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动力吸振器抑制空调管道振动研究
郭朋焕, 刘子良

(沈阳理工大学 机械工程学院,辽宁 沈阳 110159)

  摘要:针对空调管道振动过大的问题,对其受力进行了分析,并设计了一种具有双向抑振功

能的管道动力吸振器用于振动抑制。利用 Workbench对含动力吸振器的空调管道进行模态及

谐响应分析。分析结果表明,造成空调管道振动过大的原因是其工作频率与第3阶共振频率相

近,引发了共振;安装吸振器可有效降低管道的径向及横向振幅;排气管道中振幅较大的位置是

吸振器抑振效果较好的位置。由分析结果可知,具有双向抑振功能的吸振器可为管道振动抑制

提供一定帮助。
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随着科技发展和进步,空调已在生活中普及,用户对空调的品质需求日益增高。空调管道振动可造

成设备噪声增大,影响设备技术指标,甚至导致管道破裂,危害人身安全。所以,有必要对管道系统振动

问题进行研究并提出相应解决措施。针对管道系统的振动研究,国内外学者进行了大量的研究工作。

HESHMATIetal[1]研究了具有梯度孔隙率的多孔弹性管在流体流动下的动态响应,提出了管道输送流

体动力学方程的有限元公式,采用复模态分析方法估算了不同速度下夹持管道的固有频率。SAZESH
etal[2]对随机激励下流体管道进行振动分析,将随机载荷考虑为白噪声激励,计算了响应谱密度和响应方

差与管道内部流体流动速度的关系,利用随机时间历程和概率密度函数来研究管道在颤振速度附近的随

机行为。赵勤等[3]分析了某汽车空调低压管道系统在制冷剂作用下的动态特性,进行了管道模态分析和

流体作用下的预应力模态分析,说明管道应力与压缩机工作频率成正相关关系,管道振动位移随橡胶管

的硬度增大而减小。张鸿权等[4]建立了管道颗粒阻尼的能耗模型,对比不同材质、大小颗粒的减振效果,

验证了管道颗粒阻尼耗能模型的可行性。LOHetal[5]对空调管道进行了冲击锤实验,使用Abaqus确定

管道结构的固有特性,并构建了预测交流管道结构振动行为的良好模型。HUANGetal[6]对不同边界条

件下流体输送管道的固有频率进行分析,采用消元伽辽金法研究了输流管道中的固有频率,得到了不同

边界条件下的固有频率方程,分析了输流管道固有频率与欧拉梁固有频率的关系。YANOetal[7]提出了

附加质量和阻尼作用下材料对管道振动特性的影响。通过对装满硅树脂管道的振动特性进行模拟并以

锤击实验证明了管道的振动不仅通过黏弹性材料的阻尼衰减,而且通过类似于动力吸振器的动态行为的

影响衰减。MAZLANetal[8]分析了汽车空调运行时管道对汽车部件振动的影响,并根据运行时管道的

固有频率设计了可调谐动力吸振器,实验证明安装可调谐动力吸振器后,汽车空调运行和关闭条件下管

道振动分别下降79%和51%。现针对某空调工作(压缩机工作频率50Hz)时管道振动过大的问题,设计

一种具有双向抑振功能的动力吸振器抑制其振动,从而提高管道系统可靠性。建立空调管道系统的三维

模型,采用ANSYSWorkbench进行模态分析,得出空调管道的固有频率;通过对固有频率和压缩机的工

作频率进行对比分析,装上设计的动力吸振器,分析系统的模态和响应,明确抑振效果及合理安装位置。
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1 空调管道的振动分析

空调压缩机为滚动转子式压缩机,造成其管道系统振动的主要原因有2个,分别为:①压缩机只有1
个转子且为偏心安装,压缩机工作时会产生转子惯性力引起管道的振动(经排查无偏心安装);②管道系

统脉动的气体在弯头等有角度的管道处产生的激振力[9-10]。二者都是导致空调配管振动的重要原因。

1.1 空调压缩机机体激励

当压缩机工作时,根据压缩机工作过程中的压缩腔的压力随角度的变化[11]分为4个阶段,见表1。
表1中β为排气口、吸气口与滑片夹角;γ 为开始排气角度;ps 为进口压力;p0 为排气压力;pθ 为 [12]
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式中,ε为挡板旋转半径e与气缸内半径R 的比值;n 为多变指数,取1.02。
表1 压缩机工作压力变化4个阶段
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图1 压缩腔气压随旋转角度的变化曲线

  则压缩腔气压随旋转角度的变化曲线如图1所示。
考虑压缩机在工作过程中所受压缩气体的阻力和阻力

矩,其阻力的合力为

Fg=RL(1-τ)(pθ-ps)2(1-cosθ)+
τ

1-τ
(1-cos2θ)

(2)
式中,L 为转子的厚度。

合力的方向通过转子的圆心,并且垂直偏心轮与气缸的

接触点。合力与气缸中心垂直距离为l,故产生相对于中心

的偏心力矩,方向与压缩机转子旋转方向相反。其力矩为
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图2 管道受力分析

气体力和气体力矩周期性变化,导致压缩机机体的振动,进
一步带动配管的振动。

1.2 空调管道气流脉冲激励

压缩机周期性的吸排气,使管道内的气体呈脉动状态,气流

脉动使管道弯头处受到激振力的作用,加剧了管道系统的振

动[13]。当脉冲气流经过有角度的管道时,其受力如图2所示。
由受力分析可知合力F→[14]为

F→=F→1+F→2=2πd
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式中,d 为管道直径;β为弯头角度;p 为管道压力。若p 为常数,此时管道只受静力作用。
当p 是脉动变化的压力值时,即
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p=p0+Δp (5)
则受力可表示为

F1=F2=F0+ΔF (6)
其中
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式中,Δp 为脉动压力的最大振幅;ΔF'为激振力振幅。

2 空调管道的理论模型及模态分析

2.1 空调管道的理论模型

空调管道系统是一个连续系统,利用有限元法分解为多自由度系统后其振动微分方程可表示为[15]

(b)网格划分图(a)三维模型图

图3 压缩机及管道模型网格划分情况

M̈x+Ċx+Kx=F(t) (9)
式中,M、C、K 分别为质量矩阵、阻尼矩阵、刚度矩阵;

x、̇x、̈x 分别为节点的位移、速度、加速度;F(t)为激振

力,即脉动压力。

2.2 空调管道的模态分析

2.2.1 有限元建模

根据空调公司提供的压缩机尺寸、材料参数以及文

献查阅的有关数据[16],用Pro/E建立空调系统的三维

模型,导入 Workbench中进行简化并划分网格,结果如

图3所示。网格采用六面体与四面体相结合的划分方

式,在相对平缓、光滑的表面采用六面体网格划分,对于

较复杂及过渡部分采用四面体划分。

2.2.2 模态分析

2.2.2.1 管道系统的约束条件及材料参数

边界条件对模态分析的影响至关重要,通过对整体结构和实际工况分析,采用以下约束条件:①考虑

到冷凝器和蒸发器体积大且振动位移小,故将与冷凝器连接的两段管路末端施加固定约束;②考虑空调

实际工况,在空调的4个底座上添加固定约束;③管道中的所有焊接部分用刚性连接来模拟。
材料参数详见表2。

表2 各材料参数

材料 弹性模量/MPa 密度/(kg·m-3) 泊松比 材料 弹性模量/MPa 密度/(kg·m-3) 泊松比

钢 2.01×105 7800 0.001 紫铜 1.08×105 8900 0.001
黄铜 1.26×105 8900 0.001 橡胶 40 1000 0.075

2.2.2.2 模态求解

研究的频率主要是压缩机的运转频率,转速为3000r/min,属低频范围。根据所求取频率的最大值

至少为所研究频率的2倍原则,只需要考虑低频模态[15]。表3所示为前10阶模态。
表3 前10阶模态

阶次 频率/Hz 振型 阶次 频率/Hz 振型

1 13.474 四通阀上下摆动 6 62.080 回气管上下摆动

2 29.866 排气管左右振动 7 63.085 四通阀左右摆动

3 50.295 排气管上下摆动 8 64.960 排气管前后摆动

4 57.916 回气管左右摆动 9 66.050 排气管前后摆动

5 58.416 排气管前后摆动 10 72.526 排气管上下摆动
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图4 管道系统的第3阶振型图

  由表3可知,压缩机的工作频率(50Hz,即脉动压力频率)与系统的第

3阶固有频率(50.295Hz)较为接近,引发排气管共振,产生幅度较大的上

下摆动,第3阶振型图如图4所示。

3 动力吸振器的设计及安装吸振器后的管道模态分析

3.1 动力吸振器的设计

针对管道系统振动特性,对动力吸振器进行相应设计,如图5所示。1
为套筒单元,其两端是封闭的,内置圆柱状质量块,质量块轴向与套筒两端

面通过弹簧连接,径向通过4个弹簧与套筒内壁连接。管道的振动通过悬

臂梁、弹簧传递至质量块上引发其振动,转移能量后的管道振动得到抑制。

2为悬臂梁连接套筒,3为管箍。管箍的作用是将吸振器固定在管道上。

(a)吸振器三维模型正视图 (b)套筒单元侧视图

1

3

2

图5 动力吸振器模型三维模型图

综合考虑到成本及减震效果[17],选取质量比μ=m2/m1=0.07,其中,m1 为排气管质量;m2 为动力

吸振器质量。即动力吸振器的总质量块为0.2kg(即每个质量块为0.05kg),最佳协调比f= k1/m2/ω=
1/(1+μ)=0.9433,其中,k1 为吸振器连接套筒的弹簧的刚度,k1=m2ω2f2=2758.22N/m。轴向连接

两端盖的弹簧刚度k2=2k1,吸振器各部件参数详见表4。
表4 动力吸振器各材料参数

名称 材料 密度/(kg·m-3) 弹性模量/GPa 泊松比

套筒 铝合金 2.80×103 68.9 0.33

质量块 Q235 7.85×103 200.0 0.30

弹簧 60Si2Mn 7.85×103 206.0 0.28

悬臂梁 45钢 7.85×103 206.0 0.30

3.2 含吸振器的管道模态分析

对安装吸振器的空调管道进行模态求解,其前10阶模态振型如表5所示。安装吸振器(吸振器安装在

C位置)后空调管道系统振型发生相应的变化,其固有频率向前偏移。第3阶固有频率接近压缩机工作频

率,且排气管是需着重观察的位置,第3阶模态云图结果如图6所示,排气管末端仍是振动最大位置。
表5 含吸振器前10阶模态

阶次 频率/Hz 振型 阶次 频率/Hz 振型

1 27.811 排气管前后摆动 6 72.700 回气管前后摆动

2 31.627 回气管左右振动 7 85.235 四通阀左右摆动

3 46.883 排气管上下摆动 8 89.740 排气管左右摆动

4 53.413 排气管左右摆动 9 90.661 排气管前后摆动

5 68.500 排气管上下摆动 10 91.170 回气管上下摆动
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图6 含动力吸振器的管道

系统的第3阶模态云图

4 管道系统谐响应分析

为进一步研究含吸振器的管道系统在外激励作用下的振动特性,需要

对管道系统进行谐响应分析。

4.1 管道系统所受激励

在谐响应的输入载荷中,要求输入载荷做正弦规律变化,还需要进一

步做快速傅里叶变化处理该气体力与力矩作为激励施加在压缩机机体。
将气体力与力矩在Matlab中进行傅里叶变换,考虑到50Hz下对其影响最

大,提取50Hz下气体力和气体力矩分解为气体力2193N,相角129°;气
体力矩10.02N/m,相角为0°。

根据空调厂家提供的数据[16],管道内径d=8.125mm,通过式排气管

图7 激振力施加示意图

最高压力为2.348MPa,最低压力为2.226MPa,则平均压力值为2.287
MPa,压力脉动幅值为0.061MPa,压力不均匀度为6.05%,根据式(7)可计

算出排气管内激振力为1.8N;回气管的最高压力为0.709MPa,最低压力

为0.68MPa,则平均压力值为0.6945MPa,压力脉动幅值为0.0265MPa,
压力不均匀度为8.41%,同理则回气管内激振力为0.8N。2个激振力分别

以分力的形式加载排气管和回气管各个弯头处,激振力施加如图7所示。

4.2 谐响应求解

给管道系统施加频率为50Hz的管道脉动压力,通过谐响应分析有无

吸振器时排气管道的最大位移值。通过计算,其最大位移处在排气管末

端,主要表现在排气管的径向振动(排气管上下摆动),如图8所示。在50
Hz激励下,无吸振器时排气管径向最大振幅为1.3351mm,安装吸振器后

为0.90536mm。

(a)无吸振器时管道变形云图 (b)有动力吸振器时管道变形云图

图8 50Hz激励下管道系统变形云图

为了进一步掌握吸振器对管道振动情况的影响,求解了有无吸振器时管道受频率为10~90Hz脉动

压力作用时的响应,如图9所示。未加吸振器的管道系统径向和轴向的最大位移分别为1.3351mm和

0.8265mm,含吸振器的排气管径向最大位移为 0.90536mm,降低了 32.187%;轴向最大位移为

0.60836mm,下降了26.393%。安装吸振器后,排气管共振频率向后偏移且振幅有所降低。吸振器不仅

降低了工作频率时管道振幅,也降低了共振振幅。
为验证其动力吸振性能,将动力吸振器套筒单元1替换为等质量实心圆柱体,其余结构与动力吸振器相同,
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图9 安装不同结构时排气管的幅频曲线

并将此命名为实心体结构,安装该结构的管道幅频曲线如图9所示。与含实心体结构的管道相比,安装吸振器

的管道径向振幅减小0.1484mm,轴向振幅减小0.1711mm,说明相比增加质量,吸振器具有更好的抑振效果。
管道系统作为连续体结构,可安装吸振器的位置较多。为了探究具备更好抑振效果的吸振器,对吸

振器安装在不同位置时管道系统的幅频响应进行求解。分别将安装测试点选取在排气管振幅较大处和

弯头处脉动气流波动较大处等几个位置,具体如图10所示。因靠近排气管末端其振动响应越明显,故选

取A位置作为振动观测点,观察其在50Hz时径向与轴向的响应幅值情况,结果如图11所示。由图11
可见,吸振器安装在A位置时管道振动观测点处的径向及轴向响应幅值均为最小。

F
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图10 动力吸振器的不同安装位置
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图11 50Hz吸振器不同位置管道振动幅值

  图12所示为将动力吸振器安装在各测试位置时管道10~90Hz的径向与轴向幅频响应曲线图。由

图12可见,安装在B位置时,在启机过程中管道会在33Hz左右经历一次较大振动;安装在E、F位置,50
Hz时轴向或径向振动剧烈;安装A位置时,启机过程中不会经历剧烈振动,且工作频率50Hz时管道振

幅较低。综合考虑,A位置是动力吸振器的理想安装位置。从无吸振器时管道振型来看,发生振动时A
位置的振幅更大,加装动力吸振器后吸振效果更佳。
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图12 10~90Hz幅频响应曲线
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5 结论

(1)通过对管道系统进行模态分析,得出第3阶固有频率接近压缩机的工作频率,是导致工作时振动

过大的主要原因,且确定排气管末端为振动最大的位置。
(2)设计了双向抑振的吸振器,安装在管道上后,在工作频率(50Hz)时排气管的径向最大振幅由无

吸振器时的1.3351mm降至0.90536mm。管道受频率为10~90Hz脉动压力作用时,排气管径向最大

共振振幅降低了32.187%,轴向最大共振振幅下降了26.393%。吸振器不仅降低了工作频率时管道振

幅,也降低了共振振幅。
(3)对吸振器的安装位置进行了分析,结果显示安装在无吸振器时振幅更大的A位置的吸振器具有

更优异的抑振效果。
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Abstract:In-wheel-motordrivenelectricvehiclesasanidealsolutionfordistributeddriveareimportantfor
alleviatingenergyproblems,buttheirridingcomfortdeteriorateswhenin-wheel-motorsareintroducedtothe
wheels.Tosolvethesmoothnessproblemofin-wheel-motorelectricvehicle,thispaperestablishedaquarter-ve-
hiclemodelofa3-degree-of-freedomin-wheel-motorelectricvehicleconsideringseat,bodyandunsprungmass
vibrationcharacteristicsaswellasactiveandsemi-activesuspensiontimedelayfactors,andtheverticalvibration
controlofthein-wheel-motordrivenelectricvehiclethroughtheactivesuspensionwascarriedoutbasedonthe
deepreinforcementlearningalgorithm.Firstly,thein-wheel-motordrivenelectricvehiclewastrainedtodrive
underrandomroadsurfaceandspeedbumproadsurface,afterthat,thecontroleffectofitstrainingcasewas
testedandcomparedwiththecontroleffectofpassivesuspensionandskyhookdampingcontrolstrategies,and
finally,thegeneralizationabilityofthedeepreinforcementlearning-basedactivesuspensioncontrolstrategyfor
in-wheel-motordrivenelectricvehicleonrandomroadsurfacewastested.Theresultsshowthatforboththe
trainingandgeneralizationtestcases,thedeepreinforcementlearning-basedactivesuspensioncontrolstrategy
producesbettercontrolresultsthanthepassivesuspensionandskyhookdampingcontrolstrategiesforvibration
controlofin-wheel-motordrivenelectricvehicles.

Keywords:in-wheel-motordrivenelectricvehicle;activesuspension;deepreinforcementlearning;

ridingcomfort
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Abstract:Aimingattheproblemofexcessivevibrationoftheairconditioningpipeline,thestressof
thepipelinewasanalyzed,andapipelinedynamicvibrationabsorberwithtwo-wayvibrationsuppression
functionwasdesignedforvibrationsuppression.UsingWorkbench,themodalandharmonicresponse
analysisoftheairconditioningpipelinewithdynamicvibrationabsorberwerecarriedout.Theanalysis
resultsshowthatthereasonfortheexcessivevibrationoftheairconditioningpipelineisthatitsworking
frequencyisclosetothethirdresonancefrequency,whichcausesresonance.Theinstallationofvibration
absorbercaneffectivelyreducetheradialandtransverseamplitudeofthepipeline.Thepositionwithlar-
geramplitudeintheexhaustpipeisthepositionwithbettervibrationsuppressioneffectofthevibration
absorber.Itcanbeconcludedfromtheanalysisresultsthatthevibrationabsorberwithtwo-wayvibra-
tionsuppressionfunctioncanprovidesomehelpforpipelinevibrationsuppression.

Keywords:airconditioningpipeline;dynamicvibrationabsorber;modalanalysis;vibrationsup-
pression;harmonic


