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考虑接触间隙的压缩机柔性转子扭振特性研究

黄志强 王 杰 李 涛 李 刚 王 硕 母德全

（西南石油大学 机电工程学院，成都 610500）
摘要：：往复式压缩机曲轴系扭振会引起烧瓦及轴系断裂等重大问题，为掌握压缩机转子系统扭振响应，提出了一种

考虑衬套-销轴碰撞间隙、曲轴-轴承油膜间隙的压缩机柔性转子系统扭振动力学求解方法，为避开曲轴系固有频率提供

了一种新的思路及方法。基于多体动力学理论以及 Hertz 接触理论，求解了含碰撞间隙下曲轴系扭振动力学响应，分析

表明，曲轴系第 4 列曲柄销的扭振幅值最大，扭转角位移幅值为 0. 051°，动态角速度峰值为 156. 026 rad/s。基于此，考虑

了曲轴-轴承油膜间隙，利用有限差分法及超松弛迭代法计算滑动轴承油膜压力，并通过压力扰动法求解轴承动态特性

系数，综合考虑衬套-销轴碰撞间隙和曲轴-轴承油膜间隙对曲轴系动态响应的影响，开展了考虑预应力下的曲轴系模态

分析，并对比分析了考虑油膜间隙和不考虑油膜间隙下曲轴系的共振情况。结果表明，考虑油膜间隙后曲轴系第 3、8 阶

固有频率分别降低了 44. 64%、21. 23%，且在同一转速范围带内，考虑综合间隙下曲轴系共振转速点减少，2 阶临界转速

降低了 38. 55%，共振的概率增大。
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0　引言

往复式压缩机（图 1）作为增压输送、差压开采的关

键设备，广泛应用于天然气行业，而压缩机曲轴系存在

扭振现象，易导致烧瓦、连接螺栓脱落甚至轴系断裂等

问题，制约着往复式压缩机向高速、多列的方向发展。

由于加工精度、磨损等问题，压缩机曲轴系不可避免地

存在间隙，使得压缩机运行后轴系运动副发生频繁的

接触碰撞，加剧了轴系的扭振现象，影响压缩机运动精

度及动力性能［1］。因此，研究接触间隙对曲轴系扭振的

影响，不仅可以更准确地探究轴系扭振特性，还能帮助

识别潜在的扭振问题，对于优化压缩机设计、提高运行

效率以及保障压缩机安全稳定运行具有重要意义。

大量学者开展了考虑间隙对机构的动态特性的

影响研究［2-5］。赵刚练等［6］171-176研究了考虑圆柱铰接间

隙下的多刚体机构的动力学行为，证明间隙对机构的

影响不容忽视。ZHAO 等［7］考虑机器人机械臂关节间

隙，建立了含间隙的机械臂系统动力学方程，并采用

库仑摩擦考虑摩擦效应，结果表明，间隙导致关节接

触 力 增 大 ，影 响 了 机 械 臂 控 制 系 统 的 精 度 。 丁 健

等［8］9-13 基于一种非线性混合碰撞力模型和改进了的

Coulomb 摩擦力模型，研究了间隙运动副对曲柄滑块

机构的动态特性影响，所得结论与国外实验研究较为

吻合，证明了方法的可靠性。王旭鹏等［9］74-78 建立了一

种改进的非线性法向碰撞力模型，并研究了间隙值对

曲 柄 滑 块 机 构 动 力 学 响 应 的 影 响 规 律 。 郭 嘉 楠

等［10］132-139 考虑曲柄滑块机构的旋转铰间隙，并计入了

接触面形貌的影响，分析了碰撞速度、恢复系数及粗

糙度等因素对接触碰撞力的影响规律，并与其他文献

结果对比，表明其模型能较为全面地反映机构的动力

学特性。刘福才等［11］240-246研究了不同重力环境下含间

隙曲柄摇杆机构的旋转铰质心运动特性，结果表明间

隙越大，旋转铰质心运动受影响越大。张树培等［12］建

立了球铰间隙间的非线性接触碰撞力模型，对比了解

析法与有限元法的碰撞力模型，结果表明，该模型可

以准确描述球窝在碰撞中的变形以及能力损失。

上述学者研究了间隙对机构动力学响应的影响，但

未考虑构件的柔性，结果与实际情况有一定差别。除此

之外，也有不少学者考虑了机构的柔性［13］375-385［14］［15］297-307［16］，

图1　往复式压缩机

Fig. 1　　Reciprocating compressor engine
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开展考虑间隙对机构的动态特性研究。BAUCHAU
等［17］提出了一种非线性柔性多体系统中带间隙关节

的综合建模方法。基于此考虑了曲柄滑块机构的铰

接间隙，研究间隙及润滑对柔性多体系统的动态响

应。结果表明，结构的柔性对接触力影响较大，润滑

对结构的影响较小。KHEMILI 等［18］882-898 研究了平面

柔性曲柄滑块间隙机构的动力学行为，在考虑连杆柔

性后，冲击力、滑块加速度及转矩等均有所减小，并结

合试验验证了仿真结果的准确性。李金玉［19］6-78 考虑

了曲柄滑块机构的运动副间隙，建立运动副空间间隙

模型，采用理论和试验相结合的方法，开展了考虑连

杆柔性下间隙对机构运动特性的影响研究，验证了考

虑运动副间隙的多体系统动力学模型的正确性。郑

恩来等［20］106-120考虑了高速压力机多连杆机构曲轴和轴

承的间隙，采用 LANKARANI 和 NIKRAVESH 接触力

模型，求解了含润滑间隙的柔性连杆机构动态响应，

并结合试验验证了方法的正确性。

除此之外，也有学者考虑了轴承间隙下油膜刚度

和阻尼等参数对转子系统的振动稳定性的影响研

究［21-23］。陈坤旭等［24］采用有限差分法及超松弛迭代法

求解了滑动轴承油膜压力，基于此研究了不同轴承间

隙下动态特性系数对转子系统的响应规律。结果表

明，调整轴承半径间隙，可以有效减小转子的不平衡

振动。魏维等［25］采用有限差分法，求解滑动轴承油膜

压力，基于此采用压力扰动法求解轴承动态特性系

数，开展了轴承间隙对轴承刚度、阻尼以及转子失稳

情况的影响研究。结果表明，减小轴承间隙、增大宽

度可以提高转子-轴承系统稳定性。王本宏等［26］以大

型水泵转子系统为研究对象，开展了滑动轴承油膜刚

度对转子动力学特性的影响研究，结果表明，交叉刚

度对转子系统的稳定性影响较大。但未考虑油膜间

隙对结构固有频率的影响并将之运用于曲轴系扭振

的研究之中。

上述研究表明，运动间隙以及机构柔性均对机构

的运动精度及动态响应影响较大，但上述研究对象大

多针对简单的平面运动机构，考虑接触间隙对柔性转

子系统结构固有频率及扭振的相关影响研究鲜有报

道。因此，考虑压缩机曲轴系的衬套-销轴空间圆柱铰

间隙，开展碰撞间隙产生的不稳定碰撞力对曲轴系动

态响应的影响研究，综合考虑衬套-销轴碰撞间隙、曲

轴-轴承油膜间隙，开展接触间隙对曲轴系临界转速的

影响规律研究，并判断轴系的共振情况，为压缩机曲

轴系避开共振区间、保障稳定运行提供理论依据。

1　压缩机曲轴系含间隙动力学模型建立

1. 1　含碰撞间隙的转动副接触力模型

考虑曲轴系中连杆衬套及十字头销接触间隙，间

隙系统初始构型为间隙转动关节的衬套与销轴中心

重合的位置；当发生碰撞接触时，碰撞插入深度为 δ，
如图 2 所示，碰撞接触点为Q，连杆衬套孔半径为 r1，销

轴半径为 r2。

根据图 2 得，间隙模型各矢量关系为
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δ = rQj - rQi
eij = rOj - rOi
r Qk = rk + AkSk + rkn, k = i, j
ṙ Qk = ṙk + ȦkSk + rk ṅ

v̇ = ( ṙQj - ṙQi ) + ( Ȧ j Sj - Ȧ i Si ) + (Rj - Ri )ṅ
vt = ( ṙQj - ṙQi )t
vn = ( ṙQj - ṙQi )n

（1）

式中，δ为半径间隙；Sk为轴心在动坐标系Pi、Pj中的位

置向量；v̇为衬套与销轴的相对碰撞速度；n为单位法

向向量；r Qk 为碰撞点在惯性坐标系O中的位置向量；A

为动坐标系Pi、Pj与相对惯性坐标系O的变换矩阵；vt、
vn为接触面的切向和法向速度。

考虑 Hertz 接触力及接触碰撞时产生的能量损失，

因此间隙接触碰撞力模型采用 L-N非线性弹簧阻尼力

模型［27］，碰撞接触力为

FN = Fk + Fd = Kδn + Cv̇ = Kδn [1 + 3(1 - ε2 )
4

v̇
v̇0

]（2）
弹簧恢复力为

Fk = Kδn （3）
其中，接触刚度系数K［10］132-139［11］240-246［20］106-120可表示为

K = 4 r1r2 / ( r1 - r2 )
3π [ (1 - μ21 )/πE1 + (1 - μ22 )/πE2 ] （4）

并采用 Hunt-Crossely 模型［28］计算轴套与销轴接触碰

撞过程的阻尼力为

Fd = Cv̇ = 0.75K (1 - ε2 ) v̇ δm v̇0 （5）
式中，C为广义阻尼系数，N·s/m；v̇0 为初始相对碰撞速

度，m/s；ε为材料碰撞恢复系数，取值 0. 9［8］9-13；m为金

属表面的力指数，取值 1. 5［13］375-385。
考虑到两物体接触沿切向的相对滑动速度，采用

图2　转动副间隙矢量图

Fig. 2　　Vector diagram of the revolute joint clearance
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修正的 Coloumb 摩擦力［6］171-176［29］描述曲柄销间隙处的

摩擦力Ff ，为

F f = -μ fCdFN
v t
va

（6）

Cd =
ì

í

î

ïïïï

ïïïï

0, v t ≤ v0
( v t - v0 )/ ( v1 - v0 ), v0 < v t ≤ v1
1, v t > v1

（7）

式中，v1、v0分别为衬套和销轴之间相对切向速度的上、

下限；μf为动摩擦因数；cd为动态修正因子；vt为切向接

触速度；va为相对切向接触速度。

1. 2　含油膜间隙的曲轴-轴承动力学模型

考虑曲轴-轴承油膜间隙，建立径向滑动轴承动力

学模型，如图 3 所示，轴瓦孔径为R，轴颈半径为 r，在外

载荷FC的作用下，轴颈中心与轴瓦中心存在偏心距 e，
偏位角为φ，油膜厚度为h。

由余弦定理及几何关系可知，任意位置下轴瓦名

义油膜厚度［30］为

h = c (1 + εe cos θ ) （8）
式中，εe 为偏心率，εe=e/c；c为轴承间隙，c=R-r。

在一定假设条件下，可得径向滑动轴承的静态雷

诺方程的无量纲形式［31］81-89为
∂
∂θ [ H 3 ∂P

∂θ ] + ( DL ) 2 ∂
∂λ [ H 3 ∂P

∂λ ] = 3 ∂H
∂θ （9）

式（9）为 2 阶非线性偏微分方程，由于轴瓦结构相

对简单，为保证精度及效率，采用有限差分法对轴瓦

进行场域离散，环向网格数为 60，轴向网格为 40，采用

松弛迭代法求解出静态雷诺方程下轴瓦的油膜压力

分布，其中雷诺边界条件为
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p (θ1, L2 ) = p (θ2,- L2 ) = 0
∂p
∂θ | θ = θ1 = ∂p

∂θ | θ = θ2 = 0
（10）

考虑微小位移、速度的扰动，非定常运动雷诺方

程的无量纲形式为

∂
∂θ [ H 3

η
∂P
∂θ ] + ( DL ) 2 ∂

∂λ [ H 3

η
∂P
∂λ ] =

3∂H
∂θ + 6( y ' cos θ + x'sin θ ) （11）

将式（11）按 H=H0+Δxsin θ+Δycos θ展开，忽略高

阶小量，可得扰动压力微分方程［31］81-89为

[ ∂
∂θ (H 30

∂
∂θ ) + ( dL ) 2 ∂

∂λ (H 30
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∂λ ) ]
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3cos θ - 9 sin θ
H0

∂H0∂θ - 3H 30
∂
∂θ ( sin θ

H0
) ∂P0∂θ

-3sin θ - 9 cos θ
H0

∂H0∂θ - 3H 30
∂
∂θ ( cos θ

H0
) ∂P0∂θ

6sin θ
6cos θ

（12）

式中，L为有效长度；P为油膜压力；η为油膜黏度；θ为

轴颈圆周角坐标；z为轴向方向的坐标；ω为轴颈角速

度；x'、y'为速度扰动量。

结合压力扰动法，在油膜区间积分求解轴瓦无量

纲动态特性系数为
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（13）

2　考虑碰撞间隙的曲轴系刚柔耦合多体动力

学响应分析

2. 1　考虑碰撞间隙的刚柔耦合系统动力学方程

建立广义坐标系，曲轴系的位置用笛卡儿坐标

l=（x，y，z）及反映刚性曲轴系方位的欧拉角ψ=（φ，θ，ϕ）
来表示，模态坐标用 q=（q1，q2，…，qKm）T（Km 为模态坐标

数）表示，则柔性体的广义坐标为

ξ = [ l,ψ,q j,j = 1,…,Km ]T （14）
对于频繁接触碰撞间隙的变拓扑多体系统，接触

状态处于不断变化之中，引入阶跃函数 μ（δ），将约束

力FC表示为

ì
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ïïïï
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FC = (FN + F f )u ( δ )
u ( δ ) = ì

í
î

ïï0, δ < 0 分离

1, δ > 0 穿透

（15）

将碰撞接触力作为广义外力引入动力学模型，采

用 Lagrange 乘子法建立考虑运动副间隙的弹性曲轴系

图3　滑动轴承动力学模型

Fig. 3　　Dynamics model of the sliding bearing
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多体动力学控制方程［32］122-127［33］，为

ì
í
î

ïïMξ̈ + Cξ̇ + Kξ + ΦT
ξ λ = Q + FC

Φ (ξ,t ) = 0 （16）
式中，ξ、ξ̇、ξ̈为柔性曲轴系的有限单元节点对应的广义

坐标向量及其对时间的 1、2 阶导数；M为柔性曲轴系的

质量矩阵；K为柔性曲轴系的广义刚度矩阵；C为柔性

曲轴系的广义阻尼矩阵；Φξ为系统约束方程的雅可比

矩阵；λ为拉格朗日乘子列阵；Φ（ξ，t）为理想铰接约束

方程；Q为柔性曲轴系的广义力矩阵；FC为笛卡儿广义

坐标ξ的广义接触力。

2. 2　曲轴系刚柔耦合动力学仿真模型建立

2. 2. 1　曲轴系模型建立及简化

往复式压缩机技术参数如 1 表所示。

忽略油孔、螺栓孔等结构，建立并简化曲轴系的

三维模型如图 4 所示。

2. 2. 2　材料属性及仿真条件设置

曲轴系关键零部件材料属性如表 2 所示。

曲轴的柔性对轴系的振动响应影响较大，采用

Ansys APDL 对曲轴存在运动副连接的位置建立刚性

区 域 ，采 用 Lanczos 法 获 得 模 态 中 性 文 件［34-35］，导 入

Adams 建立刚柔耦合多体动力学仿真模型，对电动机

转子添加转速，对活塞两侧施加气体力，同时采用冲

击函数对衬套-销轴间施加碰撞接触力，完成刚柔耦合

多体动力学仿真模型的建立。

2. 3　含碰撞间隙的曲轴系受迫振动响应分析

根据所建立的曲轴系柔性模型，对含间隙的曲轴

系刚柔耦合动力学模型开展仿真计算，忽略初始迭代

误差后，提取并分析轴系第 2 周期的动力学响应。

2. 3. 1　活塞运动特性

图5对比了刚性铰接、柔性铰接以及柔性间隙3种连

接形式，其中，刚性铰接位移幅值-673. 58 mm，柔性铰

接 位 移 幅 值 为 -673. 6 mm，柔 性 间 隙 位 移 幅 值 为

-673. 57 mm，3 种连接形式下活塞的位移、速度时域

曲线的变化情况基本吻合，但由于间隙的存在，柔性间

隙形式下的位移幅值偏大，与刚性铰接模型的位移幅值

差为 0. 028 mm，在间隙容许度 0. 08 mm 之内；刚性铰

接形式下活塞速度曲线表现平稳，柔性铰接形式与柔

性间隙形式下活塞速度曲线的相位均比刚性铰接形

式下更较前，但柔性铰接形式下力的传导更好，活塞

速度曲线波动最大，幅值为 7. 064 m/s，由于间隙的存

在，柔性间隙形式下活塞速度曲线在达到峰值后还存

在二次冲击，产 生 第 2 个 波 峰 ；在 活 塞 加 速 度 曲 线

中，柔性铰接及刚性铰接形式下加速度变化比较平

稳，幅值分别为 1 301. 8、1 297. 8 m/s2，而柔性间隙形

式下在波峰和波谷处发生了非线性振荡，这是由于

此时活塞运动到极限位置，间隙碰撞力最大导致，这

种变化规律与文献［18］882-898、文献［19］6-78 中的试验变

化规律基本一致；在速度-加速度相图中，刚性铰接形

式下的曲线光滑无波动，表现出理想的运动状态，柔

性铰接形式下曲线略有波动，而柔性间隙模型下的

表 2　曲轴系关键零部件材料属性

Tab. 2　Material properties of crankshaft components

零部件 Parts
轴承 Bearing

曲轴 Crankshaft、
连杆 Connecting rod

衬套 Bushing
十字头销 Crosshead pin

电动机轴 Motor shaft
联轴器 Coupler

其余 Others

密度 Density
ρ/(kg/m3)

8 700
7 850
8 760
7 870
7 890
7 860
7 850

泊松比
Poisson’s ratio ν

0.37
0.28
0.32
0.254
0.269
0.28
0.3

弹性模量 Elastic 
modulus E/GPa

110
212
95

207
209
211
200

表1　压缩机技术参数

Tab. 1　Technical parameters of the compressor

参数 Parameter
角速度 Angular velocity ω/(r/min)

活塞行程 Piston stroke x0/mm
进-排气压力 Intake-exhaust pressure p/MPa

轴功率 Shaft power P/kW
碰撞间隙 Collision clearance c1/mm

值 Value
1 486
88.9

4.0~7.5
485
0.04

图4　曲轴系模型

Fig. 4　　Model of the crankshaft system
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相图具有明显的非线性特性，线条波动较大，证 明

了碰撞间隙的存在会影响曲轴系运动的稳定性。

2. 3. 2　衬套质心轨迹

分析图 6 可知，4 列连杆衬套质心轨迹在XY面的

映射形状都大致呈椭圆形，从映射曲线的初始位置来

看，衬套 1 与衬套 2 的映射形状比较类似，而衬套 3 与

衬套 4 的映射形状更类似，这是因为衬套 1 和衬套 2、

衬套 3 和衬套 4 的布置关系分别处在相对曲轴主轴颈

段对称布置的第 1、2 列曲柄连杆机构上。

衬套 1 在 X向轨迹的位移最大，为 88. 906 4 mm，

衬套 3 在 Y向轨迹的位移最大，为 0. 053 9 mm。在考

虑 0. 04 mm 的半径间隙下，衬套质心轨迹在压缩方向

即X向的总位移均在 88. 98 mm 以内，在重力方向即 Y

向的总位移不超过 0. 08 mm，均未超过间隙的总容许

（a）　衬套 1
（a）　Bushing 1

（b）　衬套 2
（b）　Bushing 2

（c）　衬套 3
（c）　Bushing 3

（a） 活塞位移对比

（a） Piston displacement comparison

（b） 活塞速度对比

（b） Piston speed comparison

（c） 活塞加速度对比

（c） Piston acceleration comparison

（d） 活塞速度-加速度相图

（d） Piston velocity-acceleration phase
图5　活塞运动特性

Fig. 5　　Motion characteristics of the piston
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量。因此，考虑碰撞间隙后的压缩机曲轴系运动规律

符合实际情况。

2. 3. 3　曲柄销扭转角位移

图 7（a）所示为曲轴 4 列曲柄销段扭转角位移的时

域变化曲线。由图 7（a）可知，整体呈现周期性二波峰

状态，在时间为 0. 011 s 时首次出现最大波峰，此时曲

轴旋转了 90°左右，第 1、2 列活塞处于最远行程位置，

各 曲 柄 销 峰 值 分 别 为 -0. 050° 、-0. 031° 、0. 037° 、

0. 051°；在时间为 0. 031 s 左右出现第 2 个峰值，此时

曲轴旋转了 270°左右，第 1、2 列活塞处于最近行程位

置，各曲柄销峰值分别为-0. 030°、-0. 019°、0. 022°、

0. 031°。其中，曲轴第 1、2 列曲柄销的变化趋势一致，

第 3、4 列曲柄销的变化趋势一致，且第 1、4 列曲柄销

扭转角位移最大，但方向相反，说明第 1、4 列曲柄销的

不稳定程度更高。

将第 1、4 列曲柄销的扭转角位移求差，对相对扭

转角位移进行快速傅里叶变换，绘制前 10 个幅值频率

对应的频幅特性曲线，对比分析含间隙与不含间隙两

种情况下的相对扭振角位移频幅特性，如图 7（b）所

示。两者由多个频率成分构成，除去频率为 0 的恒量，

均在 50、100、150、200 Hz 左右出现峰值，前 4 个非零频

率对应幅值占比均达到 85% 以上，且频率越高，幅值

越小，表明低阶频率对轴系角位移影响较大。相比无

间隙的情况下，考虑间隙后曲轴系前 10 个频率成分对

应的扭转角位移幅值有所增大，证明碰撞间隙对曲轴

系扭转角位移的频幅特性具有一定影响。

2. 3. 4　主轴颈角速度波动

分析图 8 可知，曲轴系表现出转速的协同不匹配

性。其中，图 8（a）所示为主轴颈各轴段的角速度波动情

况，各主轴颈轴段角速度波动的变化趋势基本一致。第

1列主轴颈靠近联轴器端，转速基本稳定在 155. 6 rad/s；
第 4 列 主 轴 颈 转 速 波 动 范 围 最 广 ，最 大 幅 值 为

156. 026 rad/s，比第 1列增大了 0. 27%，可知第 4列主轴

颈的振动情况最剧烈，这与第 2. 3. 3节的结论一致。

（a）　曲柄销段角位移时域图
（a）　Time domain diagram of angular displacement of the crankpin section

（b）　最大相对扭转角位移频谱图
（b）　Spectrum diagram of maximum relative torsional angular displacement

图7　曲轴段扭转角位移响应
Fig. 7　　Torsional angular displacement response of the crankshaft 

section

（a）　曲轴主轴颈角速度波动时域图
（a）　Time domain diagram of angular velocity fluctuation

of the crankshaft journal

（b）　最大角速度波动差频谱图
（b）　Spectrum diagram of fluctuation difference of the

maximum angular velocity 
图8　曲轴段角速度波动响应

Fig. 8　　Response of angular velocity fluctuation of crankshaft section

（d）　衬套 4
（d）　Bushing 4

图6　衬套质心轨迹

Fig. 6　Centroid trajectory of bushings
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图 8（b）为考虑碰撞间隙与不考虑间隙两种情况下

第 4 列主轴颈角速度波动与第 1 列主轴颈角速度波动

之差对应的频谱图。由图 8（b）可知，两种情况下均在

50、100、150、200 Hz 处出现幅值，且前 4 个非零频率对

应幅值占比均达到 66% 以上，同样呈现出频率越高，幅

值越小的变化趋势；考虑间隙后曲轴系扭转角位移幅

值整体上均高于不含间隙情况下的幅值，表明碰撞间

隙对曲轴系扭转角位移的频幅特性具有一定影响。

由前述分析可知，间隙整体上增大了轴系扭转角

位移及角速度幅值，加剧了轴系的低频振动，影响着

曲轴系的运动精度和受力稳定性。为了准确分析曲

轴系低阶共振的情况，开展考虑间隙影响下曲轴系的

共振情况尤为重要。

3　考虑综合间隙的有预应力下曲轴系模态分析

文献［9］74-78、文献［15］297-307、文献［32］122-127指出，间

隙以及零件的柔性对运动系统的受力以及运动精度

具有较大影响。在模态分析中，曲轴所受载荷会转化

为预应力，影响曲轴系的结构刚度及变形，从而改变

曲轴系的固有频率，因此开展考虑预应力的曲轴系模

态分析具有实际意义［36-37］。基于前述分析，在考虑衬

套-销轴碰撞间隙的基础上，结合有限元法和有限差分

法，计入曲轴-轴承油膜间隙，开展综合间隙对曲轴系

临界转速的影响规律研究。

3. 1　曲轴系预应力模态分析

滑动轴承的油膜刚度及阻尼影响着曲轴系的稳

定性，对轴承动态特性系数的求解是准确分析曲轴系

扭振响应的基础。滑动轴承参数如表 3 所示。

根据第 1. 2 节理论分析，基于 Matlab 采用有限差

分法及超松弛迭代法求解轴承油膜压力，然后采用压

力扰动法求解滑动轴承动态特性系数，如表 4 所示。

为保证仿真效率，将活塞、活塞杆、十字头、连杆

小头等往复部件进行等效简化［38-39］，除此之外，电动机

转子上各安装的部件（如平衡环、挡风圈、内风扇、外

风扇等）也影响着曲轴系的扭转特性，将其等效质量

及等效转动惯量施加到曲柄销的惯性节点上，具体等

效参数如表 5 所示。

然后将考虑衬套-销轴碰撞间隙下的曲柄销载荷

及电动机输入转矩施加给简化后的曲轴系，并对主轴

承位置施加油膜刚度及阻尼，完成轴承支撑，建立预

应力模态仿真模型。

3. 2　曲轴系模态仿真结果及分析

由于低阶模态对结构的振动影响较大，所以，对

曲轴进行前 8 阶的考虑油膜间隙（含综合间隙）和不考

虑油膜间隙（仅含碰撞间隙）的有预应力模态分析。

其中，考虑油膜间隙的前 8 阶模态信息及振型如图 9、

图 10 所示。

由图 10 可知，从振型来看，曲轴系第 1、6 阶振型

相同，而其余阶数下都具有一定差别。其中，不考虑

油膜间隙时，曲轴系前 8 阶振型有扭转和弯曲两种形

式，且扭转振型占比 75%，为主要振动形式，这是由于

支撑刚度较大，所以发生弯曲和横向振动的可能性较

表5　部件等效参数

Tab. 5　Equivalent parameters of components

等效部件 
Equivalent part

旋转部件 
Rotating parts

往复部件 
Reciprocation 

parts

平衡环 
Balance ring

挡风圈 
Windshield ring

外风扇 
External fan

内风扇 Inner fan
连杆大头 

Rod big-end
连杆小头 

Rod small-end
活塞组件 

Piston assembly
十字头

Crosshead
十字头销

Crosshead pin

等效质量 
Equivalent 

mass/kg
9

14.9

23
28.2
5.77

2.89

15.92

7.33

2.45

等效转动惯量
Equivalent moment 

of inertia/(kg·m2)
0.24

0.4

0.7
1.1

0.011 4

0.028 3

表4　滑动轴承动态特性系数

Tab. 4　Dynamic characteristic coefficient of sliding bearing

无量纲油膜刚度 
Dimensionaless oil 

film stiffness Kij
Kxx

Kxy

Kyx

Kyy

值
Value
1.213

-2.700
1.090
3.556

无量纲油膜阻尼 
Dimensionaless oil film 

damping Cij
Cxx

Cxy

Cyx

Cyy

值
Value
2.469
2.138
2.257
6.297

表3　滑动轴承参数

Tab. 3　Parameters of sliding bearings

参数 Parameter
轴承宽度 Bearing width L/mm

轴承内径 Bearing inner diameter D/mm
偏心率 Eccentricity εe
间隙 Clearance c'/mm

轴颈转速 Neck speed n/(r/min)
润滑油黏度 Lubricating oil viscosity η/(Pa·s)

轴承载荷 Bearing load W/kN

值 Value
48.2
89
0.6

0.05
1 486
0.018
280
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小。考虑油膜间隙后，曲轴系前 8 阶振型有扭转、弯曲

及弯扭 3 种形式，且弯扭振型占比 75%，为主要振动形

式，这是由于油膜的支撑作用，降低了曲轴系的支撑

刚度，增加了曲轴系发生弯扭变形的概率，这也更加

符合工程实际。

从频率来看，同样有曲轴系第 1、6 阶固有频率基

本相同，而其余阶数下都具有一定差别，且在第 3、8 阶

固有频率相差最大，分别为 72. 8、71. 24 Hz。整体来

看，考虑油膜间隙后，曲轴系固有频率有所降低，可知

间隙对曲轴系低阶模态具有较大影响。

3. 3　额定转速下曲轴系共振分析

往 复 式 压 缩 机 曲 轴 系 驱 动 电 动 机 的 基 频 为

24. 77 Hz，根据 API 618 标准［40］规定可知，曲轴系的扭

转固有频率（Torsional Natural Frequency，TNF）不应该

落入运行转速的 10% 以内，也不应在 10 倍及 10 倍以下

转速任何倍数的 5% 以内。因此，轴系前 8 阶固有频率

以及驱动频率 1~10倍±5% 的频率范围如表 6所示。

由表6可知，第4、5阶固有频率落入了6倍驱动频率

的 5% 范围内，轴系易发生共振，且由于图 7（b）、图 8（b）
频域分析中的50、100、150、200 Hz的频率峰值落入了第

2、4、6、8 倍的驱动频率 5% 范围内，也解释了第 2. 3. 3
节及第 2. 3. 4 节中频谱图出现峰值的原因。基于此，

绘制压缩机曲轴系 Campbell 图，如图11、图12所示。

图 11、图 12 中，横线表示临界转速，斜线为共振转

速，当两线相交点处于工作转速 1 486 r/min 的上下

10% 范围内时，轴系发生共振。对比图 11、图 12 可知，

在同一转速范围内，不考虑曲轴-轴承的油膜间隙时，

曲轴共振转速点有 6 个，且分布较为集中；而考虑曲

轴-轴承的油膜间隙后，曲轴系的共振转速点相对减

少，但分布更广。在低阶下曲轴系发生 2 阶弯扭共振，

图9　考虑油膜间隙的预应力下曲轴系固有频率及振型

Fig. 9　　Natural frequency and vibration mode of the crankshaft system under the prestress considering the oil film clearance

图 10　曲轴系固有频率对比

Fig. 10　　Comparison of natural frequencies of the crankshaft system

表 6　共振频率范围

Tab. 6　Resonance frequency range

阶次 
Order

1
2
3
4
5
6
7
8
9

10

固有频率 
Natural frequency f0/Hz

63.57
90.20
90.20

148.92
148.93
183.5
183.5
264.18

—

—

驱动频率 Driving 
frequency f1/Hz

24.77
49.53
74.3
99.07

123.83
148.6
173.37
198.13
222.9
247.77

±5% 范围 
±5% range/Hz
23.53~26.01
47.06~52.02
70.59~78.26
94.13~104.03

117.66~130.04
141.17~156.03
164.72~182.06
188.25~208.07
211.78~234.08
235.32~260.09

图11　不考虑油膜间隙下有预应力的曲轴系Campbell图

Fig. 11　　Campbell diagram of the prestress crankshaft system 

without the oil film clearance

27



2025 年机 械 强 度

第 2 阶 临 界 转 速 相 比 不 考 虑 油 膜 间 隙 时 降 低 了

38. 55%；在高阶下发生 8 阶扭转共振，第 8 阶临界转速

相比不考虑油膜间隙时增大了 21. 92%，故考虑油膜间

隙后曲轴系的共振范围更广，发生共振的概率更大。

因此，得到与常规考虑的调整结构参数、增设减振器等

不一样的避振措施，即可以考虑通过合理调整接触间

隙使曲轴系避开共振区间。

4　结论

针对高速往复式压缩机曲轴系统，考虑了衬套-销

轴碰撞间隙、曲轴-轴承油膜间隙两种形式下的接触间

隙，基于 Hertz 接触理论及多体动力学理论，开展了考

虑接触间隙的压缩机柔性转子系统扭振特性研究，主

要内容及结论如下：

1）建立了含碰撞间隙的压缩机曲轴系刚柔耦合

多体动力学模型，开展了考虑碰撞间隙的曲轴系受迫

振动响应分析，分析得知曲轴系运动规律符合要求，

且第 4 列曲柄振动响应最为剧烈，扭转角位移幅值为

0. 051°，角速度幅值为 156. 026 rad/s，曲轴系统的转速

协同性、匹配性差。

2）基于碰撞间隙的求解结果，计入曲轴-轴承油膜

间隙对曲轴系动态响应的影响，通过有限差分法和超

松弛迭代法，求解轴承油膜压力，并基于压力扰动法

求解了轴承油膜刚度和阻尼。

3）综合考虑了衬套-销轴碰撞间隙和曲轴-轴承油

膜间隙，开展了考虑预应力下的曲轴系模态分析，对

比分析了考虑油膜间隙和不考虑油膜间隙下曲轴系

的共振情况。结果表明，在同一转速范围带内，考虑

油膜间隙下的曲轴系支撑刚度降低，共振转速点减

少，但共振阶次更高，第 2 阶临界转速相比不考虑油膜

间隙时降低了 38. 55%，而第 8 阶临界转速相比不考虑

油膜间隙时增大了 21. 92%，临界转速范围更广，共振

概率加大。研究结果为避免曲轴系发生共振提供了

一种新的思路。
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Study on torsional vibration characteristics of compressor flexible rotors 

considering contact clearance

HUANG Zhiqiang WANG Jie LI Tao LI Gang WANG Shuo MU Dequan

（School of Mechanical and Electrical Engineering, Southwest Petroleum University, Chengdu 610500, China）

Abstract: The torsional vibration of reciprocating compressor crankshaft system can cause major problems such as burnt 

bearings and shaft fracture. In order to understand the torsional vibration response of the compressor rotor system, a torsional 

vibration mechanics solution method for the flexible rotor system of the compressor considering the bushing-pin collision 

clearance and the oil film clearance of the crankshaft-bearing was proposed, which provided a new idea and method to avoid 

the natural frequency of the crankshaft system. Based on the multi-body dynamics and Hertz contact theory，the torsional 

dynamic response of the crankshaft system with collision clearance was solved. The results show that the torsional vibration 

amplitude of the 4th column crank pin is the largest, the torsional angular displacement amplitude is 0. 051°, and the dynamic 

angular velocity peak value is 156. 026 rad/s. Based on this, the crankshaft-bearing oil film clearance was considered, the oil 

film pressure of sliding bearings was calculated by the finite difference method and the over-relaxation iterative method, and 

the dynamic characteristic coefficients of bearings were solved according to pressure perturbation method. The effects of the 

bushing-pin collision clearance and the crankshaft-bearing oil film clearance on the dynamic response of the crankshaft system 

were comprehensively considered in the modal analysis of the crankshaft system under preload. The resonance of the 

crankshaft with and without oil film clearances was compared. The results show that the natural frequencies of the 3rd and 8th 

orders of the crankshaft system decreases by 44. 64% and 21. 23%, and when considering the reduction of the resonant speed 

point of the crankshaft with comprehensive clearance in the same speed range, the 2nd order critical speed is reduced by 

38. 55%, and the probability of resonance increases.

Key words: Reciprocating compressor; Collision clearance; Oil film clearance; Rigid-flexible coupling； Crankshaft 

torsional vibration; Resonance
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