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叶轮转子－轴承－干气密封系统模态分析及谐响应分析
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摘要：以“叶轮转子－轴承－干气密封”系统的动态特性为研究对象，利用软件ＡＮＳＹＳ建立有限元模型，对系统进行

满载条件下模态分析，得到该系统各阶固有频率和振型，对该系统进行空载条件下模态分析．对比上述两种固有频

率发现：工况下干气密封系统及叶轮转子所受的力降低了系统固有频率．以系统不平衡量为体载荷，通过谐响应分

析方法得到系统的稳态不平衡响应曲线．
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　　随着旋转机械在实际应用中日益向大尺寸、高
参数方向发展，流体介质与转轴之间的流固耦合作
用越来越显著，已经严重危害到转子系统的稳定性．
以干气密封作为机封的压缩机中，干气密封及叶轮
转子在工作环境下的受力和轴承旋转支持刚度对压

缩机系统的振动会有很大的影响．干气密封结构可
承受一定设计许可范围内的振动，但长时间的振动
引起的疲劳损伤及喘振不能忽视，严重时会使干气
密封失效，压缩机不能正常运转．因此压缩机系统的
有限元建模、模态分析及谐响应分析正是系统动态特
性分析的重要组成部分和进一步动力学分析的基础．
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　　Ｗａｎｇ等［１］把主轴考虑为瑞利梁模型，把角接
触球轴承视为径向和倾斜弹簧和阻尼器，其建立的
有限元模型说明了附加的倾斜特性对高阶振动模态

有重要影响．Ｋｏｓｍａｔｋａ［２］基于 Ｈａｍｉｌｔｏｎ原理建立
了二维Ｔｉｍｏｓｈｅｎｋｏ梁模型，并进行了轴向力作用
下梁的稳定性分析和振动分析．罗筱英等［３］研究了
结构参数对砂轮主轴系统动态性能的影响，研究表
明支撑刚度对模态影响较大，刚度的增加使得第一
阶固有频率较大幅值地提升，而支撑跨距对模态的
影响相对较小．俞树荣等［４］分析了螺旋角对干气密
封系统稳定性的影响，并给出了使系统稳定的螺旋
角的范围．彭旭东等［５］基于完全析因设计方法，考虑
干气密封的动压效应以及轴向气膜稳定性，对中低
压螺旋槽几何结构参数进行了优化．张伟政等［６－８］求
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解了气膜与静环的振动微分方程，并且探讨分析不
同槽型参数对静环振动的影响规律．丁雪兴等［９］建
立了气膜－密封环系统轴向振动模型，考虑热耗散变
形条件下，在轴向上进行振动稳定性动力学分析．
尽管转子－轴承及干气密封动力学已取得了不少成
果，但以转子、轴承、干气密封系统组成的大系统的
动力学方面的研究较为匮乏．因此，该领域的研究显
得尤为重要．
本文以叶轮转子、轴承、干气密封系统组成的大

系统为研究对象，考虑到实际的大系统会受到干气
密封结构及叶轮转子受力的影响，对叶轮转子－轴
承－干气密封系统进行受力分析、预应力模态分析及
谐响应分析，探求系统的动态特性．

１　叶轮转子－轴承－干气密封有限元模
型建立

１．１　模型的简化

１）干气密封结构主要由加载弹簧、Ｏ形圈、静

环、动环等零件组成［１０］．静环和加载弹簧被安装固
定在静环座中，并依靠 Ｏ型圈进行二次密封．动环
依靠轴套固定在旋转轴上并随轴转动．但在压缩机
正常运转时，密封处于平衡工作状态，动环与静环之
间形成一层稳定的气膜，动静环之间不发生接触，即
静环不随轴旋转．所以忽略静环对轴系系统模态的
影响，将干气密封结构简化为轴套加动环．
２）当压缩机正常运转时，由于叶轮的转速高，
惯性大，叶片所受的力相比叶轮自身重力在模态分
析中可以被忽略不计，所以将叶轮系统简化成圆盘
转子模型．
３）假设不考虑轴承的阻尼影响，只考虑轴承对
轴系支承正刚度的作用，将轴承简化为弹簧支撑约
束．
１．２　有限元模型建立
轴的尺寸［１１］如图１所示，在轴Ｚ４、Ｚ６部分加载

轴承约束，在Ｚ８部分放置干气密封系统，在Ｚ９部
分放置叶轮转子系统．

图１　轴尺寸示意图

Ｆｉｇ．１　Ｓｈａｆｔ　ｓｉｚｅ　ｍａｒｋｓ

　　应用三维建模软件ＵＧ　ＮＸ建立系统简化模型，
其主要参数见表１所列，将模型导入 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ软件
中，选用了自动法划分网格，单元大小为５ｍｍ；模型
中的单元总数为４０３　６５７，节点总数为１　５４４　４１９，有限
元模型如图２所示．

表１　材料性能参数

Ｔａｂ．１　Ｍａｔｅｒｉａｌ　ｐｒｏｐｅｒｔｙ　ｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

部件 材料 密度／（ｋｇ·ｄｍ－３） 杨氏模量／ＧＰａ 泊松比

动环 碳化硅 ３．１７　 ４５０　 ０．１４
轴套 不锈钢 ７．７５　 ２１６　 ０．２８
机械轴 结构钢 ７．８　 ２１０　 ０．３
叶轮 不锈钢 ２．７　 ７０　 ０．３３

图２　叶轮转子－轴承－干气密封有限元模型

Ｆｉｇ．２　Ｆｉｎｉｔｅ　ｅｌｅｍｅｎｔ　ｍｏｄｅｌ　ｆｏｒ　ｉｍｐｅｌｌｅｒ　ｒｏｔｏｒ－ｂｅａｒｉｎｇ－ｄｒｙ　ｇａｓ
ｓｅａｌ　ｓｙｓｔｅｍ

２　模态分析

２．１　边界条件

１）轴承约束．
在主轴的轴承安装位置处沿圆周方向均布４

个弹簧单元来模拟轴承的弹性支承［１２］，其中弹簧单
元外端施加固定约束，内端接触主轴处施加轴承刚
度．本文采用角接触球轴承，根据经验公式［１３］可知，
角接触球轴承的径向刚度为

Ｋ＝０．１１８×１０４（ＤｗＦＺ２ｃｏｓ５α）
１
３ （１）

　　带入轴承参数，滚动体个数Ｚ为１９，滚动体直
径Ｄｗ 为２２．２５ｍｍ，初始接触角α为３２．５°，径向力

Ｆ为１　０００Ｎ，可得Ｋ＝１７６　９５７．４３６　９Ｎ／ｍｍ．
２）干气密封结构受力分析
当系统旋转时，密封气体将切向吸入（泵吸作

用）动环槽槽内，气体沿着槽向槽根部运动．由于受
到密封堰的阻碍，气体做减速流动并被逐渐压缩．在
此过程中，气体压力升高，即产生了流体动压力．当
压力达到一定数值时，把具有挠性支承的静环从动
环表面推开，从而使密封面之间始终保持一层气膜．
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当系统正常工作时，动环和静环之间会形成一层稳
定的气膜．本文将干气密封结构受力简化为动环的
槽面受到气膜力以及背面受到均布载荷力，如图３
所示．

图３　动环受力分布

Ｆｉｇ．３　Ｉｌｌｕｓｔｒａｔｉｏｎ　ｏｆ　ｄｙｎａｍｉｃ　ｒｉｎｇ　ｆｏｒｃｅ　ｄｉｓｔｒｉｂｕｔｉｏｎ

取Ｐ１＝１ＭＰａ，则Ｐｃ＝１．２，Ｐ１＝１．２ＭＰａ，

Ｐ２＝０．１ＭＰａ．
３）叶轮受力
在工作状态下，叶轮由主轴驱动做高速旋转，并

将扭矩传递给叶轮．因此叶轮的表面会承受有主轴
传来的扭矩．由公式

Ｔ＝９　５００Ｐｎ
（２）

　　本文取Ｈ１３０－６．４／０．９５型号的离心式压缩机，其
工作额定功率Ｐ为６６４ｋＷ，工况下转速ｎ为１６　５００
ｒ／ｍｉｎ．将上述数据带入式（２）得Ｔ＝３８４．３２Ｎ／ｍ．
２．２　满载下模态分析结果
对于系统满载条件下的模态分析，在系统轴施

加了轴承约束；在动环槽面施加一个线性力，背面施
加一个均布载荷；在叶轮转子处施加一个扭矩．求解
得前六阶频率分别为２１．７４１、２３２．７８、２５３．４６、

３０４．３２、６８４．２８、８３０．４２Ｈｚ．由于系统的五阶固有
频率为６８４．２８Ｈｚ，其临界速度已远远超出了系统
的设计工作转速（１６　５００ｒ／ｍｉｎ）范围，故五六阶固
有频率对系统影响可忽略，其振型不做研究．前四阶
振型图如图４所示．
系统二三阶固有频率极为相近，系统在这段频

率区域极易发生共振现象．分析其振型图，系统一阶
振型表现为叶轮转子振动幅值最高，干气密封系统
也发生了振动，整个系统振动幅值随ｘ轴的负方向
递减，但没有发生弯曲振动．二阶振型表现与一阶相
似，振幅都随ｘ轴负方向递减，区别在于二阶振型
叶轮转子顶部振动幅值最高，系统的振幅的递减直
到右端轴承处停止，且轴其他部位的振动相对较弱．
三阶振型表现为叶轮转子底部振动幅值最大，整个
轴系都发生了振动．四阶振型图显示振幅最高出依
旧在叶轮转子顶部，但区别前三阶，两轴承间轴段发
生了轻微弯曲振动．

图４　满载下系统前四阶振型

Ｆｉｇ．４　Ｔｈｅ　ｆｉｒｓｔ　ｆｏｕｒ－ｍｏｄｅｓ　ｏｆ　ｔｈｅ　ｓｙｓｔｅｍ　ｕｎｄｅｒ　ｆｕｌｌ　ｌｏａｄｉｎｇ

２．３　空载下模态分析及对比分析
对于空载模态分析，只对系统施加了轴承约束．

由于系统只施加了轴承约束，轴承限制了ｘ轴轴向
和ｙ、ｚ轴的转动的自由度，使系统前四阶振动为刚
体运动，为系统的刚体模态，固有频率几乎零（一阶
为０，二阶为４．０３６×１０－３　Ｈｚ，三阶为０．９４８Ｈｚ，四
阶为３．２１９Ｈｚ），故忽略不计，从第五阶开始有频率
值，当做第一阶模态．前六阶频率分别为１５４．３６、

３９３．８９、６７５．６７、９２２．３７、９２２．７８、９７９．１３Ｈｚ．图５为
系统空载与满载下固有频率比较折线图．
分析对比固有频率，由图５可知：满载下系统模

态各阶固有频率值都小于空载下的各阶固有频率

值，由此得出干气密封系统中的气膜力和叶轮转子
的扭矩降低了系统固有频率，使系统固有频率区间
大幅提前，提高了系统在工作升速中产生共振危险
的几率；空载下系统前四阶出现了刚体运动，而满载
下没有发生刚体运动，这说明了气膜力和扭矩的施
加影响了系统自由度的约束，使系统从半正定系统
变为正定系统．
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图５　系统固有频率比较

Ｆｉｇ．５　Ｓｙｓｔｅｍ　ｎａｔｕｒａｌ　ｆｒｅｑｕｅｎｃｙ　ｃｏｍｐａｒｉｓｏｎ

３　谐响应分析

３．１　系统不平衡量计算
叶轮转子－轴承－干气密封系统在转动过程中，

处于一个温度场、流场、力场等多物理场耦合作用下
的复杂工作环境，系统受到非定常压力场及不平衡
的激励，会引起不平衡响应．以ＡＮＳＹＳ谐响应分析
来计算叶轮转子－轴承－干气密封系统的不平衡响
应［１４］，在系统的有限元模型上添加偏心质量模拟系
统的不平衡，以动平衡精度为依据计算不平衡量的
许用值及偏心距．并以此为载荷进行谐响应分析．
根据动平衡精度理论，有

ｍｐｅｒ＝Ｍ×Ｇ× ６０
２πｒｎ×

１０３ （３）

　　代入叶轮转子－轴承－干气密封系统设计参数：
取动平衡精度Ｇ２．５＝２．５ｍｍ／ｓ、设计工作转速ｎ＝
１６　５００ｒ／ｍｉｎ、系统总质量Ｍ＝３０．２１ｋｇ、校正半径

ｒ＝２０８ｍｍ，得系统的最大剩余不平衡量 ｍｐｅｒ为

０．２１ｇ，偏心距ｅ为１．４５μｍ．
系统因质量偏心所产生的力为

Ｆ＝ｍｅω２ （４）
式中：ｍ为不平衡质量；ｅ为偏心距；ω为转子的转
速．
离心力Ｆ在叶轮转子轴截面中心上两个坐标

方向的投影：

Ｆｘ＝ｍｅω２ｃｏｓω１ｔ
Ｆｙ＝ｍｅω２ｓｉｎω１
烅
烄

烆 ｔ
（５）

即，将这个力近似看做作用在叶轮转子中心两个相
互垂直方向上的两个简谐力，二者相位相差９０°．
３．２　系统谐响应分析
利用 Ｗｏｒｋｂｅｎｃｈ模态叠加法进行谐响应求解

分析．取系统在满载条件下，设定频率求解范围为

０～２７５Ｈｚ，运算次数为“２７５”，即每次求解间隔

１Ｈｚ．在系统叶轮转子轴截面中的两个垂直方向上
添加简谐激振力，其幅值为１．６Ｎ，相位分别为０°和

９０°．
分别取动环、叶轮、轴为响应体，得到谐响应曲

线如图６所示．

图６　谐响应曲线

Ｆｉｇ．６　Ｈａｒｍｏｎｉｃ　ｒｅｓｐｏｎｓｅ　ｃｕｒｖｅ
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　　分析位移响应－频率曲线可发现：激振力在动
环，叶轮转子，轴三个位置引起的响应基本一致，都
在２２Ｈｚ和２３２Ｈｚ附近处出现两个波峰，刚好对应
系统满载条件下的第一阶和第二阶固有频率分布位

置．此时，系统发生共振，响应幅值剧增．这符合了系
统的动力学特性，也证明对系统固有频率计算的准
确性．由于此时系统的不平衡振动响应剧烈，将面临
安全隐患，工作时应避免转速接近这一频率区域，而
在升速过程中，应加快通过这一振动带．
系统在第一阶固有频率附近的响应幅值要大于

第二阶固有频率附近的，说明在激振力幅值大小相
同的条件下，系统在一阶固有频率区间运行时振动
响应较大；谐响应曲线在越过前两阶固有频率后表
现为随激振力频率的提升而下降的趋势，即由不平
衡力引起的干扰振动随频率的提升而衰减．此时进
入系统工作转速区间，其稳定性裕度也逐步提高，因
此图６可定性地表明系统在升速过程中振动的响应
趋势．

４　结论

１）通过对叶轮转子－轴承－干气密封大系统满载
条件下的预应力模态分析，得出其固有频率及振型．
系统的工作转速不在固有频率区间内，但升速过程
中应加速通过固有频率的振动带，避免发生共振．
２）通过对比满载和空载条件下的固有频率可
发现，动环上的气膜力及叶轮转子上的扭矩对系统
固有频率起降低作用，使系统出现共振的几率变大．
因此，为提高系统工作时的稳定性，应增加上述预应
力对应的轴向力，提高轴承的刚度．
３）在不平衡量作用下，当激振频率达到２２Ｈｚ
及２３２Ｈｚ时，系统会发生共振，并在２２Ｈｚ这一频

率区间振动响应达到最大．当激振频率越过这两阶
固有频率时，整体位移响应曲线随频率增加而减小．
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