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摘要:
 

灯泡贯流式机组旋转部件与固定部件碰摩故障将极大影响机组的安全稳定运行。针对含故障受油器

部件的灯泡贯流式机组轴系碰摩系统,建立了多振源激励下含故障受油器灯泡贯流式机组转子—转轮弯扭

耦合振动模型及其运动微分方程。利用Floquet理论讨论了系统周期解稳定性。结果表明,故障受油器的出

现从加剧系统失稳可能及更迭稳态与非稳态频次切换层面显著改变了系统动态特性,加剧了系统非稳态运

行范围,需引起足够重视。研究结果可为灯泡贯流式机组安全运行及稳定性分析提供借鉴。
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1 引言

随着低水头水能资源的大力开发,流道短且

具有良好水流特性的灯泡贯流式机组在水电工程

建设中逐渐扮演重要角色。为缩小实际安装体

积,并保证更高工作效率,灯泡贯流式机组旋转部

件与外部固定件间距不断向小间隙发展。因此,
在运行过程中,机组轴系受各外激励影响易形成

旋转部件与固定部件间的碰摩故障,极大影响机

组安全稳定运行。目前,关于碰摩系统动力特性

的研究成果较丰富[1-6]。但现有的研究对象以高

速转动机构为主,仅少数目标针对以水力发电机

组为代表的低速旋转机械中讨论的机组均为立式

布置形式,且研究重心多在转子单盘单向故障,而
关于灯泡贯流式机组因故障受油器作用导致转

子—轴承—转轮系统的弯扭振动稳定性研究极

少。鉴此,本文针对含故障受油器部件的灯泡贯

流式机组转子—轴承—转轮系统碰摩问题,推导

建立了弯扭耦合作用下转子—转轮双盘运动模型

及运动微分方程;分析有无故障受油器系统随励

磁电流参数变化稳定运动现象的差异,以期为灯

泡贯流式水力发电机组轴系非线性动力学特性分

析和安全稳定运行提供参考。

2 灯泡贯流式机组转子—轴承—转
轮系统

2.1 轴系动力学模型搭建

灯泡贯流式机组主要包括受油器、发电机、轴
承、水轮机等部件。发电机与水轮机通过一根主

轴联动,组合轴承(推力轴承与导轴承)及水导轴

承分别在主轴两端提供支撑。图1为灯泡贯流式
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图1 灯泡贯流式机组轴系模型简化示意图

Fig.1 Simplified
 

schematic
 

diagram
 

of
 

shaft
 

system
 

for
 

bulb
 

tubular
 

unit

机组轴系模型简化示意图,其中 O1 为受油器下

浮动瓦处中心,O2 为水轮发电机定子中心,O3 为

水轮机在转轮室的安装位置中心。对于受油器下

浮动瓦处可视为套筒和轴承的组合,碰摩发生在

套筒位置,B1、B2、B3 分别为受油器处轴承、组合

轴承、水导轴承的形心位置;m1、m2、m3 分别为受

油器操作油管质量、发电机转子质量、水轮机转轮

处质量;Fx、Fy 及Fx_rub1、Fy_rub1 分别为受油器操

作油管在x、y 方向所受的时变油膜力和非线性

碰摩力,Fx_rub2、Fy_rub2 和Fx_UMP、Fy_UMP 分别为发

电机转子在x、y 方向所受的碰摩力和不平衡磁

拉 力,Fx_rub3 和 Fy_rub3、Fxw 和 Fyw、Fx_seal 和

Fy_seal分别为水轮机转轮在x、y 方向所受碰摩
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力、不平衡水力及非线性密封力。
为便于分析,对模型做如下假设:①不考虑陀

螺效应及弓状回旋效应的影响;②仅考虑系统横

向振动及扭转,忽略轴向振动;③受油器操作油

管、转子和转轮假设为刚体,仅分析振动;各旋转

部件考虑平移偏心率;④忽略发电机处漏磁和磁

饱和影响。
2.2 微分方程推导

当主轴以ω 旋转时,轴系旋转部件质心的坐

标(xG,yG)可表示为:

xG=xi+eicosφi

yG=yi+eisinφi  i=1,2,3 (1)

式中,x1、y1 为受油器操作油管形心位置;x2、y2

为转子形心位置;x3、y3 为转轮形心位置;e1、e2、

e3 分别为操作油管、转子、转轮的质量偏心量;

φ1、φ2、φ3 分别为操作油管、转子、转轮各自形心

与质心的偏心转角。
则在x、y 方向的质心速度Vix、Viy 分别为:

Vix =̇xG=Ȧxi-ei̇φisinφi

Viy =̇yG =̇yi+ei̇φicosφi (2)

式中,̇xG、̇yG 分别为质心速度沿x、y 方向的两个

分量;̇x1、̇y1 均为操作油管形心处速度分量;̇x2、

ẏ2 均为转子形心速度分量;̇x3、̇y3 均为转轮形心

速度分量;̇φ 为偏心转角速度。
考虑转子—轴承—转轮系统弯扭耦合下的数

学模型,其动能由平动动能和转动动能组成;系统

势能应考虑弹性轴势能、考虑转轴线弹性、几何对

称性及重力的影响;假设系统在x、y 方向上存在阻

尼,并考虑碰摩力、不平衡磁拉力、不平衡水力、时变

油膜力及非线性密封力作用。采用Lagrange方程:

d
dt
∂T
∂qi  -∂T∂qi

+
∂U
∂qi

=Qi i=1,2,3 (3)

式中,T 为用各广义坐标qi 和广义速度q'i表示的

系统动能;U 为系统势能;t为时间。
为便于计算和分析,做如下无量纲变换:

T=ωt
d
dt=ω d

dT
;d

2

dt2
=ω2 d2

dT2

X1=x1/δf;Y1=y1/δf
X2=x2/δ0;Y2=y2/δ0
X3=x3/δb;Y3=y3/δb
Ẋ =dX/dT;̇Y=dY/dT
Ẍ =d2X/dT2;̈Y=d2Y/dT2

θ̇=dθ/dT;̈θ=d2θ/dT2
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(4)

可得系统运动微分方程:

Ẍ1= -
C1
m1ω

Ẋ1-
K1

m1ω2
X1+

e1 (1+̇θ1)2cosφ1+̈θ1sinφ1  
δf

+
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+
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δ0

+
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- g
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Ẍ3= -
C3
m3ω

Ẋ3-
K3

m3ω2
X3+

e3 (1+̇θ3)2cosφ3+̈θ3sinφ3  
δb

+

       
Fxw
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+

Fx_rub3

m3ω2δb
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m3ω
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Ct1
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(J1+2m1e21)ω2
θ1+

m1e1δf(̈X1sinφ1-Ÿ1cosφ1)
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(5)
式中,ω 为主轴旋转角速度;Xi、Yi 为系统旋转部

件无量纲位移量;X'i、Y'i为旋转部件速度无量纲

量;X″i、Y″i为旋转部件加速度无量纲量;θi 为扭转

角,θ'i为扭转角速度,θ″i为扭转角加速度;δf 为操

作油管和受油器浮动瓦之间的初始间隙;δ0 为转

子不偏心时的平均气隙长度;δb 为水轮机转轮与

转轮室边缘间隙;C0 为临界油膜厚度;C1、C2、C3

·371·



分别为受油器振动阻尼、转子振动阻尼及转轮振

动阻尼;Ct1、Ct2、Ct3 分别为受油器转动阻尼、转
子转动阻尼及转轮转动阻尼;K1、K2、K3 分别为

受油器等效轴承、组合轴承轴承及水导轴承的刚

度;Kt1、Kt2、Kt3 分别为下浮动瓦等效轴承抗扭

刚度、组合轴承抗扭刚度及水导轴承抗扭刚度;

e1、φ1、J1 分别为操作油管的质量偏心、转角及转

动惯量;e2、φ2、J2 分别为发电机转子的质量偏

心、转角及转动惯量;e3、φ3、J3 分别为水轮机转

轮的质量偏心、转角及转动惯量;E1、E2、E3 分别

为操作油管、转子及转轮旋转偏移量,可由Ei=
 

(x2
i+y2

i)1
/2(i=1,2,3)表示;g 为重力加速度;

Fxw、Fyw 为 作 用 在 转 轮 上 的 水 力 不 平 衡 力;

Mrub1、Mrub2、Mrub3 分别为受油器、转子、转轮处碰

摩弯矩;MUMP 为转子所受不平衡磁拉力矩。

3 稳定性分析与结果

式(5)具非线性,采用4阶Runge-Kutta法对

非线性方程式(5)进行数值计算,为提高计算精度

和准确性,采取最后200个周期进行分析。系统

模型主要参数为m1=0.80×105kg、m2=1.44×
105kg、m3=1.10×105kg、e1=0.06×10-3m、

e2=0.08×10-3m、e3=0.6×10-3m、kr=5.0×
107N/m、kc=5.0×108N/m、K1=k1=2.5×
107N/m、c1=2.0×105N·s/m、kt1=2.0×
107N/m、ct1=1.5×104N·s/m、c2=3.0×105

N·s/m、ct2=2.0×104N·s/m、kt2=4.05×
107N/m、c3=3.5×105N·s/m、ct3=3.0×104

N·s/m、kt3=3.5×107N/m、J1=2.0×103

kg·m2、J2=2.6×104kg·m2、J3=2.0×104

kg·m2。
利用打靶法计算系统周期不平衡响应,以获

取不 同 励 磁 电 流 作 用 下 系 统 周 期 解。根 据

Floquet理论,若最大Floquet乘子模|λ|max 小于

1则周期解稳定;若|λ|max 中至少有一个大于1
则周期解不稳定;若|λ|max 等于1,此时系统周期

解处于临界稳定状态。
图2为是否考虑故障受油器情况下系统最大

Floquet乘子模随励磁电流变化趋势图。由图2
(a)可知,当Ij <689

 

A时,|λ|max 保持为恒定值,
随着Ij 的加大,|λ|max 发生显著改变,故在此仅

分析Ij=[690~1
 

200]
 

A范围内系统动态特性

情况,见图2(b)。以纵坐标“1”为分界线,根据

|λ|max 数值不同可将系统运动分为稳定、临界稳

定及不稳定三种状态。不难发现,随着励磁电流

(a) )*+,-./01

(b) 2345671

!"#$%&'()：
+,-./0123456

I j/A

!"#

|λ
| m

ax
|λ
| m

ax

5

4

3

2

1

0 200 400 600 800 1 000 1 200

5

4

3

2

1

0

I j/A

700 740
600 800 1 000 1 200

950 990

!'(

'(

!"#$%&
"#$%&

!'(

'(

!"#$%&
"#$%&

图2 机组随励磁电流变化时|λ|max 对比图

Fig.2 |λ|max
 comparison

 

chart
 

of
 

the
 

unit
 

changes
 

with
 

Ij

的增加,|λ|max 多次发生明显波动,系统亦在稳定

与失稳之间往复徘徊,Hopf分岔、倍周期分岔和

鞍结分岔等分岔形式不断显现。
当不考虑故障受油器时,在励磁电流Ij小于

940
 

A范围内,其最大Floquet乘子位于复平面单

位圆中,系统周期解处于稳定状态,机组在多源外

激励下保持运动平衡。随着Ij 逐渐增加,相应

UMP扩大,在该电磁荷载持续影响下系统出现

趋于失稳的态势。结合表1数据发现,此时系统

最大Floquet乘子由实轴右半轴正数1穿出单位

圆,系统发生鞍结分岔,相应周期解从稳定状态直

接进入非稳定状态。当Ij进一步增至990
 

A,系
表1 考虑、不考虑故障受油器机组不同励磁

电流下周期解特性
Tab.1 Characteristics

 

of
 

periodic
 

solution
 

under
 

different
 

excitation
 

currents
 

with
 

and
 

without
 

faulty
 

oil
 

receiver

类别
励磁
电流
Ij

最大
Floquet
乘子

最大
Floquet
乘子模
|λ|max

结论
乘子穿出复平面
单位圆示意图

不考虑
故障 940 -0.905+0i 0.905 稳定

受油器 950 1.246+0i 1.246
鞍结
分岔

Re

Imag
quadrantquadrant

quadrant quadrant

- -

i

1

-i

-1

ⅠⅡ

Ⅲ Ⅳ

980 -0.905+0i 0.905 稳定

990 -1.276+0i 1.276
倍周期
分岔

Re

Imag

--

i

1

-i

-1

ⅠⅡ

Ⅲ Ⅳ

考虑
故障 690 -0.443-0.789i0.905 稳定

受油器 700 1.038-0.152i 1.049 Hopf
分岔

Re

Imag

-

-

i

-i

-1 1

ⅠⅡ

Ⅲ Ⅳ

730 0.961-0.218i 0.985 稳定

740 1.040+0.018i 1.040 Hopf
分岔

Re

Imag

-
-

i

-i

-1 1

ⅠⅡ

Ⅲ Ⅳ
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统最大Floquet乘子由实轴左半轴-1穿出单位

圆,倍周期分岔予以显现,其响应由周期1分岔为

周期2运动,相应系统转动部件进入非稳态。此

后,因Ij 不断加大引起的电磁激励作用愈发明

显,系统非稳态响应更加突出,其最大Floquet乘

子多在复平面单位圆外变动。
相比之下,故障受油器的加入令系统稳定性

呈现出以下两个明显改变:①系统失稳可能性加

大,稳定运行范围显著降低。在Ij=[0~690]
 

A
时,最大Floquet乘子处于单位圆外并接近其边

缘,系统处于临界稳定状态,易受微小外激励作用

发生扰动,从而增加失稳可能性。图3统计了系

统随参数Ij变化,|λ|max 超过、等于和小于1的

比重。由图3可知,考虑故障受油器后,系统

|λ|max=1现象出现且占比超过50%,响应呈现

大范围临界稳定,而|λ|max>1的比重相比此前明

(a) !"#$%&'(

| | >1  31.40%λ max

| | =1  57.02%
| | <1  11.57%
λ
λ

max

max

| | >1  18.18%λ max

| | =1  0%
| | <1  81.82%
λ
λ

max

max

(b) "#$%&'(

图3 有无故障受油器系统|λ|max 分布情况

Fig.3 Distribution
 

of
 

|λ|max
 with

 

or
 

without
 

faulty
 

oil
 

receiver

显增加,表明系统更易处于非稳态运行。总体上,
故障受油器的存在使系统发生不稳定响应概率增

加,相应散落在复平面单位圆外的最大Floquet
乘子数量显著增高。此外,结合表1进一步分析

可知,在Ij=700、740
 

A时系统最大Floquet乘子

均以复数形式、通过Hopf分岔路径分别从Ⅳ、Ⅰ
象限穿出复平面单位圆并致使拟周期运动出现。

②系统由稳态进入非稳态变化频次升高。对比最

大Floquet乘子穿出单位圆的次数可得到机组随

Ij增加由稳态到非稳态的分岔频次。整理结果

可得,考虑故障受油器后,系统于Ij=700、740
 

A
等数值在内共计发生11次由稳态到失稳状态改

变;而忽略故障受油器情况下,系统仅在Ij=
950、990、1

 

080、1
 

180
 

A
 

4个励磁电流数值条件

下出现失稳状态,不稳定变化频次大大缩减。

4 结论

a.
 

针对故障受油器导致的灯泡贯流式机组

碰摩问题,构建了考虑复合偏心不平衡磁拉力作

用下机组转子—轴承—转轮弯扭耦合振动模型及

其运动微分方程探究机组轴系稳定性。故障受油

器使系统发生失稳运行概率增加,其最大Floquet
乘子散落在复平面单位圆以外数量明显增高,相
应机组稳定运行范围大幅缩减。同时,含故障受

油器机组稳态、非稳态切换频次的提升令机组主

轴及转动部件振幅摆度加大,严重影响设备安全

及运行稳定性。

b.
 

受油器部件作为灯泡贯流式机组调节运

行的重要组成部分,其故障的出现会影响系统整

体响应,加剧系统非稳态发生概率并减小稳态运

行范围,故开展机组分析时考虑因长期运行而产

生故障的受油器部件十分必要。
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Abstract:

 

Malfunctions
 

resulting
 

from
 

rub-impact
 

between
 

moving
 

and
 

stationary
 

parts
 

of
 

bulb
 

tubular
 

unit
 

will
 

jeop-
ardize

 

the
 

safety
 

and
 

stability
 

of
 

hydropower
 

units.
 

Aiming
 

at
 

the
 

bulb
 

tubular
 

unit
 

shaft
 

rubbing
 

system,
 

a
 

coupled
 

ben-
ding-torsional

 

rotor-runner
 

system
 

with
 

faulty
 

oil
 

receiver
 

under
 

multi-vibration
 

source
 

and
 

corresponding
 

differential
 

e-
quation

 

were
 

established.
 

The
 

Floquet
 

theory
 

was
 

applied
 

to
 

investigate
 

the
 

stability
 

of
 

periodic
 

solution.
 

The
 

results
 

re-
veal

 

that
 

when
 

faulty
 

oil
 

receiver
 

is
 

taken
 

into
 

account,
 

the
 

system
 

dynamic
 

feature
 

alters
 

dramatically,
 

which
 

aggravates
 

the
 

possibility
 

of
 

system
 

instability
 

and
 

alternates
 

frequency
 

transition
 

between
 

steady
 

and
 

non-steady
 

state.
 

This
 

fault
 

ag-
gravates

 

the
 

unsteady
 

vibration
 

characteristics
 

of
 

different
 

rotating
 

parts,
 

especially
 

for
 

the
 

runner
 

structure
 

response
 

trend,
 

which
 

needs
 

to
 

be
 

paid
 

enough
 

attention.
 

The
 

results
 

can
 

provide
 

useful
 

references
 

for
 

safe
 

operation
 

and
 

stability
 

analysis
 

of
 

bulb
 

tubular
 

units.
Key

 

words:
 

oil
 

receiver;
 

coupled
 

bending-torsional
 

vibration;
 

bulb
 

tubular
 

unit;
 

stability
 

analysis
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