
第 ３６ 卷第 １１ 期

２０１９ 年 １１ 月
机　 　 电　 　 工　 　 程

Ｊｏｕｒｎａｌ ｏｆ Ｍｅｃｈａｎｉｃａｌ ＆ Ｅｌｅｃｔｒｉｃａｌ Ｅｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ
Ｖｏｌ. ３６ Ｎｏ. １１
Ｎｏｖ. ２０１９

收稿日期:２０１９ － ０４ － ０２

基金项目:国家重点基础研究发展计划资助项目(２０１２ＣＢ０２６０００)ꎻ船舶振动噪声重点实验室基金资助项目(６１４２２０４０６０２０７１７)

作者简介:范文强(１９９３ － )ꎬ男ꎬ山西吕梁人ꎬ硕士研究生ꎬ主要从事机械振动控制及管道阻尼减振技术方面的研究ꎮ Ｅ￣ｍａｉｌ:ｆａｎｗｑ２０１５＠１６３. ｃｏｍ

通信联系人:何立东ꎬ男ꎬ教授ꎬ博士生导师ꎮ Ｅ￣ｍａｉｌ:１９６３ｈｅ＠ １６３. ｃｏｍ

ＤＯＩ:１０. ３９６９ / ｊ. ｉｓｓｎ. １００１ － ４５５１. ２０１９. １１. ０１３

ＥＶＡ 装置超高压压缩机出口管道

振动分析及阻尼减振研究∗

范文强ꎬ何立东∗ ꎬ张翼鹏ꎬ陈　 钊
(北京化工大学 化工安全教育部工程研究中心ꎬ北京 １０００２９)

摘要:针对超高压压缩机出口管道的振动问题ꎬ对阻尼减振技术在管道减振中的应用进行了研究ꎮ 结合某化工厂超高压压缩机一

级出口管道振动情况ꎬ利用 ＡＮＳＹＳ 有限元软件进行了模态分析ꎬ并结合现场管道振动情况确定了管线振动的主要原因ꎻ运用

ＳＡＰ２０００软件进行了阻尼减振模拟ꎬ探讨了阻尼器安装数量和位置对管道的减振效果ꎬ制定了切实可行的安装方案ꎮ 研究结果表

明:在压缩机不停机、不改变管道原有结构的情况下ꎬ在管道振动最大位置处安装两个粘滞型阻尼器后ꎬ可以将超高压压缩机出口

管道的振动能量大部分吸收ꎬ同时将管线的振动速度和幅值都降低 ７０％以上ꎬ且不会引起临近管道的振动ꎮ
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０　 引　 言

相对于离心式压缩机ꎬ往复压缩机具有出口压力

高、比压大、比功率低等特点ꎬ因而广泛应用于石化行

业ꎮ 然而由于往复式压缩机活塞的间歇性、周期性运

动会导致管道、阀门受到脉动冲击ꎬ而产生振动[１￣２]ꎬ持
续超标的振动会使管线及气缸内部部件产生疲劳破

坏ꎬ轻则引起管内的介质泄漏ꎬ重则引发燃烧、爆炸等

事故ꎮ
白文杰等[３]通过在管道内增加孔板ꎬ消除了压缩

机管道中的气流脉动ꎬ但孔板的孔径比需要精确的设

计ꎬ且安装孔板需要在设备停车的情况下进行ꎻ张俎琛

等[４]通过分析管线内部流场的运动情况ꎬ将阻尼减振

技术应用在了离心压缩机管线上ꎻ缓冲罐可以有效减

少管路中的流量和压力脉动[５]ꎬ不过其效果容易受到

安装条件的限制[６]ꎻ美国 Ｔａｙｌｏｒ 公司的往复式液压阻

尼器可以很好地减小大型建筑的振动[７]ꎬ但其只能对

沿着活塞方向的振动有抑制效果[８￣９]ꎻ此外ꎬ增加管架

或支撑也是工程中常用的控制振动的方法ꎮ
针对超高压压缩机出口管道的振动问题ꎬ本文对

阻尼减振技术在管道减振中的应用进行研究ꎮ

１　 压缩机出口管道参数及振动情况

此次改造的管线为 ＥＶＡ 装置的 Ｃ － ０１５０ 超高压

压缩机的一级出口管线ꎮ 该设备是从瑞士 Ｂｕｒｃｋｈａｒｄｔ
公司引进的两级八缸对称平衡型往复式压缩机ꎬ其参

数如下:
压缩介质为乙烯ꎻ
主轴转速为 ２１４ ｒ / ｍｉｎꎻ
功率为 １３ ０００ ｋＷꎻ
排气量为 ６２ ９００ Ｎｍ３ / ｈꎻ
一级出口管道外径为１６８ ｍｍꎻ
入口压力为 ２７. ６ ＭＰａꎻ
入口温度为 ３５ ℃ꎻ
出口压力为 ９４ ＭＰａꎻ
出口温度为 １２２. ５ ℃ꎮ
压缩机现场图如图 １ 所示ꎮ
设备工作时ꎬ１Ｄ 管道(左数第 ２ 条管道)存在肉

眼可见的振动ꎬ现场挑选了 ３ 个点处的振动进行了测

量ꎬ分别为靠近气缸处、弯头中间、靠近地面处ꎬ测量发

现弯头处的振动最大ꎬ其振速高达 ６０. ５７１ ｍｍ / ｓꎬ振幅

为 １ １３８ μｍꎬ曾多次由于振动值超标而发生连锁

停车ꎮ

图 １　 压缩机现场图

由于出口管道内压力极高且乙烯介质易燃易爆ꎬ
对工作人员的生命安全也有严重的威胁ꎬ急需进行减

振改造ꎬ消除安全隐患ꎮ

２　 振动原因分析

２. １　 管道振动原因分析

(１)气柱振动是众多振动中的主要原因[１０￣１１]ꎮ 往

复式压缩机工作时ꎬ由于气缸内间歇性的吸、排气过

程ꎬ导致内部气体的流速、压力出现周期性的变化ꎬ从
而产生气流脉动ꎬ在管道内形成气柱ꎬ气柱会将振动传

送到管道中ꎬ管道的振动又会反作用于脉动的气体ꎬ从
而产生耦合振动[１２]ꎮ

该压缩机一级出口管道内压力高达 ９４ ＭＰａꎬ气体

在如此高的压力下流经弯头时必定会激励管道振动ꎻ
(２)该压缩机 １ Ｄ出口管线长度约 ２ ｍꎬ中间没有

任何支撑约束ꎬ整条管道刚度较小ꎬ而且管道内气体压

力高于平常管道ꎬ必将会引起管道的振动ꎮ 虽然在弯

头下方有一个抱夹ꎬ但抱夹属于刚性约束ꎬ不能耗散掉

管线振动的能量ꎬ反倒有可能会将振动传递到管道的

其他薄弱区域ꎮ

２. ２　 管道有限元分析

笔者用 ＡＮＳＹＳ １６. ０有限元分析软件ꎬ按照现场测量

尺寸对管道结构进行有限元建模和模态分析ꎮ 设定其弹

性模量为 ２. １ ×１０１１ꎬ泊松比为 ０. ３ꎬ其约束条件如下:
在弯管与气缸连接处施加全约束ꎻ因平台下方的

竖直管部位有一管夹ꎬ故在模型相应位置处施加约束ꎬ
只保留该截面沿轴向的自由度ꎮ

经过计算ꎬ压缩机 １ Ｄ 管道前 ５ 阶固有频率如表

１ 所示ꎮ
表 １　 压缩机 １ Ｄ管道前 ５ 阶固有频率

模态阶次 １ ２ ３ ４ ５

频率 ｆ / Ｈｚ ２４. ９ ８７. ６ １２７. ０ ２９１. ３ ３２４. ４
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　 　 在工程上ꎬ激振频率的共振区为 ０. ８ ｆ ~ １. ２ ｆ( ｆ 代
表激振频率)ꎬ当管道的固有频率刚好落在共振区内

时ꎬ就会导致管道强烈振动ꎬ并且越接近激振频率就越

容易产生共振ꎮ
现场实测ꎬ压缩机 １Ｄ 出口管道的振动频率为

２５ Ｈｚꎬ由表 １ 可知ꎬ管道第 １ 阶固有频率２４. ９９４ Ｈｚ刚
好落在共振区(２０ Ｈｚ ~ ３０ Ｈｚ)内ꎬ且该固有频率与激

振频率几乎一致ꎬ管道发生强烈共振ꎻ另外超高压介质

的剧烈脉动加剧了管道的振动ꎮ
理论上ꎬ压缩机的激振力频率为[１３]:

ｆ ＝ ｎｍｋ６０ (１)

式中:ｎ—电机转速ꎬｒ / ｍｉｎꎻｋ—气缸作用方式(单作用

取 １ꎬ双作用取 ２)ꎻｍ—激发的谐波阶数(取 １、２、３ 等

等)ꎮ
该压缩机转速为 ２１４ ｒ / ｍｉｎꎬ气缸为单作用方式ꎬ

计算得 ｆ ＝ ３. ５６７ ｍꎬｍ 取 ７ 时ꎬ则 ｆ ＝ ２５ Ｈｚꎬ即管道内

出现了 ２５ Ｈｚ的激振频率ꎮ
１Ｄ管道第 １ 阶模态下振型图如图 ２ 所示ꎮ

图 ２　 １Ｄ管道第 １ 阶模态下振型图

从图 ２ 中可以看到:
管道在弯头中间位置振动最大ꎬ且振动的主要形

态是横向摆动ꎬ管道模拟的振动情况与现场实际情况

相符ꎮ

３　 阻尼减振模拟分析

３. １　 管道阻尼减振技术

粘滞型管道阻尼器主要由 ３ 个部件组成:阻尼器

壳体、粘滞阻尼液、活塞ꎮ 活塞浸没在阻尼液中ꎬ在 ３
个方向上都允许移动ꎮ

粘滞型阻尼器的减振原理如下:
管道将振动通过中间连接结构传递至阻尼器上部

分ꎬ促使阻尼器活塞在阻尼液中做剪切运动ꎬ阻尼液由

特有的高分子阻尼材料混合而成ꎬ具有高粘度和高附

着力的特点ꎬ阻尼器活塞在阻尼液中的运动会产生摩

擦力和剪切力ꎬ这种阻尼力会阻碍活塞的运动ꎬ从而给

管道系统加入阻尼ꎬ耗散振动能量ꎬ抑制管道系统的振

动[１４￣１５]ꎮ
阻尼器输出的粘滞阻尼力 Ｆ 取决于活塞运动速

度 ｖ 和阻尼系数ꎬ即:
Ｆ ＝ Ｃｖα (２)

式中:Ｆ—阻尼力ꎻＣ—阻尼系数(与活塞直径以及阻尼

液粘度等因素有关)ꎻα—速度指数(只和阻尼器内部

构造有关)ꎮ
阻尼力 Ｆ 与阻尼系数 Ｃ 的关系曲线如图 ３ 所

示[１６￣１７]ꎮ

图 ３　 阻尼力 Ｆ 与阻尼系数 Ｃ 的关系曲线

３. ２　 阻尼减振模拟计算

根据超高压压缩机 １Ｄ 出口管道的具体参数ꎬ本
研究利用 ＳＡＰ２０００ 建立 １Ｄ管道模型ꎬ划分网格后ꎬ在
外界激振力作用处施加时程载荷ꎬ进行阻尼减振模拟

计算ꎮ
管道无阻尼振型图如图 ４ 所示ꎮ

图 ４　 管道无阻尼振型图

从图 ４ 中可以看出:
未加阻尼器时ꎬ管道在９４ ＭＰａ高压介质的作用

下ꎬ弯头处刚度最差ꎬ变形也最大ꎬ这与现场的实际情

况相符合ꎮ
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由于现场空间有限ꎬ最多安装两个阻尼器ꎬ同时为

了达到最佳振动控制效果ꎬ笔者在模拟计算时对比了

不加阻尼器与加一个阻尼器、加两个阻尼器不同情况

下的减振效果ꎮ 笔者设定模拟计算中的各项参数与项

目中所用的阻尼器的参数一致ꎬ即:刚度为 １３７ ０００ Ｎ /
ｍｍꎬ阻尼指数为 ０. ３ꎬ阻尼系数为 １３７ (ｋＮｓ) / ｍꎬ阻
尼器各个方向最大位移量为 ２０ ｍｍꎮ

施加两个阻尼器时管道的振型图如图 ５ 所示ꎮ

图 ５　 施加两个阻尼器时管道的振型图

对比图(４ꎬ５)可发现:管道在无阻尼器时ꎬ最大变

形量远大于加两个阻尼器时的变形量ꎮ
在模型中选取了 ３ 个节点ꎬ各节点设置阻尼器前

后变形量对比如表 ２ 所示ꎮ
表 ２　 各节点设置阻尼器前后变形量对比

节点序号
原始变形量

Ａ０ / μｍ
加 １ 个时变形量

Ａ１ / μｍ
加 ２ 个时变形量

Ａ２ / μｍ

节点 １ ８４３ ５９５ ３１７

节点 ２ １ ２５０ ７１４ ２６９

节点 ３ ９１２ ６１８ ２４３

４　 减振方案实施及减振效果

本研究根据阻尼减振模拟仿真以及有限元软件分

析结果ꎬ并考虑到现场安装空间有限ꎬ确定在压缩机

１Ｄ出口管道上靠近弯头处安装两个粘滞型阻尼器ꎬ使
设备在安全范围内运行ꎮ

阻尼器安装示意图如图 ６ 所示ꎮ

图 ６　 阻尼器安装示意图

　 　 安装阻尼器前后ꎬ本研究分别使用德国 ＳＣＨＥＮＣＥ
公司的 Ｓｍａｒｔ Ｂａｌａｎｃｅｒ振动测试系统ꎬ对管道进行振动

测量ꎮ 测量时选取管道上振动较大的 ３ 个点(测点位

置如图 ６ 中所示)ꎮ
安装阻尼器前后各测点振动数据如表 ３ 所示ꎮ

表 ３　 安装阻尼器前后各测点振动数据

测点
减振前振速 /

(ｍｍｓ － １)

减振后振速

/ (ｍｍｓ － １)
减振前振幅

/ μｍ
减振后振幅

/ μｍ
Ｋ ４１. ７６０ １９. ９１８ ８００ ３５６
Ｌ ６０. ５７１ １３. ０２８ １ １３８ ３４０
Ｍ ３８. ６０１ １２. ８７８ ８９６ ２９５

　 　 从表 ３ 可以看出:
减振改造之前ꎬ在 １Ｄ 管道弯头部位振动很大ꎬ改

造后振动速度降幅最大达到 ７８％ ꎬ振动幅值降幅达到

７０％ ꎬ管道振动得到明显的控制ꎮ

５　 结束语

由于往复式压缩机间歇性和周期性的吸、排气的

特点ꎬ必然会存在脉动冲击ꎮ 本文针对某化工厂 ＥＶＡ
装置的超高压往复压缩机管道的振动ꎬ通过 ＡＮＳＹＳ 有

限元分析ꎬ得到了振动管道的各阶模态和振型ꎬ发现管

道的激振频率与管道第一阶固有频率接近ꎬ导致管道

发生共振ꎻ运用 ＳＡＰ２０００ 模拟对比管道施加不同数量

阻尼器的振动情况ꎻ最后利用管道粘滞型阻尼器在设

备不停车的情况下ꎬ有效地耗散掉管道振动的能量ꎬ同
时不产生附加应力ꎮ

此次改造ꎬ振动降幅最大达到 ７８％ ꎬ提高了超高

压往复式压缩机出口管道和气缸以及活塞的工作寿

命ꎬ保障了设备的安全ꎮ
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