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磁轴承失灵后坠落转子瞬态
振动灾变机理研究
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摘要:  研究一个带磁轴承的转子系统, 在磁轴承失灵后转子坠入备用轴承引起的非线性瞬态振

动# 通过严格建立运动方程和数值仿真计算,详尽地分析了坠落转子转动角速度变化和轴颈与备

用轴承接触点法向力变化的时间历程及备用轴承振动位移的频谱 ,发现系统发生灾变破坏的原因

是由于高速不平衡阻尼转子减速通过临界速度时引起的强烈非稳态受迫弯曲振动加上轴颈与备

用轴承接触点碰摩的非线性引起的高频颤振# 
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引   言

1980年代末发达国家开始将高新技术 ) ) ) 能主动控制振动的磁轴承技术( Active Magnet ic

Bearing, 缩写 AMB)应用到大型电站、喷气飞机、航天器和石油输送管道等设备所涉及的高性能

离心式压缩机、泵以及精密机床、离心机械和储能飞轮等重要旋转机械系统, 产生高效率的振

动抑制和无磨损、无噪声的效果,磁轴承显示出传统轴承与之无法相比的许多优点# 

实用中磁轴承偶尔会出现不可预见的意外故障而突然失灵# 这时高速旋转机械的转子坠

入磁轴承两侧称为/备用轴承0的滚动轴承中,产生碰撞和冲击, 导致轴颈与备用轴承内圈碰摩

进而出现全周碰摩和逆向涡动,振动骤增、运动失稳以致有可能一瞬间轴颈、备用轴承和密封

毁坏# 这是一个非稳态非线性灾变振动全过程# 近几年来,美国和加拿大均有重要旋转机械

系统的这类灾变事故报道,造成巨大的经济损失, 引起政府和制造商高度重视# 在目前磁轴承

技术还远未达到能完全避免意外故障的情况下, 专家们和制造商对于从研究瞬态非线性灾变

振动机理出发寻找减弱或抑制灾变振动的途径非常感兴趣[ 1~ 3]# 因若搞清灾变机理, 就可能

找到抑制灾变的途径# 即使磁轴承失灵,转子系统不致损坏; 一旦故障排除, 机器又可正常工

作# 

很少文献研究磁轴承失灵后转子坠入备用轴承的瞬态响应# 旋转机械动力学领域内一些

研究工作值得借鉴, 例如,Muszynska[ 4, 5]深入研究了转子与定子的碰摩产生的相互作用# Gelin
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等[ 6]研究了转子在备用轴承支承下的动力特性,他们将摩擦系数视为常数,计算了转子减速时

的瞬态响应# Ishii与 Kirk[ 1]首次对对 Jeffcott单盘转子由于磁轴承失灵而坠落的现象作了尝试

性研究,考虑了轴颈与备用轴承在接触点处相互碰摩作用的非线性性质对瞬态响应的强烈效

应# 国内外这方面研究均处于探索阶段,尚未明确引起灾变的根本原因# 

本文将对磁轴承失灵后坠落转子瞬态振动灾变机理作一个深入探讨# 

1  坠落转子瞬态振动的运动方程

坠落转子的轴颈与备用轴承内圈的碰摩和转子与定子的碰摩比较,既相似又有区别,情况

更为复杂# 轴颈与轴承内圈的碰摩带动坠落高速转子沿轴承内圈作复杂的逆向涡动和全周碰

摩;转子不仅作弯曲振动而且还会因轴承不对称分布和摩擦力矩的作用作扭转振动,两种振动

相互耦合; 轴承的内圈既平动有时又可转动; 此外,高速旋转转子还因碰摩处摩擦力矩的作用

而减速# 所有这些使得建立精确的动力学模型有相当难度# 

图1表示一个典型的单盘转子系统, 包括一个无质量的弹性轴;一个位于轴中央的质量为

Md 的不平衡刚性圆盘, 质量偏心距为 ed;两个质量分别为 M s / 2位于轴两端的轴颈;两个质量

分别为 Mb/ 2的备用轴承,支承坠落转子# 由于结构对称,建立运动方程时,两轴颈可简化为

一个质点,两备用轴承也可合二而一# 本文提出如下假设:

1) 由于转轴的弯曲与扭转弹性,圆盘与轴颈均可作弯曲与扭转振动;

2) 备用轴承可配有带质量的轴承座,备用轴承的内圈可发生转动# 

设: ( X d, Yd) , ( Xs , Ys) , ( X b, Yb) 分别为圆盘、轴颈、备用轴承的几何中心坐标, ( X h, Yh)

为备用轴承的轴承座坐标; M d、M s、Mb、Mh分别为圆盘、轴颈、备用轴承和其轴承座的质量;

图 1 坠落转子系统示意图        图 2 坠落转子系统动力学模型

Ud、Us、Ub分别为圆盘、轴颈和备用轴承内圈的转角; Ud0为圆盘不平衡 ed的初相位角; R s、Rb

分别是轴颈、备用轴承内圈的半径; LU是两者间的滚动摩擦系数, N 表示两者间的接触法向

力, F 为两者间的滑动摩擦力; T d是转轴的驱动力矩; N0是备用轴承的预载荷; Rm是备用轴承

内外圈平均半径# 整个系统具有 11个自由度# 使用分析动力学基本原理, 对图 1所示的单

盘转子系统建立振动运动方程如下:

  M d&X d + Cs( ÛX d- ÛX s ) + K s( X d- X s) + CdÛX d =

      M dg + Md ed[ ÛU2dcos( Ud- Ud0) - &Udsin( Ud - Ud0) ] , ( 1)

  M d&Y d+ C s( ÛYd - ÛY s) + K s( Yd- Ys) + CdÛY d =

      M ded[ ÛU2dsin( Ud- Ud0) - &Udcos( Ud- Ud0) ] , (2)
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  J d&Ud+ CsU( ÛUd- ÛUs ) + K sU( Ud- Us) + CdUÛUd = - Mdgedsin( Ud- Ud0) + T d, (3)

  M s&X s+ Cs( ÛX s - ÛX d) + K s ( X s- X d) = M sg - N cosA+ FsinA, (4)

  M s&Ys + Cs( ÛYs - ÛY d) + K s( Ys - Yd) = - N sinA- FcosA, (5)

  J s &Us+ CsU( ÛUs- &Ud) + K sU( Us - Ud) = - FR s, (6)

  M b&X b + Cb( ÛX b- ÛX b) + K b( X b- X h) = NcosA- FsinA# (7)

  M b&Y b+ C b( ÛYb- ÛYh) + K b( Yb- Yh) = NsinA+ FcosA, (8)

  J b &Ub+ CbUÛUb = FRb - sign( ÛUb) LU( N + N0) Rm , (9)

  M h&X h + ChxÛX h + K hxX h = C b( ÛX b- ÛX h) + K b( X b- X h) , (10)

  M h&Y h+ C hyÛYh+ K hyYh = Cb( ÛYb - ÛY h) + K b( Yb- Yh)# (11)

图2中的角 A代表轴颈中心相对于垂直方向( X 轴) 的角位移

  A= arctan
Ys- Yb

X s- X b
# (12)

这里假设, 轴颈与备用轴承内圈间接触法向力 N 取决于接触点沿接触而法线方向的变形

D和它的时间变化率 dD/ dt ,图 2中, 由几何关系

  D= (X s - X b) cosA+ ( Ys - Yb) sinA- Rb + Rs, (13)

若 D> 0,则有

  N = K cD+ CcÛD, (14)

K c, C c分别是接触变形刚度与阻尼系数, 由接触点处材料性质决定# 事实上, N \ 0才有意

义# 计算中约定:若遇到 N < 0,取 N = 0; 若 D [ 0,取 N = 0;若N = 0,则 Coulomn滑动摩

擦力 F = 0,意味着轴颈与备用轴承内圈未接触# 

由经典力学的运动学知识,可导出接触点在轴颈一边的切向速度为

  Vsc = ÛUsR s- ÛX ssinA+ ÛYscosA# (15)

另一方面,可导出接触点在备用轴承内圈一边的切向速度为

  Vbc = ÛUbRb- ÛX bsinA+ ÛYbcosA# (16)

一旦, V sc = Vbc ,就意味着接触点处没有相对滑动存在,这时 F 是静摩擦力,它满足

  | F | [ LsN , (17)

Ls 是最大静摩擦系数# 注意到, V sc = Vbc构成一个运动约束方程, 它对时间的微分产生加速

度项# 瞬态振动的某一时刻,若将它与其他运动方程联立,可求得该时刻摩擦力 F 值# 但若

F 值不满足方程(17) , F 仍为滑动摩擦力,满足下式(18)# 

一旦, Vsc > V bc或( Vsc- V bc) > 0,接触点处存在相对滑动,滑动摩擦力F 为F = LdN, Ld

是滑动摩擦系数# 当 Vsc < Vbc或( V sc- Vbc) < 0,则 F = - LdN ,上述两式合并为

  F = sign( Vsc - V bc) LdN# (18)

运动方程和约束条件导出后, 瞬态振动的仿真计算关键在于初始条件的确定# 于是,须考

察转子系统在磁轴承支承下以正常的工作转速(圆频率为 X) 运行时的不平衡稳态振动响应,

通常它是以转轴工作转动角速度为激励频率的同步稳态谐振动响应,易于计算或测量# 例如,

当圆盘中心在低位置越过 x 轴时,假定磁轴承失灵,以这一瞬时系统同步稳态谐振动作为初始

条件,对运动方程( 1) ~ ( 11)进行时域积分就可得到坠落瞬态振动响应的仿真全过程# 

2  瞬态响应仿真计算的分析

根据某一试验单盘转子系统的物理参数:
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  M d = 4 kg, M s = 116 kg, M d = 014 kg, M h = 1 kg;

  J d = 01002 3 kgm2
, J s = 01001 2 kgm2

, J b = 01000 1 kgm2
;

  K s = 210MN/ m, K b = 310MN/ m, K c = 500MN/m, K hx = 10 GN/ m, K hy = 10 GN/ m,

  K sU = 1717 kN#m/ rad; Cc = 2 kN#s/ m, C d = 1 N#s/ m, Cs = 150 N#s/ m,

  Cb = 90 N#s/m, Chx = Chy = 2N#s/ m, CdU= CsU= 01000 2Nm#s/ rad,

  CbU= 01002 Nm#s/ rad; ed = 30Lm, R s = 01014 8m, R b = 01015m,

  Rm = 01021 75 m; g = 9181 m/ s2, T d = - 012 N #m, N 0 = 2N ; LU= 0103, Ud0 = 0b

仿真计算出的坠落瞬态振动响应如图 3~ 图 6所示(起始转速 n = 9 000 r/ min, 即 X =

9421477 796 rad/ s,时间步长 $t = 5 Ls, 备用轴承小阻尼C b= 90N#s/ m, Ls = 015, Ld= 013)# 
这些图体现了在备用轴承小阻尼和内圈不能转动情况下, 系统的坠落瞬态振动响应的有趣特

征# 图 3、图 4表现轴颈的位置角 A和碰摩接触法向力N 的时间历程, 从中清楚显示# 

图 3  轴颈位置角 A的时间历程        图 4  接触点法向力 N 的时间历程

图 5 轴颈转动角速度的时间历程         图 6 备用轴承振动位移的 FFT频谱

转子坠落撞到内圈表面后,曾跳起数次, 然后保持接触# 由于两者间的摩擦,高速转子同

时在内圈底部开始来回滚摆动# 滚摆动越来越大, 011 s后轴颈沿内圈开始全周滚动并进入逆

向涡动# 接近 012 s时全周碰摩加剧,法向力N 首次瞬时出现 715 kN以上, 短时平均约 3 kN# 

随着逆向涡动的出现,圆盘、轴颈和备用轴承振动位移均急剧增大# 012 s时圆盘、轴颈和备用

轴承的径向振动位移 ( r = X
2
+ Y

2
) 分别达到 11226 mm、01616mm 和01607 mm# 值得注意

的是,图6为备用轴承瞬态振动位移的FFT 频谱图# 其中最大的峰对应频率约8314 Hz( 5004r/

min) ,这个频率正好等于转子系统弯曲振动第一阶无阻尼固有频率(第2、3阶无阻尼固有频率
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分别为26216 Hz、630 317 Hz) ,也可称系统的第一阶临界速度或临界点# 

观察图 5和图 4, 首先可看到轴颈的转动角速度自磁轴承失灵一刻的工作转速 9 000 r/

min起开始较缓慢、平滑地下降, 012 s附近轴颈转速约 8 000 r/min 左右, 但由于碰摩接触点

的非线性性质与摩擦力矩急剧增大, 转动角速度开始剧烈波动, 角减速度明显增大# 到 013 s

时转速降到 5 000 r/min, 即系统的 1阶无阻尼固有频率或临界点附近, 法向力 N 瞬时出现接

近1015 kN, 短时平均约6 kN ,此时圆盘、轴颈和备用轴承的径向振动位移分别达到 21105 mm、

11023 mm和 01892 mm# 0133 s左右法向力 N 瞬时达到1118 kN为最大值而短时平均接近 715
kN, 转速约4 000 r/min, 角减速度约为550Hz/ s以上, 此时圆盘、轴颈和备用轴承的径向振动

位移分别剧增至21350 mm、11145mm和01971mm# 这种状况使得系统极可能发生运动失稳或

灾变# 

上述坠落转子瞬态振动响应仿真计算表明,尽管接触点存在着碰摩非线性的复杂性,但系

统的基本性态还是属于高速不平衡阻尼转子减速通过系统第一阶临界点时引起的强烈非稳态

非线性受迫弯曲振动[ 7]# 法向力 N的最大值及圆盘、轴颈和备用轴承的径向振动位移最大值

没有在临界速度处发生,而是在更低转速处出现, 这是因为转子处于转动减速状态, 事实上角

减速度越大这些最大值出现的转速越低# 另一方面, 也不能忽视接触点的碰摩非线性# 仔

细观察, 图6中还有2个峰值频率: 850Hz与111 kHz,它们与系统上述线性自振频率无关,可认

为它们由接触点的碰摩非线性引起,尽管它们不显著影响圆盘的振动,但正是这种高频引起的

转动角速度剧烈波动(见图 5) ,导致轴颈与备用轴承的颤振,非常有害# 

3  结   论

通过导出一个单盘转子系统在磁轴承失灵后坠落转子瞬态振动响应的运动方程以及数值

仿真计算,本文详尽地分析了坠落转子转动角速度变化与碰摩接触点法向力变化的时间历程

以及备用轴承瞬态振动位移的频谱,证实系统可能发生灾变破坏的原因是由于高速不平衡阻

尼转子减速通过临界点时引起的强烈非稳态非线性受迫弯曲振动, 加上接触点的非线性特性

引起轴颈与备用轴承高频颤振# 
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Study on Catastrophic Mechanism for Rotor Drop

Transient Vibration Following

Magnetic Bearing Failure

FANG Zhi_chu

( Depa rtm ent of En gineer ing Mechan ics , Shan gha i Jia oton g Univer sity ,

Shan gha i 200030, P R China )

Abstract: The nonlinear and transient vibration of a rotor, which dropped onto back_up bearings

when its active magnetic bearings were out of order, was investigated. After strictly deriving its equa-

tions of motion and performing numerical simulations, the time_histories of rotating speed of the drop-

ping rotor, and normal force at the rubbing contact point as well as the frequency spectrum of the v-i

bration displacement of back_up bearings are fully analyzed. It is found that the strong and unsteady

forced bending vibration of the unbalancced and damped rotor decelerating through its first bending

vibtation of the unbalaned and damped rotor decelerating through its first critical speed as well as

chattering at high frequencies caused by the non_linearity at the rubbing contact point between the

journal and back_up bearings may lead to the catastrophic damage of the system.

Key words: rotor system with active magnetic bearing; magnetic bearing failure; transient response

passing through critical speed; non_linear rubbing; catastrophic mechanism
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