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摘　　　要 : 针对 200 MW汽轮发电机组轴系 ,建立了椭圆轴承2转子系统的动力学模型和椭圆轴承油膜力
非线性模型 .利用固定界面模态综合法将 608 个自由度的非线性动力学系统降至 30 个自由度 ,然后采用

Rouge2Kutta法对降维后的模型进行数值求解 ,得到随转速变化的频响曲线、分岔图和三维谱图 ,并据此分析

系统的稳定性.利用转速变化的频响曲线 ,分析了偏心距、润滑剂黏度系数和轴承长径比等参数对系统动力特

性的影响.数值结果表明 :椭圆轴承2转子系统的稳定性区域要大于圆轴承―转子系统的稳定性区域.
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Abstract : The nonlinear dynamic behavior of elliptic bearing2rotor system was investiga2
ted by working on 200 MW steam t urbine as an example. The finite element met hod was em2
ployed to establish a dynamical model of t he system and a nonlinear model derived f rom the

variational p rinciple was adopted to describe the oil force of elliptic bearings. Then , t he non2
linear dynamic system wit h 6082degree2of2f reedom was reduced to a 302degree2of2f reeodm

model in terms of t he fixed interface mode synt hesis met hod. The Rouge2Kutta met hod was

employed to solve the reduced model numerically , and t he f requency2response curve , the bi2
f urcation diagram , and the t hree dimensional spect ral plot obtained were used to analyze the

stability of the rotor2bearing system. The effect s , on t he dynamic behavior of t he system , of

t he eccent ricity , t he oil viscosity and t he lengt h2to2diameter ratio of bearing were discussed

in terms of t he f requency2response curve. The numerical result s show that t he stability range

of the elliptic bearing2rotor model is larger t han t hat of the circular bearing2rotor system.
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　　由于滑动轴承中的油膜力具有强烈的非线

性特性 ,使得高效准确的计算非线性油膜力成为

研究转子2轴承系统动力学问题的关键[123 ] .油膜

力模型的建立方法大致可以分为两类.一是以有

限元法和差分法等为基础的数值方法 ,另一种方

法是建立油膜力的近似表达式的解析方法 ,如长

轴承和短轴承理论等.数值方法的计算量相当大 ,

有时甚至是难以计算 ,而近似模型虽有较高的计

算速度 ,但计算精度却难以保证.对于椭圆轴承等

非圆结构轴承 ,传统的油膜力计算方法更受到了

严格的挑战.

为高效准确地计算非线性油膜力 ,人们曾提

出了一些油膜力计算方法[ 4210 ] .王文等[4 ]通过对

Reynolds方程的量纲分析 ,给出了汽轮发电机组

常用轴承性能数据库系统.此数据库能有效精确

地计算多种常规和非常规的汽轮机径向轴承的油

膜力. 孟志强等[5 ]运用状态空间的 Poincare 变

换 ,建立了油膜力数据库及相应的插值拟合程序.

在此基础上 ,秦平等[627 ]采用前馈神经网络对当量

数据进行拟合 ,获得了椭圆轴承非线性油膜力的

神经网络计算模型 ,进一步提高了油膜力的计算

效率.陈龙等[8 ]和刘大全等[ 9 ]采用变分原理获得

了有限长圆轴承油膜力的解析公式和有限长椭圆

轴承油膜力的高精度近似公式.吕延军等[10 ]建立

了具有下游 Reynolds边界条件的轴承流体润滑

椭圆型变分方程 ,运用八节点等有限元方法 ,计算

了非线性油膜力及其 J acobi矩阵.

在分析转子2轴承系统的非线性振动稳定性
时 ,多采用简化的单盘 J effcott 转子模型或具有

较少自由度的转子2轴承系统模型[11212 ] , 虽然能

对系统的非线性行为进行理论上的定性分析 ,但

难以对复杂的实际机组定量指导.而大型机组复

杂的实际结构会导致系统的自由度数量庞大 ,这

使得理论分析难以进行.为了能从工程的角度来

分析转子2轴承系统的稳定性 ,崔颖等[13214 ]采用固

定界面模态综合法对 200 MW 汽轮机组的低压

段和轴系参数进行了降维计算 ,对降维前后的数

值计算结果进行比较后 ,证实了该方法的有效性.

对于 200 MW汽轮机组 ,为提高转子系统的

稳定性 ,大多采用椭圆轴承2转子系统.然而在分

析转子系统的动力学行为时 ,现有的理论工作常

采用圆轴承非线性油膜力模型 ,这必然会导致实

际现场数据与理论结果之间的偏差.不同结构形

式的轴承对整个轴系稳定性的影响有较大差

异[15 ] ,为了能更为直接、精确的反映油膜力对实

际机组轴系振动的影响 ,有必要对椭圆轴承支撑

下转子的动力学行为进行研究.

本文采用有限元法建立 200 MW 汽轮发电

机组轴系椭圆轴承2转子系统的动力学模型.利用

固定界面模态综合法系统降维 ,并采用 Rouge2
Kutta法对降维后的模型进行数值求解.利用转

速变化的频响曲线 ,分析偏心距、润滑剂黏度系数

和轴承长径比等参数对系统动力学行为的影响.

利用数值计算的结果对椭圆轴承―转子系统和圆

轴承2转子系统的稳定性区域进行比较.

1　椭圆轴承2转子系统的数学模型

1 . 1　汽轮发电机组轴系振动方程

考虑 200 MW汽轮发电机组 ,它有 5跨转子

和 9个滑动轴承 ,其转子2轴承系统的结构如图 1

所示[14 ] .采用有限元方法将系统离散为 152个节

点 ,滑动轴承分别在第 3 ,34 ,58 ,66 ,86 ,94 ,122 ,

135和 146号节点处.每个节点有 4个自由度 ,整

个系统共 608个自由度.采用 Euler2Bernouli 梁 ,

得到系统的运动微分方程

MẌ + CÛX + KX = F ( X , ÛX) + Q( t) + G (1)

其中 , M , C和 K分别是系统的质量、阻尼和刚度

矩阵 ; Q( t)是不平衡力 ; F ( X , ÛX)是轴承处的非线

性油膜力 ; G是重力.位移矢量

X = [ x1 , y1 ,θ1 x ,θ1 y , x2 , y2 ,θ2 x ,θ2 y , ⋯]T

图 1　20 MW机组轴系的结构简图 (单位 :m)

Fig11　Sketch of the multi2bearing rotor system of 200 MW steam turbine

462



　第 2期 王立刚等 :椭圆轴承2转子系统的稳定性与分岔

　　为简单起见 ,这里采用比例阻尼 ,即

C =αM +βK (2)

式中

α =
2
ξ2
ω2

-
ξ1
ω2

1
ω2

2
-

1
ω2

1

,β=
2 (ξ2ω2 - ξ1ω1 )
ω2

2 - ω2
1

,

其中 ,ξ1 ,ξ2 是阻尼系数 ,ω1 ,ω2 分别为汽轮机转

子的第一和第二阶固有频率.

1 . 2　滑动轴承中的非线性油膜力模型[829 ]

在滑动轴承的流体动压润滑中 ,有限长轴承

不存在油膜力的解析解.而轴颈的非线性大扰动

和油膜的空穴效应使 Reynolds方程的边界条件

成为非稳态自由边界 ,这使得寻找有足够精度的

Reynolds方程近似解析解具有很大的难度.但在

旋转机械的动力分析中 ,轴承的油膜力是油膜分

布压力的积分 ,当我们不苛求压力分布的逐点精

确性 ,而只要求总体效应有足够精度时 ,可以采用

变分方法来求得油膜力的近似解析解.

满足 Reynolds边界条件的油膜压力 q的等

价变分原理为

J ( p) = min
q∈K

J ( q) (3)

式中 p是使得 J 取最小值的油膜压力 ,而

J ( q) =
1
2∫∫h3 5q

5θ
2

+
1
λ2

5q
5 z

2

dθd z -

∫∫Ûx +
y
2

cosθ+ Ûy -
x
2

sinθ qdθd z (4)

K = { q ∈ H1
0 ( S) | q ≥0} (5)

其中 ,轴瓦的润滑区域 S =θ·z = [ 0 ,γ] ×[ -λ,

λ] ;轴瓦包角为γ;轴承长径比λ= L/ D ;油膜厚度

为 h; K为 Sobolev空间 H1
0 ( S)的一个凸集 ,其物

理意义是满足零边界条件 ,具有一阶连续导数的

非负函数的全体.

对于有限长轴承 ,取分离变量的试凑函数

q(θ, z) = g ( z) r(θ) (6)

若 r(θ)已知 ,泛函 J 可写为

J ( q) =
1
2

d1∫
λ

-λ
g2 ( z) d z +

1
2

d2∫
λ

-λ
g′2 ( z) d z - d3∫

λ

-λ
g ( z) d z (7)

其中

d1 =∫
δ

0
h3 ·r′2 (θ) dθ, d2 =∫

δ

0
h3 ·r2 (θ) dθ,

d3 =∫
δ

0
Ûx +

y
2

co sθ+ Ûy -
x
2

sinθ r (θ) dθ

由泛函的极值及边界条件 g ( ±λ) = 0 ,可得

g (ζ) = cosh ( kλ) - cosh ( kζ) (8)

式中

k = d1 / d2 ,ζ = z/ L

则将泛函 J 转化为 r (θ)的一维泛函

J ( q) =
1
2∫
γ

0
h3 (θ) ( c1 r′2 (θ) + c2 r2 (θ) ) dθ-

c3∫
γ

0
f (θ) r(θ) dθ (9)

式中

c1 =∫
λ

-λ
g2 (ζ) dζ= 2λ+λcosh (2kλ) -

3
2k

sinh (2kλ)

c2 =∫
λ

-λ
g′2 (ζ) dζ =

k
2

[ sinh (2 kλ) - 2 kλ]

c3 =∫
λ

-λ
g (ζ) dζ =

2
k

[ kλcosh ( kλ) - sinh ( kλ) ].

对 r(θ)作有限元离散 ,代入上面的一维泛函 ,可

解得 r(θ) .则油膜力公式为

Fx = -∫
λ

-λ∫
γ

0
pcosθd zdθ

Fy = -∫
λ

-λ∫
γ

0
psinθd zdθ (10)

　　采用上述的变分方法可获取圆轴承以及椭圆

轴承中的非线性油膜力.

2　振动方程的降维计算

200MW汽轮机组的自由度高达 608 个 ,直

接对方程 (1)进行积分 ,计算时间花费较大.利用

固定界面模态综合法对振动方程进行降维.设受

非线性油膜力作用的转子节点位移为界面自由度

Xs ,转子的其余自由度均为线性 ,为非界面自由度

Xi .按照界面自由度和非界面自由度将方程 (1)改

写为

mii m is

msi mss

Ẍi

Ẍs

+
dii d is

dsi dss

ÛXi

ÛXs

+

kii k is

ksi kss

Xi

Xs

=
0

Fs ( X , ÛX)
+

Qi ( t)

Qs ( t)
+

Gi

Gs

(11)

　　首先将方程 (11)的界面自由度 Xs 固定 ,取系

统正则化模态集中的低阶模态ψl 构成系统的固

定界面主模态集ψm = [ψl , 0 ]T .约束模态相当于

给定某些界面自由度为单位位移 ,而其他界面自

由度为零时所形成的静模态 ,系统的约束模态方

程为

kii X i + kis Xs = 0 (12)

或

Xi = - k- 1
ii k is Xs (13)
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则约束模态集为ψc =
- k - 1

ii k is

I
.

由上述固定界面主模态集和约束模态集组合

成的模态矩阵ψ为

ψ = [ψm 　ψc ] (14)

　　利用模态矩阵可以将物理坐标下的振动方程

变换为模态坐标下的振动方程

�MÜ + �CÛU + �KU = �Q( t) +
0

Fs (U s , ÛUs)
+ �G

(15)

式中

�M =ψT
mii m is

msi mss

ψ, �K =ψT
kii k is

ksi kss

ψ,

�D =ψT
dii dis

dsi dss

ψ, �Q =ψT Qi ( t)

Qs ( t)
, �G =ψT Gi

Gs

.

　　采用数值方法求得方程 (15)在模态坐标下的

值 U ,再利用 X =ψU ,返回到物理坐标 ,可得转子

―轴承系统的振动特性.

3　汽轮机组轴系非线性动力学响应

在 200 MW汽轮发电机组的运行中 ,发电机

转子前轴承处 (图 1 所示的 6 号轴承 ,即第 94 号

节点处)的轴颈多次发生非线性油膜失稳现象 ,此

处的非线性油膜力将影响系统整体的稳定性.设

在轴系的第 73号节点上有 015 mm的偏心量 ,转

子的阻尼系数ξ1 ,ξ2 分别取 0105和 0108.各轴承

处的结构参数为 :轴承的间隙比 01002 2 ;润滑油

的粘度系数 01028 Pa ·s.椭圆轴承的椭圆度为

015 ,瓦块包角为 150°.利用上述的固定界面模态

综合法 ,将系统振动方程的自由度数由 608降为

30 ,再用 Runge2Kutta积分法对降维后的振动方

程进行数值求解.

3 . 1　椭圆轴承支撑下系统的稳定性与分岔分析

图 2～图 4给出了轴承长径比为 0158时 ,椭

圆轴承2转子系统的频响曲线、三维谱图和分岔
图.当转速较低时 ,频响曲线显示转子振动的幅值

较小.在三维谱图中 ,可见转子系统的振动频率以

基频为主 ,分岔图显示系统响应是稳定的周期运

动.

当转速升至 5 700r/ min附近 ,转子的振幅开

始增长.在三维谱图中开始出现低频和高频分量 ,

并伴有“锁频”现象出现 ,即转子振动频率不再随

着转速增加而变化 ,而是保持在转子的一阶固有

频率附近.在分岔图中可见 ,系统运动不再是简单

图 2　频响曲线

Fig. 2　Frequency2response curve

图 3　椭圆轴承轴颈振动三维谱图

Fig. 3　Three dimensional spect ral plot of the

journal vibration for elliptic bearing

图 4　椭圆轴承轴颈振动分岔图

Fig. 4　Bifurcation diagram of the journal

vibration for elliptic bearing

周期性的 ,而是逐渐地向倍周期和概周期等复杂

非线性模式过渡.数值结果表明 :当转速进一步提

高 ,系统非线性因素的影响逐渐增强 ,产生油膜振

荡.

3 . 2　与圆轴承支撑下转子系统动力学行为的比较

为比较在不同类型轴承支撑下 ,转子系统动

力学行为的差异 ,图 2、图 5和图 6给出了在相同

参数条件下 ,圆轴承支撑的发电机转子前轴承处

轴颈振动的频响曲线图、三维谱图和分岔图.由图
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2、图 5和图 6易见 ,圆轴承支撑下转子系统的失

稳转速在 4 880 r/ min附近 ,此转速远低于椭圆轴

承系统的失稳转速.

图 5　圆轴承轴颈振动三维谱图

Fig. 5　Three dimensional spect ral plot of the

journal vibration for circle bearing

图 6　圆轴承轴颈振动分岔图

Fig. 6　Bifurcation diagram of the journal vibration

for circle bearing

图 7与图 8分别给出了在工作转速 3 000r/

min时 ,椭圆轴承和圆轴承轴颈的轴心轨迹.可以

看到 ,在椭圆轴承中 ,轴颈振动的静平衡位置要高

于圆轴承的 ,并且椭圆轴承中轴心轨迹的向径要

小于圆轴承.表明 :椭圆轴承2转子系统的稳定性
要优于圆轴承2转子系统.

图 7　椭圆轴承轴颈振动轴心轨迹

Fig. 7　Orbit of the journal vibration for elliptic bearing

图 8　圆轴承轴颈振动轴心轨迹

Fig. 8　Orbit of the journal vibration for circle bearing

3 . 3　参数变化对系统稳定性的影响

3. 3. 1　不同偏心量的影响

在图 9中 ,曲线 1～曲线 6 分别是不同偏心

量时 ,系统的频响曲线.当偏心量较大时 ,系统幅

值增长较快 ,如 :当偏心量为 014 mm 时 (曲线

1) ,转速在 6 400r/ min 附近时 ,系统幅值超过 50

μm ,而当偏心量为 114 mm 时 (曲线 6) ,转速在

5 400r/ min附近 ,系统幅值已经达到了 50μm.由

此可知 ,当偏心量较大时 ,偏心力在更宽的转速范

围内占优 ,在一定程度上抑制了油膜力的作用 ,使

得非线性油膜力对系统的影响在更高的转速下才

能显现.这导致了系统的失稳转速升高 ,有利于系

统的稳定性.但较大的偏心量也使得转子受到的

激振力增大 ,使得转子振动时的幅值提高.特别

是 ,在工作转速 3 000 r/ min附近 ,偏心量达到一

定程度时系统的振幅会急剧增大 ,见图 9 的曲线

6.这些表明 ,只有适当的选取转子的偏心量才能

有利于系统的稳定运行.

图 9　不同偏心量下系统的频响曲线

Fig. 9　Frequency2response curve with

different eccentricities

3. 3. 2　不同润滑黏度系数的影响

润滑粘度系数的变化会改变轴承内油膜压力
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图 10　不同润滑黏度系数下系统的频响曲线

Fig. 10　Frequency2response curve with different oil viscosity coefficient s

图 11　不同轴承长径比下系统的频响曲线

Fig. 11　Frequency2response curve with different length2to2diameter ratios

的大小 ,进而影响转子的稳定性.图 10 显示了不

同润滑黏度系数下系统的频响曲线.由图 10 (a)

可见 ,当转速在 1 000～7 000 r/ min范围内变化

时 ,若系统的润滑剂黏度系数取值较大 ,系统的失

稳转速降低.但是在工作转速 3 000 r/ min 附近

(图 10 (b)所示) ,当系统的润滑黏度系数取值较

大时 ,系统的振幅较小 ,这对系统的安全运行有

利.这些结果表明 ,存在润滑黏度系数的最佳值 ,

使得系统不仅具有较宽的稳定裕度 ,并且在工作

转速附近有较小的振幅.

3. 3. 3　不同轴承长径比的影响

不同的轴承长径比改变轴承结构形状 ,使轴

承内各处的压力发生变化 ,因而影响了油膜力.图

11给出了不同长径比时 ,系统的频响曲线.图 11

(a)为在整个转速范围内系统的振幅变化情况 ,可

见 ,当长径比的值较大时 ,系统的失稳转速会明显

降低.图 11 (b)表明 ,在工作转速 3 000 r/ min 附

近 ,较大的长径比的值会使系统的振动幅值更小.

4　结　论

本文以 200 MW汽轮发电机组轴系为例 ,研

究了椭圆轴承2转子系统的非线性动力学行为.椭

圆轴承的油膜力采用由变分原理导出的非线性模

型 ,应用有限元方法建立了系统的动力学模型 ,并

利用固定界面模态综合法将系统的自由度数量由

608个降至 30个.然后采用 Runge2Kutta 法对降

维后的方程进行了数值求解.在机组的实际运行

中发动机前轴承处转子多次发生油膜失稳现象 ,

因此利用频响曲线、分岔图、三维谱图和轴心轨迹

着重分析了该处转子的非线性行为.通过本文的

分析 ,可以得到如下结论 :

1) 对于 200 MW汽轮发电机组轴系 ,椭圆轴

承2转子系统在转速 5 700 r/ min 附近会发生失

稳 ,产生油膜振荡.

2) 椭圆轴承2转子系统的稳定性优于圆轴承2
转子系统.

3) 当偏心量的值较大时 ,会抑制油膜振荡的

发生 ,但同时也会使系统的振幅有所增大.

4) 当润滑剂的黏度系数较大时 ,系统失稳的

转速较小 ,但在系统工作转速 3 000 r/ min附近 ,

较大的黏度系数会使系统的振幅减小.

5) 当轴承长径比增大时 ,系统的失稳转速明
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显降低 ,而在工作转速 3 000 r/ min附近 ,增大长

径比会使系统的振动幅值减小.

以上结论表明 ,在汽轮机组的结构设计中 ,只

有适当选取系统参数范围才能有效提高转子系统

的稳定性.
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