


振　动　与　冲　击

第３３卷第５期 ＪＯＵＲＮＡＬＯＦＶＩＢＲＡＴＩＯＮＡＮＤＳＨＯＣＫ Ｖｏｌ．３３Ｎｏ．５２０１４　

基金项目：国家自然科学基金（５１１７５０５７）

收稿日期：２０１２－１２－１７　修改稿收到日期：２０１３－０４－１６

第一作者 李宏坤 男，博士，副教授，１９７４年生

基于气流激振的离心式压缩机管道破坏机理研究

李宏坤，郭　骋，张晓雯，赵鹏仕，张学峰
（大连理工大学 机械工程学院，大连　１１６０２４）

　　摘　要：大型石化压缩机组中，管道易产生气流激振作用下的疲劳破坏。从气流激振的产生与作用机理进行分
析，研究管道疲劳破坏的主要来源－声共振。采用实验室的管道声腔进行仿真分析，应用ＬＭＳ仿真软件有限元法对管道
内部的声模态进行计算，获取其特征频率，并进行实验测试分析，当叶片的通过频率与管道声模态频率一致时将产生声共

振，振动将明显增加，揭示了声共振造成的管道疲劳破坏机理。在此基础上，结合实际大型离心式压缩机组管道振动控制

的实例，证明了此方法的有效性，为大型离心式压缩机组管道的高周疲劳破坏抑制提供依据。

关键词：管道；疲劳破坏；气流激振；声模态；声共振

中图分类号：Ｕ１７８；ＴＨ１１３．１　　　文献标识码：Ａ ＤＯＩ：１０．１３４６５／ｊ．ｃｎｋｉ．ｊｖｓ．２０１４．０５．００７

Ｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｉｏｎｏｎｐｉｐｅｌｉｎｅｆａｉｌｕｒｅｏｆｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｃａｕｓｅｄｂｙｆｌｕｉｄｉｎｄｕｃｅｄｏｓｃｉｌｌａｔｉｏｎ
ＬＩＨｏｎｇｋｕｎ，ＧＵＯＣｈｅｎｇ，ＺＨＡＮＧＸｉａｏｗｅｎ，ＺＨＡＯＰｅｎｇｓｈｉ，ＺＨＡＮＧＸｕｅｆｅｎｇ

（ＳｃｈｏｏｌｏｆＭｅｃｈａｎｉｃａｌＥｎｇｉｎｅｅｒｉｎｇ，ＤａｌｉａｎＵｎｉｖｅｒｓｉｔｙｏｆＴｅｃｈｎｏｌｏｇｙ，Ｄａｌｉａｎ１１６０２４，Ｃｈｉｎａ）

　　Ａｂｓｔｒａｃｔ：　Ｔｈｅｐｉｐｅｌｉｎｅｆａｔｉｇｕｅｃａｕｓｅｄｂｙｆｌｕｉｄｉｎｄｕｃｅｄｏｓｃｉｌｌａｔｉｏｎｔａｋｅｓｐｌａｃｅｆｒｅｑｕｅｎｔｌｙｉｎｌａｒｇｅｓｃａｌｅｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌ
ｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｓ．Ｔｈｅｍａｉｎｆａｉｌｕｒｅｓｏｕｒｃｅｏｆｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｓｗａｓｉｎｖｅｓｔｉｇａｔｅｄｂａｓｅｄｏｎｆｌｕｉｄｉｎｄｕｃｅｄｏｓｃｉｌｌａｔｉｏｎ
ａｎａｌｙｓｉｓ．Ｏｎｅｏｆｐｉｐｅｌｉｎｅｆａｔｉｇｕｅｆａｉｌｕｒｅｍｅｃｈａｎｉｓｍｓ，ｏｒｉｇｉｎａｔｅｄｆｒｏｍａｃｏｕｓｔｉｃｒｅｓｏｎａｎｃｅ，ｗａｓｆｏｃｕｓｅｄ．Ａｐｉｐｅｌｉｎｅｃａｖｉｔｙ
ｗａｓｓｉｍｕｌａｔｅｄｉｎａｔｅｓｔｌａｂ．ＷｉｔｈＬＭＳａｃｏｕｓｔｉｃｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｓｏｆｔｗａｒｅ，ｔｈｅａｃｏｕｓｔｉｃｍｏｄｅｓｏｆｔｈｅｐｉｐｅｌｉｎｅｗｅｒｅ
ｄｅｔｅｒｍｉｎｅｄ．Ｉｔｗａｓｓｈｏｗｎｔｈａｔｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎｌｅｖｅｌｗｉｌｌｉｎｃｒｅａｓｅｔｙｐｉｃａｌｌｙｗｈｅｎｔｈｅｂｌａｄｅｐａｓｓｉｎｇｆｒｅｑｕｅｎｃｙｉｓｃｌｏｓｅｔｏｔｈｅ
ａｃｏｕｓｔｉｃｍｏｄａｌｆｒｅｑｕｅｎｃｙｂｅｃａｕｓｅｏｆａｃｏｕｓｔｉｃｒｅｓｏｎａｎｃｅ．Ａｐｒａｃｔｉｃａｌｅｘａｍｐｌｅｏｆｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｐｉｐｅｌｉｎｅｖｉｂｒａｔｉｏｎ
ｃｏｎｔｒｏｌｗａｓｕｓｅｄｔｏｖｅｒｉｆｙｔｈｅｅｆｆｅｃｔｉｖｅｎｅｓｓｏｆｔｈｅｔｈｅｏｒｅｔｉｃａｌａｃｏｕｓｔｉｃｒｅｓｏｎａｎｃｅａｎａｌｙｓｉｓ．Ｔｈｅｓｔｕｄｙｐｒｏｖｉｄｅｄａｂａｓｉｓｆｏｒｔｈｅ
ｒｅｄｕｃｔｉｏｎｏｆｈｉｇｈｃｙｃｌｅｆａｔｉｇｕｅｄａｍａｇｅｏｆｃｅｎｔｒｉｆｕｇａｌｃｏｍｐｒｅｓｓｏｒｐｉｐｅｌｉｎｅｓ．

Ｋｅｙｗｏｒｄｓ：ｐｉｐｅｌｉｎｅ；ｆａｔｉｇｕｅｆａｉｌｕｒｅ；ｆｌｕｉｄｉｎｄｕｃｅｄｏｓｃｉｌｌａｔｉｏｎ；ａｃｏｕｓｔｉｃｍｏｄｅｓ；ａｃｏｕｓｔｉｃｒｅｓｏｎａｎｃｅ

　　大型压缩机组是关系国民经济的关键设备，管道
是保证石化企业生产的重要传输途径。随着压缩机朝

着大型化、高速化的发展，压缩机组管道振动的问题越

发频繁。管道振动会造成管道结构的疲劳破坏，管道

连接件松脱，引起管道泄漏以及严重的事故。如何降

低管道疲劳破坏，具有很高的理论研究价值和重大的

现实意义。对管道振动的研究，引起众多学者的广泛

关注。Ｎｏｒｔｏｎ［１］提出了工程中的管道振动问题，Ｆａｈｙ［２］

对管道的振动问题进行了进一步研究，Ｅｉｓｉｎｇｅｒ［３－５］对
管道内部声模态引起的声疲劳现象进行了深入研究。

管道及其支架连同与之相连的设备构成了一个复杂的

机械系统，在有激振力的情况下，这个系统就会产生振

动。管道振动的原因主要归结为：①动力平衡性差，机

械结构不平衡及基础结构设计不合理引起的振动。通

常情况下，管路和机组连接在一起运行，如果机组的动

力平衡不满足设计要求，或者在安装时出现偏差，以及

转子在长时间运行后，由于腐蚀，磨损，零件损坏，造成

机组结构的不平衡，就会造成管道振动［６－８］。通过增

加支承，改变支承位置等方式可以改变管道系统的刚

度矩阵［９］，进而减小管道振动。②在压缩机组的运行
过程中，由于叶轮的高速旋转，使得流体形成压力脉

动，压力脉动是引起管道上振动的重要因素［１０－１１］。作

为管道振动的主要激励源，降低压力脉动对应频率的

幅值可以有效降低管道振动。本文研究基于声共振对

管道内流体压力脉动的影响，分析在气流激振作用下

的动态特性，进而研究有效抑制气流激振下管道疲劳

破坏的方法。

１　声模态

声模态是空气介质的特有属性，声模态表现为空



气在其固有频率下声压的振动分布情况。声模态主要

与空腔结构的形状、位置特性等参数有关。可以通过

声学有限元的方法计算获得结构空腔声模态的特征参

数。当激励频率与管道空腔的声模态频率相近时，管

道中的空气介质会产生共振现象，增大气流的脉动幅

值和压力不均匀度。在设备运行过程中，由声模态引

起的气流激振反复作用于管道，最终会导致管道的疲

劳破坏。在声学理论中，亥姆霍兹方程（Ｈｅｌｍｈｏｌｔｚ
Ｅｑｕａｔｉｏｎ）作为基本方程之一，对声学计算起指导作用。

２ｐ（ｘ，ｙ，ｚ）－ｋ２ｐ（ｚ，ｙ，ｚ）＝－ｊρ０ωｑ（ｘ，ｙ，ｚ）（１）
式中：ｋ为波数，ｋ＝ω／ｃ＝２πｆ／ｃ，ω为角频率，ω＝２πｆ，
对应的波长为λ＝２π／ｋ＝ｃ／ｆ。

对于上式所表达的亥姆霍兹方程，可以通过利用

声学有限元法获得其解。在线性空间中，任意一个声

压分布向量均可以由一组线性无关的声压向量线性地

表示出来。线性无关的声压向量通常取特征值向量，

即声学模态［１２］。声学模态是声学质量矩阵和声学刚度

矩阵的特征值，即：

（Ｋａ－ω
２Ｍａ）｛｝＝｛０｝ （２）

任意一个声压向量｛ｐｉ｝可以由 ｎ个特征值｛ｉ｝线
性地表示出来，即：

｛Ｐｉ｝＝λ１｛１｝＋λ２｛２｝＋… ＋
λｎ｛ｎ｝＝｛λ｝ （３）

式中：＝［１２…ｎ］称为模态矩阵，｛λ｝＝［λ１λ２…

λｎ］
Ｔ称为模态参与因子［１３］。

将式（３）代入式（２）得

(
：

［Ｋａ］＋ｊω［Ｃａ］－ω
２［Ｍα )］ ·｛λ｝＝｛Ｆａｉ｝ （４）

在上式的两边同时乘以模态矩阵Ｔ得

(
：

ＴＫａ＋ｊω
ＴＣａ－ω

２ＴＭａ ) ｛λ｝＝
Ｔ｛Ｆａｉ｝ （５）

式中，槇Ｋａ＝
ＴＫａ称为模态刚度矩阵，槇Ｃａ＝

ＴＣａ称为

模态阻尼矩阵，槇Ｍａ＝
ＴＭａ称为模态质量矩阵，并有

｛槇Ｆａｉ＝
Ｔ｛Ｆａｉ｝｝。

２　声模态仿真计算与试验验证

为了对气流激振产生的机理进行有效分析，本

文对大连理工大学能源与动力学院叶轮流体机械研究

所实验室的流体机械设备管道进行分析。管道除去双

扭线出口部分的总长为２８６６ｍｍ，内径为４００ｍｍ，外径
为４１２ｍｍ，管道底部通过钢架支座与地面固定连
接。管道中部安放有一个由变频电机控制的具有６个
叶片的风机，管道模型，传感器布置图及二维图分别见

图１至图３。管道内的主要激励频率，即叶片通过频
率为：

ｆ＝ｎ６０×ｍ （６）

式中：ｆ为激励频率（叶片通过频率）Ｈｚ；ｎ为电机转速，
转／分；ｍ为叶片数。

图１　管道实物模型
Ｆｉｇ．１Ｔｈｅｔｅｓｔｒｉｇｏｆｐｉｐｅｌｉｎｅ

图２　传感器布置图
Ｆｉｇ．２Ｓｅｎｓｏｒｌｏｃａｔｉｏｎｆｏｒｔｅｓｔｉｎｇ

图３　管道二维模型图
Ｆｉｇ．３Ｔｈｅｔｗｏｄｉｍｅｎｓｉｏｎｍｏｄｅｌｏｆｐｉｐｅｌｉｎｅ

２１　仿真计算
采用Ｓｏｌｉｄｗｏｒｋｓ软件按照管道内部空腔直径 ４００

ｍｍ，长度２８６６ｍｍ，进行三维建模。采用高阶２０节点
的六面体Ｓｏｌｉｄ１８６单元对空腔模型进行全六面体网格
划分，在网格划分时，根据声速和单元尺寸可以确定计

算所得最大频率。为了保证声学单元在每个波长范围

内最少有６个单元，有限元单元长度取０．０５ｍ，声学计
算结果的最高频率可达６３００Ｈｚ，充分满足了计算要
求。采用ＡＮＳＹＳ软件网格划分离散后的有限元结构
共得到１２５１２个节点，２８５１２个单元。如图４所示。

将有限元网格模型导入 ＬＭＳＡｃｏｕｓｔｉｃ模块采用声
学有限元模块进行分析，定义声速为 ｖ＝３４０ｍ／ｓ，流体
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图４　管道空腔有限元网格模型
Ｆｉｇ．４Ｔｈｅｆｉｎｉｔｅｅｌｅｍｅｎｔｍｏｄｅｌｏｆｐｉｐｅｌｉｎｅ

介质的密度为 ρ＝１．２２５ｋｇ／ｍ３。通过声学前处理操
作，形成的声学包络网格，如图５所示。ＬＭＳＡｃｏｕｓｔｉｃ
模块将要计算的声场离散成一定数量的小声场，每个

小声场即处理后每一个小的声学单元，所有离散后的

单元转换构成了用于声学有限元计算的质量、阻尼、刚

度矩阵。声学单元之间通过节点首尾相连，每个单元

内的声场由属于这个单元的节点上的声压与单元之间

的相关形函数确定。声学有限元通过调用特定求解

器，即可计算得出特征值，随后根据形函数，将计算结

果传递转换给每个单元。即可得出声模态的固有频率

和声压振动分布情况。

图５　管道空腔声学包络网格模型
Ｆｉｇ．５Ｔｈｅａｃｏｕｓｔｉｃｅｎｖｅｌｏｐｅｍｏｄｅｌｏｆｐｉｐｅｌｉｎｅ

　　在实际现场，管道的入口和出口直接连着大气，声
音通过出、入口直接传播到大气中。声学包络网格仅

模拟的是全反射的环境，而实际情况声波会通过出、入

口向外界传播。所以要对声学包络网格定义两端的阻

抗属性，声阻抗是流体介质的一个重要参数，可表示为

声波波振面某一面积上的声压与通过这个面积的质点

速度的比值。在包络网格两端对材料添加空气声阻

抗，以模拟管道空腔两端的全吸声边界。采用 Ｂｌｏｃｋ
Ｌａｎｃｚｏｓ方法（兰索斯法）将声学的对称矩阵通过正交
相似变换为对称矩阵，计算管道空腔的声模态，得到前

１０阶的固有频率和共振时的声压分布。

表１　管道空腔的声模态
Ｔａｂ．１Ｔｈｅａｃｏｕｓｔｉｃｍｏｄｅｏｆｐｉｐｅｌｉｎｅｃａｖｉｔｙ

阶数 固有频率／Ｈｚ 阶数 固有频率／Ｈｚ

１ ５．２５５ｅ－５ ６ ２９６．５７４

２ ５９．３１５ ７ ３５５．８９９

３ １１８．６２９ ８ ４１５．２０４

４ １７７．９４４ ９ ４７４．５２

５ ２３７．２５９ １０ ４９８．１５８

第一阶固有频率时的声压分布为静态声压时的情

况，相当于结构模态计算时的刚体模态，可以忽略不

计。前二至五阶固有频率时的声压分布见图６（ａ）－图
６（ｄ）。
２２　实验测试

为了验证空腔结构是否在固有频率处发生共振现

象，采用杭州亿恒ＡＶＡＮＴ数据采集与分析系统对管道
利用声压传感器以及加速度传感器对空腔的声压信号

和管壁的振动信号进行测试分析。测试所采用声压传

感器的灵敏度为 ４０ｍｖ／ｐａ，加速度传感器的灵敏度为
９６．４９ｍｖ／ｇ。测试采样点数为 ３２７６８，采样频率为
１０２４０Ｈｚ。　

图６　声压分布
Ｆｉｇ．６Ｔｈｅｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎｏｆｓｏｕｎｄｐｒｅｓｓｕｒｅ

　　在管道孔壁上安装声压传感器，测量管道空腔声
压值的变化。在相同位置的壁面吸附加速度传感器以

采集振动信号。由于电机转速范围有限，测试时的采

取调速范围从４５０－３０００ｒ／ｍｉｎ，连续升速的方法进行
声、振信号的测试分析。从测试的时域波形图７中可
以看出在波形幅值存在明显的波动部分。对测试所得
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时域波形进行频谱分析，当频谱波形的特征频率与仿

真计算的固有频率相近时，其所对应的频域波形会出

现大幅度的波动。

为了对空腔计算结果进行进一步的验证，采取对

电机划分为５２０－５９０ｒ／ｍｉｎ、１１００－１２００ｒ／ｍｉｎ、１７００－
１８００ｒ／ｍｉｎ、２３００－２４００ｒ／ｍｉｎ这四段转速范围，按照缓
慢、平稳升速的方法，对管道内部空腔的声压值和管壁

加速度幅值的变化进行测试分析。对结果进行频谱分

析，声压频谱幅值在电机转速为５８０ｒ／ｍｉｎ，１１７０ｒ／ｍｉｎ，
１７６０ｒ／ｍｉｎ，２３６３ｒ／ｍｉｎ，即激励频率为５８、１１７、１７６、２３６
Ｈｚ时出现幅值波动，以一段转速范围为例，电机转速
为５２０－５９０转／分时的管道内部声压幅值变化见图８，
频率分布与仿真模拟结果近似，在激励频率为 ５８Ｈｚ
时，频谱声压结果出现最大值。电机转速为５２０－５９０
转／分时的管壁振动幅值变化见图９，与空腔声压测试
结果出现相同的情况，在电机转速为５８０ｒｐｍ时出现幅
值激增的现象。１１７，１７６与２３６Ｈｚ也有相同的测试结
果，分析表明理论仿真与实际测试具有较好的吻合。

图７　管道空腔的声压时域波形
Ｆｉｇ．７Ｔｈｅｔｉｍｅｄｏｍａｉｎｗａｖｅｆｏｒｍｏｆｐｉｐｅｌｉｎｅｃａｖｉｔｙ

图８　转速为５２０－５９０转／分时声压幅值变化
Ｆｉｇ．８Ｔｈｅｓｏｕｎｄｐｒｅｓｓｕｒｅａｍｐｌｉｔｕｄｅ
ｆｒｏｍ５２０ｒ／ｍｉｎｔｏ５９０ｒ／ｍｉｎ

通过比较仿真结果与试验测试所得空腔的固有频

率相差不到３％。仿真计算结果与实际测试基本一致，
证明了仿真计算的可靠性。激励频率与空腔声模态固

有频率相近时，频谱声压幅值比其它频率时的幅值有

明显的增大，管道壁面振动加强，气流激振作用加强，

图９　电机转速为５２０－５９０转／分时振动幅值变化
Ｆｉｇ．９Ｔｈｅｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅｆｒｏｍ５２０ｒ／ｍｉｎｔｏ５９０ｒ／ｍｉｎ

管道内部的空腔出现声共振现象。

表２　管道固有频率
Ｔａｂ．２Ｔｈｅｎａｔｕｒｅｆｒｅｑｕｅｎｃｙｏｆｐｉｐｅｌｉｎｅ

阶数 固有频率／Ｈｚ

１ ２１３．７４

２ ２１５．７

３ ３３６．７９

４ ３３９．８３

５ ３７１．０２

根据管道的实际情况，对管道支撑部分进行位移

全约束。对管道模态计算结果如表２所示，可以得出
实验中管道内气流脉动增大现象与管道固有频率无

关，但与声模态的频率密切相关。为了减小管道在运

行过程中由于激振频率与声模态频率相近而引起流体

介质气流激振，可以在设计阶段改进设备结构，以达到

改变空腔固有频率的目的，从而使这些激振频率与管

道声模态频率之间留存较大的幅值裕度，降低气流激

振幅度，以免引起管道产生高频振动，进而造成疲劳

破坏。

３　压缩机管道改进设计

某离心式空气压缩机管道因为振动剧烈造成多次

破裂，该离心式压缩机中由１６个叶片的叶轮运转，其
转速为６３００ｒ／ｍｉｎ，在加固管道结构后，情况并没有改
善，管道修补后的情况见图１０。

通过对压缩机及管道的现场测试，与传统的低频

振动相比，此次压缩机组主要为高频振动，并且与气流

的通过频率相一致，也就是转频×叶片数。如图１１（ａ）
所示。此主要表现为气流激励下的高频振动，也就是

一种强迫振动，而振动来源就是气流激励。

为此，从气流激振产生的激励进行分析，从声场与

流场的耦合作用入手，分析管道高频破坏原因，可以得

出管道振动主要是因为叶轮激振频率与空腔声模态频

率相近，从而产生了较大强度的气流激振，进而使管道

产生疲劳破坏。并在此基础上，进行气流激振产生机
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图１０　修补后的管道
Ｆｉｇ．１０Ｒｅｐａｉｒｅｄｐｉｐｅｌｉｎｅ

图１１　设备改造前后的测点振动幅值对比
Ｆｉｇ．１１Ｔｈｅｃｏｍｐａｒｉｓｏｎｏｆｖｉｂｒａｔｉｏｎａｍｐｌｉｔｕｄｅｂｅｆｏｒｅａｎｄａｆｔｅｒｅｑｕｉｐｍｅｎｔｍｏｄｉｆｉｅｄ

理溯源，从压缩机结构进行改进方案研究，改变了系统

的声模态，避免了气流激振的产生，从根本上抑制了气

流激振的产生，有效抑制了管道的振动。改进后的管

道振动频谱如图１１（ｂ）所示，其明显降低，满足工程实
际要求。由于篇幅的限制，这里不做详细介绍。

４　结　论

本文研究管道振动与声共振之间的关系，研究了

气流激振对管道疲劳破坏的作用机理，当激励频率与

声模态固有频率相近时，空气介质产生声共振现象，使

得管道内的压力脉动增大，管道振动增强，即气流激振

作用增大，空腔声压和管道振动幅值急剧变化。从而

导致压力脉动幅值和不平均度增大，由于管道刚度不

能抵御强烈的气流激振，故而造成疲劳破坏失效。本

文的研究为预防管道高频振动的产生提供了借鉴

意义。
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