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核反应堆立式主泵泵轴涡动特性研究
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摘要 针对国内多个核电厂反应堆主泵存在泵轴不稳定涡动导致振动报警的问题，对涡动特性进行了深入研究。

首先，对主泵轴进行了转子动力学分析；其次，对主泵振动包括涡动频率、涡动幅值等进行了测试，研究了泵轴涡动

的原因及涡动源位置。结果表明：立式主泵轴系半频涡动频率略低于 0.5倍频，在 0.43~0.49倍频范围内变化；涡动

幅值时高时低，但并不呈发散趋势，总体处于动态平衡；主泵轴振动波动的幅度主要由半频涡动的波动幅度决定；主

泵轴系的半频涡动为泵轴下部轴承水膜涡动引起，非电机轴油膜涡动引起。为降低轴系涡动的影响，提出了泵轴下

部轴承的优化建议。
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引 言

核电厂反应堆主泵是一回路核心设备，许多学

者对主泵振动进行了研究。任朝晖等［1］对主泵转子

轴承系统碰摩故障进行分析，发现碰摩刚度、碰摩间

隙和不平衡偏心量对碰摩转子系统响应具有重要的

影响。袁少波等［2］对秦山三厂主泵振动问题进行了

分析，发现抗震垫对主泵振动有较大影响。肖良瑜

等［3］发现主泵屏蔽电机半速涡动频率与定子系统固

有频率耦合造成电机振动异常。杨璋［4］研究了三轴

承支承主泵轴的特性，发现三轴承支承立式结构主

泵的振动稳定性较差。李振等［5‑6］对主泵现场振动

问题进行了分析，指出主泵轴系存在涡动现象。目

前，国内多台机组的立式主泵均存在泵轴涡动，给主

泵的运行造成一定困扰，亟需对涡动特性进一步深

入研究，以便对主泵振动故障进行准确诊断。

笔者以 3个核电厂的同型反应堆主泵为研究对

象，对主泵轴系进行了转子动力学分析，研究了主泵

泵轴的涡动原因，测量并分析了涡动特性，提出了降

低涡动的措施，为立式主泵涡动分析和处理提供一

定的指导。

1 主泵振动模型的建立与理论分析

立式主泵由电机、泵及联轴器 3个部分构成。

电机上部布置 1个油润滑径向导轴承，下部布置 1个
径向和推力组合油润滑轴承。推力轴承上部为主

瓦，下部为副瓦。电机中下部布置了 1个质量较大

的飞轮，电机和泵轴通过联轴器连接。泵轴上部为

三级机械密封，隔离一回路高温高压放射性冷却剂。

在泵轴下部布置 1个水润滑石墨导轴承。

由于笔者只研究主泵轴系振动特性，因此只保

留轴上主要特征，建立如图 1所示的主泵简化物理

模型。4个电涡流振动测点位于电机下导轴承和泵

联轴器处。在主泵正常运行时，基本不考虑轴向振

动，振动测量点只测量径向振动，并忽略推力轴承的

动力作用。

将简化的主泵物理模型当作多盘转子进行研

究。主泵转子被划分为有限个截面，采用传递矩阵

法建立数学模型［7‑9］。因主泵上部轴承为奇数，可将

主泵转子系统视为各项异性支撑来分析，主泵转子

的第 i个截面状态矢量 Zi与第 i+1个截面状态矢量

Zi+1的关系为

Zi+1=TiZi+Fi （1）
其中：Ti为两截面之间构件的传递矩阵；Fi为构件的

外力状态。

Z i= [ f e ] T
i
=

[Mx Qx My Qy X A Y B ] Ti （2）
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其中：Mx，Qx，X和A分别为截面 i的 x向弯矩、剪力、

位移和挠角；My，Qy，Y和 B分别为截面 i的 y向弯

矩、剪力、位移和挠角。
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l，m，E和 J分别为构件的长度、质量、材料弹性模量

和轴端截面积；Id，Ip分别为直径转动惯量和极转动

惯量；ν=6EJ/（ktGAl2），为考虑剪切的影响系数，kt

为截面系数，G为剪切模量，A为截面积；ω为转速；

S为复数频率。

u11i和 u 21i只与构件自身物理性质有关。u12 i和

u 22 i除了与构件自身物理性质有关外，还与该段总

支撑的刚度系数 Ksxx，Ksxy，Ksyx和 Ksyy有关。这 4个刚

度系数组成总支撑矩阵KS为

K S=[ K+ SC ] [ K+ SC+ K b+ SC b+
S2m b ]-1 [ K b+ SC b+ S2m b ] （4）

其中：Kb，Cb和mb分别为轴承座的刚度矩阵、阻尼矩

阵和质量矩阵。

立式主泵整体坐落在泵壳上，水平方向无固定

支撑，因此不考虑轴承座的刚度、阻尼和质量，轴系

的运动只与轴承的刚度矩阵K和阻尼矩阵 C有关
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其中：kxx，kyy为 x，y方向的液膜刚度系数；kxy，kyx为 x，

y方向的交叉液膜刚度系数；cxx，cyy为 x，y方向的液

膜阻尼系数；cxy，cyx 为 x，y 方向的交叉液膜阻尼

系数。

式（5）中：kxx和 kyy对应的保守弹性力，轴心涡动

1周，其总做功为 0；cxx和 cyy对应的阻尼力，其恒做负

功将消耗能量；kxy和 kyx对应非保守弹性力；cxy和 cyx
对应的阻尼力，在 1周中做功可正可负，即可向转子

系统输入能量或者耗散能量。如果 1周涡动中，输

入能量小于阻尼耗散能量，涡动将越来越小；若输入

能量大于阻尼耗散能量，涡动越来越大，系统将

失稳。

对于多盘转子系统，将各截面状态联立，可建立

图 1 主泵简化物理模型

Fig.1 Physical model of main coolant pump
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整体运动学矩阵方程为

MẌ∓ iω 0GẊ+ CẊ+ KX= F （6）
其中：M为质量矩阵；i为虚数单位；ω 0为转动角频

率对角阵；G为陀螺矩阵；C和 K分别为包括轴承及

轴系的阻尼矩阵和刚度矩阵；F为外部激励矩阵；

X，，Ẋ，，Ẍ分别为广义位移、速度、加速度坐标列阵。

对于该主泵，外部激励主要是较为稳定的不平

衡和不对中激励，该类激励一般不是诱发不稳定涡

动的因素。由图 1分析可知，引起轴系不稳定的运

动可能由 3个轴承非保守弹性力引起，但具体是由

哪个轴承所引起，需要进一步对涡动进行测量和

分析。

2 涡动特性测试分析

2.1 涡动频率

图 2为泵轴振动频谱图，拾取的信号为图 1中
主泵轴振信号。图中振幅最大的 3个频率分别为

11.9，25和 49.4 Hz，分别对应接近基频频率的一半

（简称半频，记为 0.5X）、1倍频（基频，即转频，记为

1X）和 2倍频（记为 2X）。其中，0.5X的幅值约为

102 μm，超过了 1X的幅值。

主泵轴振动与 2个因数有关：①外力振动；②自

激振动，这部分与其自身传递矩阵振动参数有关。

1X和 2X主要由不平衡和不对中引起，属于外力振

动；0.5X不是基频的一半，而是略小于基频的一半，

与交叉刚度和阻尼有关。根据转子动力学理论可

知，这是一种典型的自激涡动。表 1为某段时间内

12次精细频谱分析中 0.5X频率的数值。由表可见，

半 频 频 率 在 10.75~12.20 Hz 分 布 ，对 应 0.43X~
0.49X，其频率并不固定，呈随机性变化。

从测试得到的涡动频率可见，轴系出现了半频

涡动，其中存在非保守弹性力，且非保守弹性力引起

的频率一直在变化。

2.2 涡动幅值

根据 2.1节可知，泵轴振动主要由 1倍频和半频

2种频率组成。图 3所示为主泵处于稳定运行阶段

随机取 60 s内泵轴振动通频幅值（即所有频率均计

入的振动幅值）、1X幅值和 0.5X幅值特性趋势。由

图可见：通频幅值出现较大波动，其波动幅度约为

100 μm；1X 较 为 稳 定 ，其 波 动 幅 度 小 于 25 μm；

0.5X波动幅度较大，波动幅度达到 125 μm。分析通

频、1X和 0.5X的幅值波动特征可知，波动并无明显

规律，属于随机性波动，通频幅值波动趋势与半频幅

值波动趋势基本一致。由此可见，泵轴振动幅值波

动是由于半频涡动幅值波动所引起。

由第 1节理论分析可知，在每 1周涡动中，输入

能量和耗散能量可能呈现不同情况。从半频涡动幅

值总体趋势来看，涡动没有持续发散，而是时高时

低，转轴系统状态总体处于动态变化，没有最终失

稳。由此可见，转轴系统的输入能量时而大于耗散

能量，时而小于耗散能量，但总体处于一种动态稳定

状态。

图 2 泵轴振动频谱图

Fig.2 Pump shaft vibration spectrum

表 1 半频涡动频率

Tab.1 Half whirl frequency

序号

1
2
3
4
5
6
7
8
9
10
11
12

半频频率值/Hz
11.60
11.50
11.63
11.67
12.16
11.67
11.51
11.39
12.20
11.55
12.06
10.75

对应倍频

0.47
0.46
0.47
0.47
0.49
0.47
0.46
0.46
0.49
0.47
0.49
0.43

图 3 幅值特性趋势

Fig.3 Amplitude characteristic trend diagram
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2.3 涡动源

涡动的起源主要是由于轴承的交叉刚度系数

kxy，kyx和阻尼系数 cxy，cyx的油膜力做正功。由图 2可
看出，主泵轴系共有 3处径向滑动轴承，理论上此 3
处均有可能发生涡动。为了确认涡动位置，对图 2
中 电 机 轴 振 测 量 点 的 振 动 信 号 进 行 频 谱 分 析 。

图 4，5 分别为电机在空载和带载情况下振动频

谱图。

如图 4所示，电机轴振的优势频率为 25 Hz，其
幅值为 46 μm，其他频率成分幅值非常小，可忽略不

计。图 5中，电机带载时优势频率与图 3一致，幅值

也接近。在图 4，5中均未发现涡动频率，可排除电

机上导轴承和下导轴承涡动的可能性。因此，可推

断泵轴的涡动为泵下导轴承所引起，该处润滑冷却

剂为水，因而主泵泵轴涡动非油膜涡动，而是水膜

涡动。

3 降低涡动措施分析

根据转子动力学理论可知，降低轴系涡动，需减

小 kxy，kyx对应的非保守弹性力及 cxy，cyx对应的阻尼

力。结合流体轴向周向流动 λω理论［10］，降低主泵轴

系涡动措施分析如下。

1）增大偏心率。在安装阶段将泵轴下部的水

导轴承处进行一定偏置，使其增大偏心率。该方法

在理论上可行，但实际中偏置量难以定量设置，需要

在大量实践后才能实施。

2）增大不平衡量或者不对中。该方法可在一

定程度上抑制轴的涡动现象，但不平衡或不对中均

会增加泵轴本身的振动，需要在 1X幅值和涡动幅值

之间进行权衡。

3）调整轴封水。主泵轴封水注入泵内后分两

部分，一部分流向机械密封，另一部分流向泵下导轴

承。通过调整轴封水流量，利用轴向流动干扰泵轴

的周向流动，打破泵原有的涡动平衡，形成新的涡动

平衡。因每台泵的涡动情况不完全一样，因此该方

法的效果存在一定的不确定性。

4）反漩涡技术。在泵下导轴承处改变轴封水

进入轴承的方向，以降低该处液体的平均周向速度

比。该方法需要对水导轴承的液体入口结构设计进

行一定的改进。

5）改进轴承形状。目前，泵下导轴承为圆筒

型，轴颈易发生涡动现象。若优化轴承和轴的间隙，

可以改善水膜的刚度，但会影响轴封水的分配。如

果间隙减小过多，还会增大轴承磨损的风险，因此不

建议对间隙进行改变。针对圆筒型轴承的涡动问

题，可采用两油槽、椭圆轴承、错位轴承、三油楔以及

可倾瓦轴承等其他型式的轴承。图 6为几种常见的

改进型轴瓦结构示意图，可以降低涡动。该方法不

需改变泵内部结构，不影响轴封水分配，改动量

较小。

图 4 电机空载频谱

Fig.4 No‑load motor spectrum

图 5 电机带载频谱

Fig.5 On‑load motor spectrum

图 6 几种常见改进型轴瓦

Fig.6 Several common types of improved bearing
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4 结 论

1）立式主泵轴系半频振动是一种自激水膜涡

动。半频涡动频率略低于 0.5倍频，频率值在小范

围内变化。

2）涡动并非持续稳定，涡动幅值时大时小，但

并不呈发散趋势，总体处于动态平衡。

3）主泵轴振动的波动由半频涡动引起，其波动

幅度也由半频涡动幅度决定。

4）主泵轴系的半频涡动为泵轴下部导轴承水

膜涡动引起，不是电机轴油膜涡动引起。

5）建议对轴瓦的形状进行优化，以降低轴系涡

动故障。
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