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压裂泵是油田进行压裂、酸化作业、提高油气产量

的重要设备，处于重载、变载等复杂的力学环境，其运

动及所受载荷的合理性直接影响压裂泵的工作性能
［1］。连杆是压裂泵动力端传递动力的运动件，在工作中

受到拉伸、 压缩和弯曲等交变载荷以及泵中流体的脉

动作用，往往会产生较大的振动，造成连杆结构的疲劳

破坏。 因此，对连杆进行动态特性分析，了解结构的振

动情况和发生共振的频率范围， 对于避免连杆在工作

范围内发生共振、 提高其工作的可靠性和使用寿命有

着重要的意义。

本文建立了某型号压裂泵连杆组件的三维实体模

型，应用有限元软件对连杆进行了模态分析，得到了连

杆的固有频率、 振型及连杆在激振力作用下位移随频

率变化的曲线，找出结构在动态性能的薄弱之处，为连

杆的改进和优化提供了依据。

1 预应力模态分析

1.1 振动学方程
根据振动学理论，连杆的振动微分方程为：

［M］｛X｝+［C］｛X｝+［K］｛X｝=｛F（t）｝ （1）
式中：［M］、［C］、［K］分别为结构的质量矩阵、阻尼矩
阵、刚度矩阵；｛X｝、｛X｝、｛X｝分别为结构的位移向量、
速度向量和加速度向量，｛X｝=｛x1，x2，...，xn｝T；｛F（t）｝为
结构的激励力向量，｛F（t）｝=｛f1（t），f2（t），...，fn（t）｝T。

固有频率和振型是连杆结构的固有特性， 在连杆

模态分析时可忽略阻尼和外载荷，则式（1）可简化为:
［M］｛X｝+［K］｛X｝=｛0｝ （2）
连杆自由振动可以看作是简谐振动，假设：

｛X｝=｛准 ｝cos（ωt+ψ） （3）
将式（3）代入式（2）可得：
（［K］-ω2［M］）｛准｝=｛0｝ （4）

式中：ω为连杆振动时的固有频率；｛准｝ 为各频率对应

的振型。

系统作简谐振动时，结构中各点的位移不全为零，

因此｛准｝有非零解的充要条件，矩阵（［K］-ω2［M］）的

行列式为零，即：

det（［K］-ω2［M］）＝｛0｝ （5）
由式（5）可求得固有频率 ω，将此解代入式（4）可

得振型｛准｝。
1.2 模态分析

（1） 有限元模型。连杆由连杆体、轴承座、轴承盖、
轴瓦、衬套、连杆螺栓等零件组成。 连杆小头与十字头

通过十字头销连接，连杆大头与曲轴轴颈相连，大头孔

和小头孔分别安装了轴瓦和衬套。 为便于连杆组件拆

装和轴瓦间隙的调整，连杆体与轴承座、轴承座与轴承

盖做成分开式结构， 它们两两之间用连杆螺栓连接成

一个整体。 同时，在满足强度和刚度的条件下，为了减

轻连杆的质量，杆身通常做成空心的圆形断面。在建立

连杆组件模型时，对连杆的油孔、过渡圆角等作了适当

简化，模型如图 1 所示。为了使仿真分析更加接近连杆
工作时的实际情况，在连杆大、小头孔处分别添加曲柄

销和十字头销来模拟连杆大头与曲轴轴颈、 连杆小头

与十字头销的接触。 连杆材料为 45号钢，其材料的性
能参数为：弹性模量为 200 GPa；密度为 7.8 g/cm3；泊

松比为 0.3；σb=600 MPa；σs=355 MPa。坐标系选沿连杆
杆身长度方向为 X 轴，连杆小头圆孔的中心线方向为
Z轴，最后再根据右手定则确定 Y轴。

（2） 网格划
分。 采用四面体

单元对连杆进行

有 限 元 网 格 划

分， 在连杆的过

渡处细化网格 ，

得到 29 936 个
单元 ，52 898 个
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摘 要：以某型号压裂泵连杆为研究对象，应用有限元方法对连杆进行了模态分析，得到了连杆的固有频率和各阶模

态下的振型。 分析结果表明:连杆的第二、三阶模态密集，容易发生共振，引起疲劳破坏。 最后对连杆进行了谐响应分析，得
到了连杆在激振力作用下的幅频响应曲线，找出连杆发生共振的频率范围，为连杆的进一步优化提供了理论基础。
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▲图 1 连杆组件有限元模型
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节点。

（3） 边界条件。根据压裂泵连杆的实际工作情况，
约束曲柄销两个端面 X、Y、Z 方向的自由度和十字头
销两个端面 Y、Z 方向的自由度， 用面-面接触单元模
拟十字头销和衬套、衬套和连杆小头孔、连杆体和轴

承座、轴承座和轴承盖、轴承座和轴瓦、轴承盖和轴

瓦、轴瓦和轴瓦、曲柄销和轴瓦、螺栓与轴承座和轴承

盖、螺栓与轴承座和连杆体等之间的接触作用［4］。

根据上述有限元模型和边界条件，对连杆进行了

预应力的模态分析，得到连杆前十阶预应力模态的固

有频率（见表 1）和典型的振型图（如图 2所示）。

由表 1、图 2 可知：连杆的振动形式以弯曲振动为
主，并伴有扭转、伸缩振动；其中，连杆的第一、四、七、

九阶振型为 XOY 面内的弯曲振动 ； 第二阶振型为

XOZ 面内的弯曲振动；第三、八阶振型为 X 向的伸缩
振动；第五、十阶振型为 XOZ 面内的弯扭复合振动；第

六阶振型为 X 方向的伸缩振动，并稍带扭转。 在这些
振型中，存在着连杆大、小头圆孔失圆的现象，使连杆

大头圆孔与曲轴轴颈、连杆小头圆孔与十字头销失去

正常的配合，导致常见的抱瓦、烧瓦等故障。 此外，连

杆的弯曲振动会引起十字头相对于套筒、曲轴轴颈相

对于轴瓦发生歪斜，产生附加的外力，使十字头刮擦

套筒内壁、偏磨等，造成损伤。 从表 1 还可以看出，随
着振型阶次的升高，由于激发高阶频率所需振动载荷

的能量会逐渐减弱，所以较低阶的振型阶次对结构振

动的影响较大，极易引起较大的动态响应。 连杆第二、

三阶模态间隔较小，在工作过程中容易引起共振，导致

连杆的动应力过大，产生疲劳破坏。 从振型图中还可

以看出，当某阶振型为弯曲振动、伴有扭转振动时，连

杆的结构形状变化较大，承受的应力也较为集中。

2 谐响应分析
根据模态分析的结果，取频率范围为 1 500～5 000

Hz，子步为 100，在连杆与十字头销的接触处，分别施
加最大压缩激振力和最大拉伸激振力，大小分别为 F=
467 760sin（θt）、F=7 137sin（θt）（单位：N）。 在连杆大、
小头与杆身的过渡处选取 M、N两点 （如图 3 所示）进
行谐响应分析，得到连杆位移随频率的变化曲线，计算

结果如图 4、图 5所示，从图 4、5可以看出以下情况。
（1） 频率在 1 700～1 850 Hz 时，M 点的位移高于

N点的位移， 说明连杆振动时从连杆大头到小头位移
依次变小，其余频率段，由于连杆在平面内作整体平

动，各点在 X、Y、Z 3 个方向位移相同，故 M、N 两点的
位移变化曲线基本重合。

（2） 在最大压缩激振力和最大拉伸激振力下，M、

阶次
固有频率/Hz

振型描述
最大压力 最大拉力

一 1 587.7 1 589.3 XOY面内的弯曲振动

二 1 737.6 1 739.3 XOZ 面内的弯曲振动

三 1 773.3 1 773.1 X方向的伸缩振动

四 2 973.6 2 974.8 XOY面内的弯曲振动

五 3 645.5 3 647.3 XOZ 面内的弯曲、扭转振动

六 3 700.7 3 701.2 X方向的伸缩、扭转振动

七 4 302.2 4 303.8 XOY面内的弯曲振动

八 4 543.0 4 542.9 X方向的伸缩振动

九 4 587.4 4 587.8 XOY面内的弯曲振动

十 5 099.6 5 099.9 XOZ 面内的弯曲、扭转振动

表 1 前十阶预应力模态的固有频率

（a） 一阶振型 （b） 二阶振型 （c） 五阶振型
▲图 2 连杆典型的振型图
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▲图 4 最大压缩激振力下幅频响应曲线
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N 两点都有：X 方向的位移＞Y 方向的位移＞Z 方向的
位移。 这是因为最大压缩激振力和最大拉伸激振力在

X 方向的分力大于 Y 方向的分力， 由于连杆在 XOY
面内作平面运动，故 Z 方向的分力为 0，因此，X 方向
为连杆振动时的主振方向。此外，由于最大压缩激振力

大于最大拉伸激振力，所以，最大压缩激振力下 M、N
两点在 X、Y、Z 方向的位移分别大于最大拉伸激振力
下 M、N两点在 X、Y、Z方向的位移。

（3） 在最大压缩激振力下， 频率在 1 700～1 850
Hz、4 250～4 326 Hz、4 550～4 650 Hz 时，M、N 两点在
X、Y、Z方向上的位移会突然变大。 在 1 700～1 850 Hz
频率段时，M、N 两点的振动位移达到了最大值， 这是
因为此频段与连杆的第二、三阶模态比较接近，容易发

生共振。 在最大拉伸激振力下， 频率在 1 650～1 850
Hz、4 500～4 600 Hz 时，M、N 两点在 X、Y、Z 方向上位
移突然变大， 在 1 650～1 850 Hz 频率范围时，M、N 两
点的振动位移达到了最大值， 这也是因为此频率范围

与连杆的第二、三阶模态比较接近的缘故。 因此，为防

止共振的发生， 压裂泵在正常工作时应尽量避开此频

率范围。

3 结论
（1） 连杆的振动形式多样，集中表现为弯曲振动，

为防止连杆在工作中产生弯曲振动，对连杆大、小端与

杆身的过渡处采取渗氮、滚压处理。

（2） 连杆的二、三阶模态密集，容易产生共振，引

起较大的动应力。 因此，在压裂泵工作时，应调整泵的

转速， 使连杆激振力的频率远离第二、 三阶的固有频

率，避免共振的发生。

（3） 对连杆的谐频响应曲线分析可知，在 1 650～1
850 Hz 频率范围内，连杆的振动幅值最大，容易发生
共振。 因此，压裂泵工作时应避开此频率范围，防止共

振的发生。
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▲图 5 最大拉伸激振力下幅频响应曲线
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