的管路系统却成为了低频

振动噪声的主要传递路径，甚至某些通海管路直接

成为舰船主要的辐射噪声源，严重影响舰船的隐身

性能。

采用动力吸振技术是一种抑制管路低频线谱振

动传递的有效解决途径。通过在管路结构上安装动
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力吸振器（简称吸振器），利用吸振器在自身共振时

对被控结构产生反作用力的原理，抑制管路的振

动 [2–3]。管路结构的振动抑制问题可视为柔性结构

的振动抑制问题。针对柔性结构，国外学者开展了

大量的动力吸振技术研究 [4–8]。例如，文献[4–7]基

于结构波理论计算动力吸振器的设计参数，以实现

对梁结构的振动抑制；文献[8]将管路结构视为无限

梁结构，利用结构波理论建立了吸振器在管路结构

的插入损失计算模型。上述研究工作将被控结构系

统简化为无限梁结构，建立对应的数学模型，利用数

学模型推导吸振器的物理参数。然而，在实际工程

应用中，管路系统通常复杂，且包含诸多管路附件

（例如阀门），基于简化数学模型推导出的吸振器设
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计参数难以适用实际工程需求。此外，舰船上管路

系统众多，若通过理论建模的方式针对每一个管路

系统进行吸振器的设计，将耗费巨大的设计时间。

因此，针对管路系统的低频线谱振动传递抑制问题，

亟需提出一种通用性好、简单可靠的吸振器及其调

谐方法。

文献[9]的研究结果表明，吸振器会在被控柔性

结构的频响函数中引入“反共振”特性。文献[10]则

针对欧拉伯努利梁的抑振问题，讨论了吸振器的反

共振特性。文献[11]将动力吸振器的反共振特性应

用于管路结构抑振，研究结果显示，吸振器能有效地

抑制管路结构在吸振器安装位置的前两阶共振响

应。然而，与文献[11]的研究不同，本文的研究目标

是抑制管路系统低频线谱振动（非共振响应）的传

递，而不是抑制吸振器安装位置的振动。此外，本文

将提出一种通用性良好的吸振器调谐方法，避免通

过复杂的数学建模计算吸振器的物理参数，以便于

工程应用。该方法利用力锤实验法测得安装吸振器

后管路结构目标测点的振动传递函数，通过调整吸

振器的固有频率，改变传递函数中的“反共振”区域

分布，使需要抑制的振动频率处于该区域，从而降低

该目标测点的振动响应，实现对振动传递的抑制。

本文的结构如下：首先将给出基于吸振器的管

路振动传递抑制策略。随后，本文针对船用管路系

统提出了吸振器的设计及其安装方式。其次，将阐

述基于反共振原理的吸振器调谐方法。最后，针对

某实船管路的低频线谱抑制问题，对本文方法的有

效性进行了实验验证。

1 管路吸振器用于线谱振动传递抑制

如图1所示，在管路结构上安装多个吸振器，以

抑制振动在管路结构上的传递。

其中，与管路连接的某水泵处于A点，水泵的运

行会激起管路的振动，并通过管路将振动传递至船

体。图示的B点为吸振器的安装点，C点为管路连

接船体的位置。由于通常情况下，管路结构上会铺

设阻尼等材料，因此为不破坏阻尼材料，选择管路的

图 1 管路吸振器用于抑制管路振动传递的示意图

连接法兰作为吸振器管卡结构的安装位置。

管路吸振器安装在管路激励源和目标测点之

间。由于舰船空间有限，限制了单个吸振器的体积、

重量，因此采用在同一位置布置多个相同的吸振器，

使多个吸振器同时对管路产生吸振作用，增加吸振

效果。

2 管路吸振器结构形式

为便于调谐吸振器的固有频率，设计了悬臂梁

形式的吸振器。如图 2所示，该悬臂梁形式的吸振

器由质量块和带螺纹的悬臂杆（以下简称螺纹杆）组

成。吸振器的端部也攻有螺纹，为吸振器与管路的

安装接口。悬臂梁动力吸振器在管路上的安装方式

如下：设计与管路外径匹配的管卡结构，该管卡结构

上有均布的螺纹孔，螺纹孔轴向与管路轴向平行，螺

纹孔尺寸与吸振器端部螺纹匹配。将管卡结构卡紧

在管路上，并将吸振器端部通过螺纹连接方式与管

卡结构固联，从而实现吸振器在管路上的安装。当

螺纹杆的端部安装在管路上，其 1阶振动为弯曲振

动。质量块的振动引起螺纹杆的变形，从而在端部

产生交变剪力，该剪力即为吸振器对管路的反作

用力。

图 2中所示的 la 为质量块在螺纹杆上的位置，

当该吸振器端部固定时，即成为带集中质量的悬臂

梁结构，假设相对螺纹杆长度 la 而言，质量块的尺寸

可以忽略，此时螺纹杆提供的近似刚度为 [12]

ka =
3EaIa
la

3 （1）

式中 Ea 为弹性模量，Ia 为螺纹杆截面惯性矩。从式

（1）可以看出，通过改变 la ，可改变该吸振器的固有

频率。吸振器的刚度 ka 会随着 la 的增加单调连续

（a）悬臂梁式管路吸振器结构模型 （b）1阶弯曲模态

图 2 悬臂梁式管路吸振器结构及其1阶弯曲模态
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减少，可通过实测的传感器信号来调整质量块 la 位

置，从而改变吸振器的固有频率。

3 基于反共振原理的吸振器调谐方法

本节将基于结构波理论对管路振动传递规律展

开分析，阐述基于反共振原理的吸振器调谐方法。

3.1 透射波幅值推导

为便于理论推导，将管段视为无限长梁结构，利

用结构波理论推导力学关系 [7，13]，该理论常用于研

究柔性结构振动能量的传递问题 [14–15]。图 3为图 1

所示系统的力学模型。在管路上建立坐标系，x 指

向振动传递方向。设备处于 x = -l 位置，产生的激

励力记为 Fee
jωt
，其中 ω为激励频率，Fe 为激励力振

幅，j为单位虚数。在 x = 0处共安装了 n个吸振器，

各吸振器对管路的反作用力记为 fie
jωt
（ i = 1⋯n）。

激励引起管路振动，产生弯曲波，弯曲波近场（随着

x的增大衰减）和远场（随着 x的变化周期振荡）振幅

分别为：a+
N 和 a+ 。

图 3 动力学模型

该弯曲波经过距离为 l 的管段传递至 B 点

（ x = 0），近场和远场振幅变为：b+N 和 b+ 。由于吸振

器对管路产生的反作用力，造成B点波传递出现了

“间断”，导致在 x < 0 的方向产生了反射弯曲波和透

射弯曲波。其中反射波近场和远场振幅分别为：b-N
和 b- ；透射波的近场和远场振幅分别：c+N 和 c+ 。

因此，消除时间分量 e
jωt
后的管路弯曲振动位移

可表示为

ì
í
î

w+(x)= c+e-jkx + c+Ne-jkx ,x≥ 0
w-(x)= b+e-jkx + b+Ne-kx + b-ejkx + b-Nekx , - l ≤ x≤0（2）

式中 k =ω1 2(ρA/EI)1 4
为弯曲波数，ρ 、A、E 、I 分别

为管路湿重(含管内流体质量）密度，截面积，弹性模

量和截面惯性积。根据式（2）可知，在安装吸振器处

弯曲位移 w 、转角 θ 、弯矩 M 和剪力 F 可分别表

示为

ì
í
î

w+(0)= c+ + cN+

w-(0)= b+ + bN
+ + b- + bN

- （3）

ì

í

î

ïï
ïï

θ+(0)= ∂w+

∂x = -jkc+ - kcN+

θ-(0)= ∂w-

∂x = -jkb+ - kbN
+ + jkb- + kbN

-
（4）

ì

í

î

ïï
ïï

-
M+(0)
EI

= ∂2w+

∂x2 = -k2c+ + k2cN
+

-
M-(0)
EI

= ∂2w-

∂x2 = -k2b+ + k2bN
+ - k2b- + k2bN

-

（5）

ì

í

î

ïï
ïï

-
F+(0)
EI

= ∂3w+

∂x3 = jk3c+ - k3cN+

-
F-(0)
EI

= ∂3w-

∂x3 = jk3b+ - k3bN
+ - jk3b- + k3bN

-

（6）

其中，根据文献[7]有

b+ = -
jFe

4EIk3 e
-jkl

（7）

b+N = -
Fe

4EIk3 e
-kl （8）

根据连续性条件

ì

í

î

ï
ïï
ï

ï
ïï
ï

w+(0)=w-(0)
θ+(0)= θ-(0)
M+(0)=M-(0)
F+(0)-F-(0)=∑

i = 1

n

fi = -w(0)∑
i = 1

n

Ki

（9）

式中 Ki 为第 i个吸振器产生的动刚度

Ki =
kai(1 + jηi)maiω

2

kai(1 + jηi)-maiω
2 （10）

其中 mai 、kai 和 ηi 分别为第 i个吸振器的质量、刚度

和损耗因子。根据式（9），整理得到

ì

í

î

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

ï

ï

ï
ïï
ï

ï

ï

c+ = -
jFee

-jkl

4EIk3 (
4EIk3 +∑

i = 1

n

Ki(1 - e(j - 1)kl)
j∑
i = 1

n

Ki +∑
i = 1

n

Ki + 4EIk3
)

c+N = -
Fee

-jkl

4EIk3 (
j(e(j - 1)kl

- 1)∑
i = 1

n

Ki + 4EIk3e(j - 1)kl

j∑
i = 1

n

Ki +∑
i = 1

n

Ki + 4EIk3
)
（11）

为使吸振器能最大程度地抑制线谱振动，需要

其阻尼非常小 [2]，因此假设损耗因子 ηi = 0。假设各

吸振器的质量 mai 均相同（令 mai =ma ），通过调整各

吸振器刚度使得 kai = ka ，并定义无量纲调谐系数

Ω=ω/ ka ma 。式（11）可以简化为

ì

í

î

ï
ï
ï
ï

c+ = -
jFee

-jkl

4EIk3 (
(1 -Ω 2)+ γ(1 - e(j - 1)kl)

(j + 1)γ + 1 -Ω 2 )

c+N = -
Fee

-jkl

4EIk3 (
j(e(j - 1)kl

- 1)γ + e(j - 1)kl(1 -Ω 2)
(j + 1)γ + 1 -Ω 2 )

（12）

式中

γ =
nmaω

2

4EIk3 =
2πnma

4(ρA)3 4(EI)1 4 f （13）

式中 f 为频率/Hz。
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3.2 理论分析

根据式（12）可知，当调整调谐系数 Ω ，可以降

低透射波远场和近场振幅 c+ 和 c+N ，从而降低测点C

的振动

w(xc)= c+e-jkxc + c+Ne
-kxc （14）

根据式（12）和（14），为了使 |w(xc)|最小，即振动

位移最小，可计算得到最优调谐系数 Ωopt 在不同频

率处随吸振器安装位置和测点位置的变化关系。图

4分别给出了当激励频率为 20 Hz、70 Hz和 120 Hz

时，使 |w(xc)|最小的最优调谐系数 Ωopt 与安装位置 l

和测点位置 xc 的关系。仿真中，管路线密度

ρA = 89.645 kg/m，弯曲刚度 EI = 6.735 7 × 106 N/m，

因此，γ = 0.003 8 f ，k = 0.151 4 f 。

结果显示，针对每个激励频率 f ，当吸振器远离

激励源、以及目标测点远离吸振器时，最优调谐系数

Ωopt 会增大（例如图 4(c)所示，Ωopt 从 Ωopt = 1逐渐增

大到 Ωopt = 1.02），而且随着激励频率 f 的增大，Ωopt
的增大趋势也更加明显。根据图 4所示的结果，如

果吸振器布置在激励源附近（ l→0）、或者吸振器布

置在目标测点附近（ xc →0 ），则最优调谐系数

Ωopt → 1 ，此时将吸振器的固有频率调谐至激励频

率，即能获得最优抑振效果。

对于图 4所示的变化规律，可通过如下的定性

分析解释：

（1）当激励源远离吸振器安装位置（ l >> 1）
在该情况下，为了使 |w(xc)|最小，则最优调谐系

数满足 Ωopt
2 = 1 + γ - γe( j - 1)kxc ，此时，|w(xc)|→0 。这

表明，最优调谐系数 Ωopt 与测点距离 xc 密切相关，

随着 xc 的增大，Ωopt 以指数速率趋向于 1 + γ 。同

时，根据式（13），γ 与激励频率的开方成正比，导致

激励频率越高，Ωopt 偏离 1的程度越大。若测点非

常接近吸振器安装位置（ xc ≈0 ），则最优调谐系

数 Ωopt = 1。

（2）当激励源接近吸振器安装位置（ l≈0）
在该情况下，Ωopt

2 → 1，即吸振器固有频率与激

励频域一致，c+ = 0 和 c+N = 0 ，则 |w(xc)|→0 。因此，

Ω= 1为最优调谐系数。

从上面的分析可以看出，测点位置和激励源位

置对调谐系数的影响非常大。尤其对于情况（1），需

要同时考虑远场和近场幅值，才能得到最优调谐系

数 Ω 。然而实际的管路系统与上述理论模型存在

较大误差，不易确定激励源与吸振器安装位置的准

确间距 l ，难以利用式（12）准确求得调谐系数。因

此，必须采用一套基于实验测试的方法来调谐吸振

器的固有频率。

3.3 基于反共振原理的吸振器调谐方法

图 5 给出了针对 120 Hz 频率采取调谐系数

Ωopt = 1时，测点振动位移 |w(xc)|的频响曲线。其中，

为方便分析，激励力满足 Fe = 4EI ，其他仿真参数与

图4一致，在图5（a）中，吸振器安装位置 l = 0 ，而测

点 C 位置 xc 发生变化，图 5（b）中，测点 C 的位置

xc = 1，吸振器安装位置发生变化。

图5（a）结果显示，频响曲线中在120 Hz均出现

了“反共振区域”，且调谐系数 Ω= 1时，无论测点位

置 xc 如何变化，|w(xc)|在 120 Hz处最小。而图 5（b）

结果显示，随着吸振器安装位置 l 增加，激励源的远

场效应变得明显（即 e-kl →0）导致反共振点逐渐从

120 Hz向高频偏移，这表明，调谐系数 Ω= 1不再使

|w(xc)|最小。尽管如此，使用调谐系数 Ω= 1，与未安

装吸振器的情况对比，|w(xc)|也会减小，原因可以由

式（15）解释

ì

í

î

ï
ï
ï
ï

σ+ =
|
|
|

|
|
| c

+

b+
=

|

|
||
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（15）

式中 σ+ 和 σ+
N 分别表示当 Ω= 1时，安装管路吸振器

与未安装吸振器时的远场和近场幅值对比。该表达

（a）20 Hz时最优调谐系数 Ωopt （b）70 Hz的最优调谐系数 Ωopt （c）120 Hz的最优调谐系数 Ωopt

图 4 不同激励频率下最优调谐系数 Ωopt 与安装位置的关系
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式表明，若 Ω= 1，随着实际激励位置与吸振器安装

位置 l的减小，振幅比 σ+ 和 σ+
N 从 2 2（3 dB衰减）

以指数趋于0。这表明，即使对于吸振器远离激励源

的情况，Ω= 1也能保证吸振器具有抑振效果，而吸

振器离实际激励源越近，抑振效果越明显。

为在实际应用中准确地调谐吸振器，使 Ω= 1，
可以通过力锤实验法敲击管路吸振器的安装位置，

测得敲击点传递至测点的传递函数曲线。在此情况

下，敲击位置即为假想的激励源，满足条件 l = 0 ，因

此其反共振点对应的频率即是 Ω= 1对应的频率。

调整吸振器参数 ka ，移动该反共振频率，使其接近

激励频率，则能显著降低测点的振动。

吸振器的布置及调谐方法总结如下：

（1）吸振器尽可能安装在离激励源近的位置；

（2）将吸振器安装在管路上，利用力锤锤击吸

振器安装位置，求得敲击位置至测点的传递函数

曲线；

（3）观察传递函数曲线，会发现在激励频率附

近出现了反共振区域。若反共振点频率高于线谱频

率，则调整吸振器质量块，增大其在悬臂杆上的偏移

位置 la ，以此降低吸振器的刚度 ka ，从而降低反共

振点频率，反之则减小偏移位置 la ，提高反共振频

率。直到反共振频率为需要抑制的线谱频率，此时

调谐系数 Ω= 1。
4 实验验证

4.1 实验台架及实验过程

如图 6(a)所示，设计并研制了一套悬臂梁式吸

振器和管卡结构，如图 6(b)所示将吸振器安装在某

船用管路法兰上。实验中共安装了三个吸振器，各

吸振器的质量块均为 7.6 kg，悬臂杆为 M27 螺纹

杆。在本实验中，当水泵运转时，导致管路结构产生

与其运转频率一致的线谱振动，该振动会沿着管路

（a）管路吸振器和管卡图

（b）实验过程

图 6 实验原理样机和实验过程

传递至与船体相连的C点，从而引起船体产生对应

线谱的振动。通过反共振原理调谐吸振器，阻碍该

线谱振动向船体的传递。

实验过程如下：利用力锤敲击管路吸振器的安

装位置，利用Pulse测试系统测得敲击点至C点的传

递函数，确认吸振器引入的反共振区域。调整吸振

器质量块位置，使传递函数反共振频率恰好为水泵

的运转频率。

当吸振器质量块的偏移位置分别为 la = 73 mm，

la = 76 mm，la = 73 mm时，敲击点至测点C的传递函

数如图7所示。

图 7中，横坐标是以水泵运转频率为基准的归

一化频率（即 ω= 1为水泵的运转频率），结果显示，

（a）l = 0 , xc 发生变化 （b）xc = 1，l发生变化

图 5 测点位置在120 Hz附近的频响曲线
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图 7 安装吸振器前后测得的传递函数曲线

当吸振器调谐完成后，在 ω= 1位置，出现了明显的

反共振区域。

4.2 实验结果

运行水泵，利用Pulse测试系统采集测点C的加

速度振级，结果如图8所示。

图 8 安装吸振器前后测得的目标测点加速度振级

结果显示，当安装吸振器后，在水泵的运转频率

ω= 1处，目标测点的振级由97.3 dB降至90.8 dB，降

幅 6.5 dB。该结果表明，基于反共振理论的吸振器

调谐方法能够有效抑制管路低频线谱的振动传递。

5 结 语

针对管路线谱振动传递抑制问题，本文提出了

一种基于反共振原理的吸振器调谐方法，并通过实

验验证了该方法的有效性，得出了以下结论：

（1）该方法基于实验测得的传递函数调整吸振

器固有频率，无需对管路系统进行动力学建模。

（2）通过调谐动力吸振器可使管路测点传函在

激励频率处出现新的反共振区域，从而有效降低了

目标测点的振动响应。
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