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摘要:对大型工艺往复式压缩机系统出现振动异常现象的原因进行分析,计算了不平衡力/力矩,在
扰力矩计算的基础上对压缩机基础振动状况进行了分析;建立了压缩机-驱动电机轴系模型并进行了

有限元模态分析,得到了轴系振动前六阶振型与相应频率;建立了气流脉动与管道系统振动分析的有限

元模型,进行了有限元分析计算,得到了管路系统的固有频率和相关研究节点的振幅。分析计算结果表

明:由扰力矩引起的机身振动在允许范围内;管路系统的流固耦合振动是导致压缩机系统发生振动故障

的主要原因。通过调整压缩机运行转速,改变了激振力频率;提出了管路系统优化方案,优化后的管路

系统的固有频率显著提高,能有效避开激振力频率,明显降低管路系统的振幅,其最大振幅降至165

毺m,满足 API618标准要求。
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Abstract:Vibrationfaultsofalargeprocessreciprocatingcompressorsystemwereanalyzed.The

unbalancedforces/momentswerefirstlycalculated,andthevibrationamplitudeofcompressorfoun灢
dationwaschecked.Finiteelementmodelsofshaftingofcompressor飊motorandfluidstructureinter灢
actionofpipelinesystemswereconstructed,respectively.Thefirstsixordersvibrationmodeandfre灢
quencyofshaftingwereobtainedbytheFEM,andthenaturalfrequencyofpipelinesystem wasalso
calculatedbyFEM.Theresultsshowthatthevibrationamplitudegeneratedbyunbalancedmoments
isacceptable.Themaincausesofcompressorsystemvibrationfaultsarefromfluidstructureinterac灢
tionvibrationofpipelinesystem.Operatingspeedofcompressorhastobechangedtoavoidthereso灢
nanceregionofshaftingvibration.Animprovementprogramofpipelinesystem wasproposed,by
whichthenaturalfrequencywasincreasedobviously,andthevibrationamplitudedecreasesto165毺m
thatmeetsthedemandsofstandardAPI618well.
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0暋引言
往复压缩机广泛应用于石油、天然气、化工、

冶金等能源与工业领域,是这些领域的核心设备,
其运行状态不仅影响经济效益还涉及设备和人身

安全。振动是影响往复压缩机运行可靠性的重要

因素之一,由往复压缩机系统振动引起的压缩机

故障和停机现象时有发生。往复压缩机的振动主

要有机体振动、轴系弯曲振动与扭转振动、管道系

统流固耦合振动三类,虽然振动产生的原因各不

相同,但之间并不是彼此独立,而是交互作用与影

响[1飊3]。当压缩机运行出现振动故障时,由于各种

振动叠加在一起,其表征是压缩机系统振动异常,
仅通过观察与现场测试往往很难识别导致振动的

原因。一般需要从引起振动的各种诱因出发,研
究各种因素所导致的振动振型与频谱分布规律,
并结合现场测试与频谱分析才能确定导致振动故

障的根本原因,从而提出相应的措施来抑制压缩

机系统的振动[4飊6]。
引起往复压缩机振动的主要原因往往与设

计、制造和安装不当等因素有关,如零部件的加工

精度与装配精度较低;未平衡的惯性力和惯性力

矩较大;驱动机主轴和压缩机轴的中心线偏离;轴
系设计不合理引起共振;气流脉动抑制和管路系

统的设计有缺陷;机组的基础设计不合理等。对

于往复压缩机系统振动问题已有许多学者做过相

关研究工作,这些研究都是单从轴系振动和管道
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振动的某一方面去进行分析[5飊8],由于引起系统振

动的原因众多,涉及压缩机设计制造、安装、系统

集成、运行与维护等方方面面,振动故障的发生无

法预期,发生后原因也很难识别,因此振动故障发

生后,单从某一方面去分析并不能完全确定故障

原因,一般都需要根据现场条件,从可能导致故障

的各因素出发,理论分析与现场测试相结合,确定

振动故障原因,从而提出针对性的改进措施,并为

新机型的优化设计提供参考。
针对某单位 DW飊247/2.2飊14型往复式压缩

机系统发生的振动故障,本文从3个方面展开分

析与研究:栙对压缩机本身的不平衡力与力矩进

行计算,分析各阶扰力与力矩的特征,计算扰力矩

引起的基础振动振幅,分析判断压缩机振动是否

由不平衡力与基础设计不合理引起;栚对压缩机

曲轴及其轴系进行模态分析,研究是否存在轴系

弯曲振动与扭转振动共振;栛对管路系统进行有

限元分析,研究管路系统振动状况以及是否存在

管路系统共振。

1暋不平衡力/力矩计算与基础振动分析

1.1暋不平衡力/力矩计算

DW飊247/2.2飊14往复式压缩机为2级3列,额
定运行转速为300r/min。往复压缩机不平衡力/
力矩是导致机体振动的重要原因,而不平衡力/力

矩主要由旋转惯性力与往复惯性力所引起,在压缩

机设计时要尽可能地平衡惯性力。对于一阶、二阶

惯性力和力矩的控制,目前国内外尚没有一个很明

确的规定,特别是对大型往复压缩机组更是如此。
在动力计算的基础上,对不同配重情况下的压缩机

一阶、二阶扰力与扰力矩进行计算,选择最佳配重

方案,然后根据基础力与力矩的计算结果,进行压

缩机基础设计,将基础振动控制在设计标准允许范

围内。图1为DW飊247/2.2飊14往复式压缩机曲轴

配重方案示意图,在此配重方案下的往复惯性合

力、旋转惯性力如图2所示。往复惯性力矩、旋转

惯性力矩如图3所示。其中一阶往复惯性力为零

(处于完全平衡状态),但其力矩不为零。由于旋转

惯性力矩的水平分量与一阶往复惯性力矩都能使

机体产生水平方向上的振动,而且二者频率相同,
因此,图3所示为二者的合力矩,二阶往复惯性力/
力矩的频率是一阶的2倍。

通过计算发现平衡重的偏心度对压缩机惯性

力是有影响的,但改变平衡重的偏心度对压缩机

所受的惯性力合力矩影响不大。平衡重的主要作

用是用于平衡曲拐带来的旋转惯性力。对于所研

图1暋曲轴结构示意图

图2暋惯性力曲线图

图3暋惯性力矩曲线图

究的DW飊247/2.2飊14往复式压缩机,不加平衡重

时,整机的旋转惯性力是平衡的,但存在旋转惯性

力矩。对压缩机每一列加平衡重进行平衡,压缩

机的旋转惯性力及旋转惯性力矩都能得到平衡。

1.2暋基础振动分析

根据不平衡力/力矩计算结果,对 DW飊247/

2.2飊14往复式压缩机的基础振动进行分析计算。
(1)机组特征值的计算。根据所给设计方案,

取地基抗压刚度系数Kz=23灡20MN/m3,地基容

许载力[k]=120kN/m。以机组质心为坐标原点

建立直角坐标系,其x轴与气缸中心线平行,y轴

与压缩机曲轴轴线平行,z 轴垂直于x、y 轴方

向。基础底面面积A=59灡9m2;基础底面对通过

其形心并平行于y轴的抗弯惯性矩Jy =434灡34
m4,抗扭惯性矩J=594灡62m4;机组质量 m =
620000kg,其中机器质量 (压缩机和电动机)

m1=120000kg,基础质量m2=500000kg,基底

比静压力k=gm/A=10灡1MN/m;对y轴的质量

惯性矩Imy =3700000kg·m2,基组对z轴的质

量惯性矩Imz =6400000kg·m2。
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(2)振幅计算。当压缩机转速为300r/min
时,所给设计方案受到的水平方向一阶谐波扰力

F1x=30kN,垂直方向一阶谐波扰力F1z=30kN,
水平方向二阶谐波扰力F2x =80kN,水平方向一

阶扰力矩M1x=370kN·m,垂直方向一阶扰力矩

M1z=45kN·m,水平方向二阶扰力矩 M2x =
85kN·m,垂直扰力偏离y轴的值ex=0灡25m。

基础受迫振动振幅的计算公式[9] 为

Az = FI

Kz

1

(1-氊2

氊2
n

)2 +(2毺
氊
氊n

)2
(1)

式中,毺为阻尼比;氊为角速度;氊n 为角频率。

机组在偏心于x轴垂直扰力的作用下产生绕

y轴的水平和回转耦合振动,计算得到的水平自

振圆频率氊x=15灡53rad/s,回转自振圆频率氊氄=
35灡9rad/s,由此计算得到的第一、二自振圆频率

分别为氊1=12灡58rad/s和氊2=37灡04rad/s。
按控制振幅点要求计算的基础顶面垂直振幅

Az氄 = 0灡131 mm, 基 础 顶 面 的 水 平 振 幅

Ax氄 =0灡183mm。 根据设计手册要求,基础顶面

的容许振幅为:水平振幅 0灡20mm,垂直振幅

0灡16mm。 本 文 计 算 的 基 础 顶 面 水 平 振 幅

0灡183mm和垂直振幅0灡131mm 均小于设计容

许振幅,振动在允许范围内,基础设计合理,可排

除基础振动这一影响因素。

2暋轴系振动分析

DW飊247/2.2飊14往复式压缩机曲轴与电机转

轴通过刚性连接构成轴系,应对轴系整体进行模态

分析。在多曲拐的大型往复压缩机中,由于曲轴曲

拐列数的增多和曲轴的增长,以及其与驱动机(电
动机)刚性联接组成轴系后,曲轴的扭转自振频率

降低,因此在进行模态分析时,除了要考虑弯曲振

动外,还必须考虑扭转振动。弯曲振动激振力的频

率为n·f(n为压缩机曲轴曲拐的列数,f为压缩机

工作频率)。 图4所示为经简化后建立的整体轴

系三维模型[5,7]。

图4暋轴系三维模型

通过对压缩机轴及轴系进行有限元模态分

析,获得其固有频率及其对应振型。轴/轴系的前

六阶固有频率如表1所示,对于每一阶振型,轴系

的频率远远小于单考虑曲轴时的频率,由此可见,

模态分析时只考虑压缩机曲轴的频率将会影响分

析结果的正确性;曲轴平衡配重对轴系固有频率

的影响几乎可以忽略。前六阶振型如图5所示,
其中,第一阶和第六阶为扭转振动,第二阶、第三

阶和第四阶为弯曲振动,第五阶为横向(轴向)振
动。对于往复式压缩机轴系激振力主要是弯曲振

动激振力与扭转振动激振力,一般不会受到横向

(轴向)激振力的影响,因此不予考虑。
表1暋轴/轴系前六阶振动固有频率 Hz暋

阶数 曲轴 轴系 轴系(除去平衡重)
一 308.25 41.87 41.85
二 369.92 45.72 45.67
三 376.39 57.73 57.68
四 410.91 60.32 60.23
五 509.95 69.35 69.25
六 511.01 98.36 98.29

(a)第一阶模态振型:扭转 (b)第二阶模态振型:弯曲

(c)第三阶模态振型:弯曲 (d)第四阶模态振型:弯曲

(e)第五阶模态振型:横向 (f)第六阶模态振型:扭转

图5暋轴系前六阶模态振型

暋暋从以上计算结果可以看出,当压缩机转速为

300r/min时,扭转激振力频率为5Hz,弯曲激振

力频率为15Hz,第一阶固有频率(扭转振动)与
激振力八倍频较为接近,第四阶固有频率(弯曲振

动)与激振力四倍频较为接近,可能会引起压缩机

轴系的共振。

3暋管路系统振动分析

压缩机气流脉动与管路系统振动是一种典型

的流固耦合振动。运用管道分析软件对压缩机管

路系统进行振动分析时,首先要进行模态分析,得
到管道系统固有频率及对应振型;然后进行激发

响应分析,分析气流脉动激励作用下的管道振动

情况,气流脉动分析主要依据平面波动理论,采用

美国 Bentley 公 司 的 气 流 脉 动 专 用 分 析 软 件

PULS可求得管系各个节点在一定转速时的压力
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脉动幅值。管道系统的激振力频率为

fg = mnz

60
式中,m 表示压缩机气缸作用方式,单作用时m=1,双作

用时m =2;nz 为压缩机转速。

本文研究的压缩机管道系统激振力频率为

10Hz。对于一般的管道系统,通常取0灡8f ~
1灡2f作为管道系统的共振频率[10飊11]。

压缩机管路系统三维模型如图6所示,有限

元分析模型如图7所示,压缩机简化为自由度完

全约束的支撑点;管道与容器外壳的接口设为管

口节点;容器用中间部分做粗直管单元处理,其中

容器变截面部分用数段直径渐变的直管单元代

替;法兰与阀门按其相应质量的刚性单元处理;对
于承重支承,在垂直方向添加+Y 方向的自由度;
对管道系统中的管卡节点,限制其与管道轴向垂

直4方向的4个自由度;分离器底部固定处施加

固支边界;将管道系统所受的气流脉动激振力作

为集中载荷添加到各受力节点[10飊11]。

图6暋管路系统三维模型

图7暋管路系统有限元模型

管路系统的固有频率分布如图8所示,从图

中可以看出,系统固有频率整体偏低,第三阶、第
四阶和第五阶都基本落在管道系统共振频率8~
12Hz范围内。研究结果说明管道系统刚性比较

差,容易发生低阶共振,且各阶固有频率很接近,
原有的管路系统布置方式大大降低了管道的整体

刚性,若管路内产生轻微的激振力,则就很有可能

引起管路低阶共振,产生剧烈的管道振动,影响压

缩机系统运行的安全性。剧烈的管道振动还会激

发机身振动。
针对管路的特点对其进行改进和优化配置,

优化后的管道系统三维模型与有限元模型分别如

图9和图10所示。具体的改进和优化方案如下:

图8暋初始管网固有频率

图9暋优化后的管道系统三维模型

图10暋优化后的管道系统有限元模型

在进气总管和分支管路之间增加汇管;与汇管连

接的分支管路的高度降低;将压缩机3个分支的

第1个弯头由原来的90曘改为45曘;在压缩机3个

分支的第1个弯头前1500mm 处各增加一约束

垂直管道4个方向的支承。调整后对管路系统进

行的气流脉动和管路振动有限元分析发现,系统

固有频率相比原管路系统提高很多,第一阶固有

频率为11灡7Hz,第二阶固有频率为34灡5Hz,不
但结构刚度有了很大的提高,第一阶与第二阶固

有频率之间的跨度也明显增大,能有效地避开低

阶结构共振。对压缩机不同转速下的管网振动进

行了分析计算,优化后的管路系统振动大幅降低,
达到安全运行要求。优化前后管路系统振动振幅

如表2所示,当转速为300r/min时,分离器出口

弯管前后振动位移较大,最大位移发生在分离器

弯管后的Y 向,振动位移为165毺m,按照 API618
标准的要求,管路系统振动位移在安全运行范围

内;当转速为340r/min时,最大振动位移有所减

小,主要因为压缩机转速变化时,气流激振力的频

率发生变化,影响管路系统的振动状态,压缩机运

行时应使气流激振力频率尽量避开气柱与管路系

统的固有频率。
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表2暋优化前后的系统相关节点振动振幅 毺m暋
转速

(r/min)
管系

分离器出口 压缩机

弯头前 弯头后 1号分支2号分支3号分支

300

340

原管系 694 725 318 539 680
优化后 36 165 22 28 120
原管系 1293 1877 808 978 1458
优化后 36 142 38 75 80

4暋结束语

导致压缩机出现振动故障的原因一般主要有

不平衡力与力矩过大、基础设计不合理引起的机

身振动超过标准、轴系共振和气流脉动与管路共

振激发的机身振动等。本文对发生振动故障的往

复式压缩机进行了理论分析与研究。通过分析计

算,发现扰力与扰力矩引起的基础振动振幅在允

许范围内,排除了不平衡力与力矩过大、基础设计

不合理引起机身振动过大的可能性。当压缩机转

速为300r/min时,第一阶固有频率(扭转振动)
与激振力八倍频较为接近,第四阶固有频率(弯曲

振动)与激振力四倍频较为接近,可能会引起压缩

机轴系的共振。原始管路系统固有频率偏低,设
计不合理,容易产生低阶共振。针对管路的特点

对其进行了优化设计,优化后的固有频率大大提

高,有效地避开了共振区,减小了振动,最大振幅

降为165毺m,符合API618标准的要求,转速调整

到340r/min后,可进一步降低管路系统的振幅。
根据本文的研究结果,现场进行了相应的调整,特
别是对管路系统进行了整改,调整后的压缩机系

统振动明显降低,运行接近正常,表明系统振动主

要是由气流脉动与管道振动引起的。本文所述的

分析方法对大型往复压式缩机系统振动故障分析

具有参考意义。
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