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《 汽轮机原理》

第六章 汽轮机主要零件结构与振动
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§§ 66--1  1  叶片强度与振动叶片强度与振动

一，叶片强度一，叶片强度

汽轮机的动叶片在工作时，作用在其上的力主要有两种：

一是叶片随叶轮高速旋转，要承受叶片自身和围带、拉金的质量所产生的离

心力，从而产生拉伸应力；

二是蒸汽通过叶片通道时产生的汽流作用力，以产生弯曲应力。

离心力除了产生拉伸应力之外，当离心力不通过计算截面形心时，由于偏

心，还会产生弯曲应力。

从喷嘴流出的汽流是不均匀的，对叶片形成的激振力，引起叶片振动，产生

弯曲应力和扭转应力。离心力和汽流力作用点与弯曲中心不重合将引起扭转

应力。

另外，在机组启动、停机和负荷变动时，由于受热不均匀而存在温差，叶片

还产生热应力。
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在进行叶片强度校核时，应分析各种不同的级有不同的最

危险工况，选择其最危险工况进行分析计算。例如：

调节级的危险工况是第一调节阀接近全开而第二调节阀尚未开

启时；

低压级的最危险则在最大蒸汽流量及真空最好之时；

中间级是在最大蒸汽流量时最危险。

高压级处于高温下，须考虑材料的热稳定及蠕变问题；

低压级处于湿蒸汽区，应考虑湿汽的冲蚀问题。

总之，在进行叶片强度校核时，必须根据其危险工况及工

作条件，选定适当的许用应力，以保证叶片的安全。
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（一）叶片的拉伸应力

叶片的拉伸应力是叶片作高速旋转时质量离心力而产生的。

1，等截面叶片

对于等截面叶片，沿高度各截面所承受离心力是逐渐增大，

其应力也是逐渐增加的。现在在任意半径R处(图5—30)取一微

段dR叶片进行分析，则该微段的离心力为：

式中 F ——叶片截面积(    )；

——叶片材料的密度(      )；

———角速度(rad/s)， ；

n —— 转速(r／min)。

RdRFdC ⋅⋅⋅= 2ρω

ρ
ω

2m
3/ mkg

60
2 πω n

=

图6—30
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对于半径为R的截面，作用在该截面上的离心力用积分可求得：

由上式可知，最大离心力发生在根部截面。则等截面叶片叶根

截面处的离心力和拉应力可表达式为

（6——1）

（6——2）

式中 ——级的平均半径(m)；

——叶片高度(m)。
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若用径高比 代入上二式，且平均轮径处叶片的

圆周速度 ，则以上二式可以改写为

（6——3）

（5——4）

由以上公式可知，等截面叶片根部的拉应力只与 、 、 、 有

关，而与叶片截面积无关。也就是说，增加等截面叶片截面积并

不能降低叶片的根部拉应力。在圆周速度和径高比不能改变的情

况下，采用密度较小的材料可以减小叶片的质量（拉应力）。
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22．变截面叶片．变截面叶片

对于径高比 ＜10的级为长叶片级。对于长叶片，如果采用等截面叶片，

则叶片叶根拉应力会很大，无法满足强度要求。为了减少离心力，把叶片做

成变截面形式。变截面叶片在任意半径R处的截面所承受的离心力为

（6——5）

离心拉应力为

（6——6）

上式表明，变截面叶片离心力不仅与 有关，还与叶片截面沿半径变化

的规律F(R)有关。

在变截面叶片中，离心力引起的拉伸应力不一定在根部截面是最大。一般

来说，应通过计算才能确定最大拉伸应力所在截面。
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变截面叶片截面积沿半径R的变化规律，一般难以用解析

式表示。根据面积沿叶高的变化曲线，可以采取数值积分的

办法，近似计算各截面的拉伸应力。譬如，可将叶片沿叶高

等距离分为若干段（一般取5~10段），而把每一段看成为

等截面叶片，则可先计算各等截面叶片段的离心力，再确定

各段面上的离心拉应力。

根据本节所讲的长叶片截面积沿半径的变化规律和第一

章所讲的长叶片级速度三角形动叶片进出口角的变化规律，

长叶片都做成“变截面扭叶片”。“变截面”是为了保证其强

度，“扭”是为了避免沿半径的增加而引起的各种损失，以

提高长叶片级的级效率。
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33．围带和拉金的影响．围带和拉金的影响

叶片多用围带、拉金或者既有围带又有拉金将叶片联成一

体，成为叶片组。在汽轮机转动时，围带、拉金也会产生离心

力，这些离心力也作用在叶片上，由叶片组内各叶片分摊其离

心力的作用。因此，在计算叶片离心拉应力时，必需考虑进

去。这样，对于根部截面，叶片受到总的离心拉应力为

（6——7）

式中 ——叶片型线部分的离心力(MN)；

——一个节距围带段的离心力(MN)；

——一个节距拉金段的离心力(MN)。
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((二二)  )  叶片的弯曲应力叶片的弯曲应力

11．蒸汽作用力引起的弯曲应力．蒸汽作用力引起的弯曲应力

蒸汽对叶片产生作用力，可以分解为圆周分力和轴向分力。

蒸汽作用力的大小和级的焓降、反动度及流过叶栅的蒸汽量有

关。圆周分力为

（6——10）

或者 （6——11）

式中 ——通过一级的蒸汽流量(kg／s)；

、 、 ——级的轮周功率、轮周效率、绝热焓降；

、 ——叶片进、出口汽流在圆周方向的分速度；

、 、 ——部分进汽度、圆周速度、级中动叶片数。
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轴向分力的大小为：

（6——12）

式中 、 ——叶片进、出口汽流在轴向的分速度(m／s)；

、 ——叶片前、后蒸汽的静压力()；

——叶片节距(m)；

_————叶片高度(m)。

在应用以上公式进行计算时，应选择蒸汽作用力为最大值的

工况，即级的最危险工况。

由图6—31可以看出，蒸汽作用在叶片上的合力应为

（5——13）
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在计算时，通常把叶片看成一端刚性固定的悬臂梁，并假定

载荷沿叶片高度均匀分布，这样均布载荷为 ，

则离叶片根部x处的任意截面上的弯矩为

（6——14）

根部截面有最大弯矩值：

（6——15）

为了计算弯曲应力，把最大弯矩可以

分解为沿最大、最小主惯性轴方向上

的两个弯矩，即
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如图6—32所示，用 、 代表叶型的最小(对于Ⅰ—Ⅰ轴)

和最大(对于Ⅱ—Ⅱ轴)主惯性矩。则 和 在叶片底部截面出

汽边、进汽边和背弧上产生弯曲应力分别为：

（6——16）

（6——17）

（6——18）

式中 、 、 、 ——图6—32所示；

、 、 、 ——截面系数， ， ，

， 。
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一般说来，汽流作用力 与最大主惯性轴（Ⅱ—Ⅱ轴）之间的夹角很小

（ ）。这样，

因此，可以采用如下简化计算：

对于叶片底部截面进、出汽边 （6——19）

对于叶片底部截面的背弧 （5——20）

图5—33上的AB线表示弯曲应力沿叶型的分布情况：

最大的拉应力发生在叶片的两个边缘上，即线段AC所示；

最大压应力发生在叶片背弧上，如线段BD所示。

而叶片的拉伸应力在整个截面上是均匀分布的。

可以用增加叶片的宽度（叶片的截面积和主惯

性矩增大），以降低叶片的弯曲应力。

F
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2．离心力引起的弯曲应力

使离心力产生弯矩有两种情况：在叶片设计时，有意让叶片偏斜，使其

离心力不通过计算截面的中心，即所谓叶片的偏装；另一个是由于叶片受到

蒸汽力作用而产生弯曲所引起的。

(1)  叶片的偏装

叶片在工作时，离心力弯矩与蒸汽作用力的弯矩方向相反，这样，使叶片

的最大弯矩或弯曲应力减小，甚至接近于零。

在设计时，常采用两种方法：

一种是使叶片顺着转动方向在圆周上(或同时在轴向方向)倾斜一角度

(图6—34a)；

另一种办法是使整个叶型相对于辐向线在圆周方向平移一个距离(图5—

34b)。

(2)  叶片弯曲变形后离心力所引起的弯矩

当叶片在蒸汽力的作用下产生弯曲变形后，离心力不再通过截面形心0

点，在叶片上引起了附加弯矩。
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图6—34a,b
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3．围带、拉金对外片汽流弯应力的影响

用围带或者拉金将单个叶片连成叶片组：

改善叶片的振动特性；

可以设置轴向汽封以减少漏汽；

围带和拉金的质量增加了叶片的离心力；

叶片产生弯曲变形而使围带和拉金相应产生弯曲变形，

从而形成对叶片的反力矩，该反力矩可以部分地抵消汽

流力引起的弯矩。
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反力矩由下式确定：

式中 ——剪切力，可由围带变形公式确定；
——围带节距。

ss tSM ⋅='

S
st
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此弯矩作用在叶轮平面y—y上，它在最大惯性轴平面上的分量为

即 （6——23）

在最大惯性轴（Ⅱ—Ⅱ）平面内，围带作用在叶片的实际弯矩为

（6——24）

式中 ——围带材料的弹性模量(        )；

——围带截面的惯性矩(         )；

—刚性连接修正系数（）；

——叶片个数修正系数。

上式中，最大惯性轴（Ⅱ—Ⅱ）平面内叶片弹性线顶部固定围带处的倾角

由汽流力弯矩和围带反弯矩合成而引起。
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经过一系列推导后即可得围带作用在叶片上的反弯矩与叶片根

部截面弯矩的关系式：

（6——26）

根据上式绘成的曲线如图6—37所示。从图可以看出，用围带将

叶片连成组之后，围带作用在叶片上的反弯矩最大值不会超过等

截面叶片最大弯矩的30％，这就定量地说明了围带、拉金对叶片

弯矩、弯应力的影响。

式中 ——叶片组刚性连接系数；

——叶片高度(m)；

——叶片材料的弹性模量(      ) ；

——叶片截面的最小惯性矩(          ) ；

——汽流力引起叶片根部截面的弯矩(N.m)。
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作业：作业：

1、分析调节级、末级、转子叶轮的最危险工况。

2、叶片工作时受到哪些力的作用？

3、为什么长叶片必需做成变截面扭叶片的型式？

4、试求等截面叶片的最大弯曲应力和最大拉伸应力。已知级的流

量 ，级的平均直径 ，叶片高度

，动叶前的压力 ，级后压力 ，喷

嘴出口速度 ，出汽角 ， ，余

速 ，级的圆周速度 ，动叶数Z=144,     

叶片最小截面系数 ，部分进汽速 e=1 ，

叶片材料密度 。。

skgG /66.1= mdm 252.1= mlb 191.0=

MPap 039.01 = MPap 0376.02 =

smc /3861 =

smc /972 =

0
1 15=α 0

2 100=α

smum /5.196=

3
min 508.0 cmW =

33 /1085.7 mkg×=ρ
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（接上页）

55、根据条件校核等截面叶片的离心应力和弯曲应力。、根据条件校核等截面叶片的离心应力和弯曲应力。

已知级的平均直径已知级的平均直径 ，叶高，叶高 ，最小截，最小截

面系数面系数 ，叶片材料密度，叶片材料密度 ，转速，转速

n=3000r/min n=3000r/min ，，轮周功率轮周功率 ，，叶片数叶片数z=182z=182，，级为全级为全

周进汽，动叶前后的压力分别为周进汽，动叶前后的压力分别为 ，，

，轴向分速可忽略。，轴向分速可忽略。

kWNu 2445=

3
min 43.0 cmW =

mmlb 59=mmdm 1180=

33 /1085.7 mkg×=ρ

MPap 518.01 = MPap 486.02 =
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（三）叶根和轮缘应力（三）叶根和轮缘应力

叶片是通过叶根与轮缘相连并固定在叶轮上。在核算叶根和

轮缘强度时，一般不考虑蒸汽的作用力，只计算叶片离心力所

产生的拉应力、弯应力、挤压应力和剪切应力。常见的几种叶

根有T型叶根、叉型叶根、枞树型叶根。

A， T型叶根

1．叶根应力

(1) 在AB截面上所受的拉伸应力

由图6—38可以看出，AB截面在整个叶根

中是截面积最小的受拉截面，故T型叶根

最大的拉伸应力发生在AB截面上。其拉

伸应力为 图6—38
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（6——27）

式中 ——叶片型线部分、围带和拉金的离心力的总和，即

图6—38中MN截面以上部分质量所产生的离心力(MN即

叶型与叶根的分界线)， (MN)；

——叶片MN截面和AB截面之间部分质量离心力(MN)；

——— AB截面的面积(    )，即图6—38中面积befd(若垫块和

叶片分开制造时，则等于面积bef’d’)。

（2） AD及BC 截面上所受的剪切应力

（6——28）

式中 —— ABCD部分的离心力(MN)；

——受剪切的面积()，等于ADbd亦即BCef所表示的面积(若垫块和

叶片分开制造，则等于面积Adbd’)。

1
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(3) abdc和eghf截面上所受的挤压应力

（6——29）

式中 ——叶片根部(截面MN与xx之间)的总离心力(MN)；

——面积abdc或eghf ；

2．轮缘应力

由图5—38可以看出，轮缘x—x截面所受离心拉应力最大。

其承受离心力(包括叶片及轮缘)引起的拉伸力、偏心载荷所引

起的弯曲应力和剪切应力。由于轮缘可被认为是从叶轮上切割

下来的圆环，它本身的离心力不仅引起径向应力，还将产生切

向应力，计算中近似认为只有2/3的离心力引起径向应力。

32F
CC x

cr
∑ +

=σ

xC

3F
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(1)截面xx上受到的拉伸应力

（6——30）

式中 ——xx截面以上的轮缘部分(不含叶根)的离心力(MN)；

——所有叶片和叶根的总离心力(MN)；

b —— 轮缘每侧宽度。

)2(2
3
2)(

2

2

br

CCCz rx

p π
σ
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=
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(2)偏心截荷p在截面xx上引起的弯矩和弯曲应力

弯矩

弯曲应力 （6——31）

式中 p —— 为xx截面上作用在一个节距轮缘上的偏心载荷(其中

为环BEFG的离心力， （N）)；

W —— 一个节距轮缘在xx截面的抗弯断面系数， 。

所以轮缘在xx截面上的总应力为

（6——32）

(3)轮缘FG截面上受到的剪切应力

（6——33）

paM ≈

W
M

b =σ

'
rC

2

'

3
2

2 z
CCC

p rx +
+

= ∑

2

2
2

3z
brW π

=

bp σσσ +=

11

'
2

2
3
2)(5.0

hr

CzCC rx

π
τ

∑ ++
=
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BB，，枞树型叶根枞树型叶根

现代大型汽轮机叶片的叶根多用枞树型叶根。枞树型叶根两侧的根齿与轮

缘齿是一一对应的(图6—39)。严格地说，各个根齿所受力是不相同的。但

在计算中，近似地认为枞树型叶根各齿受力相等。作用于垂直各齿接触面的

力为

式中 ——整个叶片的离心力，（MN）；

—— 叶片型线部分的离心力(MN)；

—— l—l截面以上叶根部分离心力(MN)；

——1—l截面以下叶根部分离心力(MN)；

2n ——齿的对数(包括两面，故乘以2)；

—— 叶根锥角(°)。

2
cos2 ϕn

C
p ∑=

∑C

C
0C

1xC

ϕ

图6—39

∑ ++= 10 xCCCC
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1．叶根计算

(1)叶根任意截面i—i上的离心拉应力

（6——34）

式中 —— 叶根i—i截面到l—l截面间叶根部分离心力(MN)；

—— 截面序号；

—— 第i截面叶根的宽度、厚度(m)。

(2)l—l截面的蒸汽弯应力

（6——35）

式中 —— 作用在叶片上圆周方向的汽流力(MN)；

—— 叶片型线部分高度(m)；

—— 叶型底部截面到1—1截面的距离(m)；

—— 叶根l—1截面的断面系数， 。

ii

i

i
i

ti lb

C
n

iCCC ∑∑ −
−++

=

−

=

11

1
0

σ

∑
−

=

1

1

i

i
iC

i
ii lb、

1
1

)
2

(

W

alpu

b

+
=σ

up

l
a

1W 6
1

2

1
lbW i=
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2．轮缘计算

在图6—39中，01线代表叶片离心力方向，02线代表轮缘齿槽部分

离心力方向，0’3 线代表叶根齿与轮缘齿槽接触面上作用力p方

向。根据三角形内外角的关系可知，02与0’3线的夹角为

(    )，将p力投影到02线上，即可求得轮缘宽度为的第i截面上

的离心拉应力：

（6——36）

式中 —— 两相邻截面之间轮缘部分的离心力(MN)；

—— 两相邻叶片中心线之间的夹角， ；

—— 叶片数。

轮缘最大拉应力位于齿槽的最下面的一个截面。

22
αϕ

−

ii

i

di

ti ld

Cip ∑+⎟
⎠
⎞

⎜
⎝
⎛ −

= 0' 2
cos2 αϕ

σ

diC

α
2

0360
z

=α

2z
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33．叶根和轮缘的强度计算．叶根和轮缘的强度计算(图6—40)

(1)齿底的弯曲应力

（6——37）
式中 e   —— 作用力p相对齿底中点的力臂(m)；

—— 齿根高度(m)。

(2)齿的剪切应力

（6——38）
式中 —— 齿与齿开始接触处的齿高(m)。

(3)齿的挤压应力

（6——39）
式中 m —— 扣除圆角和间隙后，

齿的实际受力面的宽度(m)。

6/2
2hl
pe

W
M

i

u
b ==σ

2h
iilh

p
=τ

1h

i
cr ml

p
=σ
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CC，，叉型叶根叉型叶根

叉型叶根用于长叶片。叶片的离心力是通过铆钉传给轮缘的。

1．叶根应力

l—l截面上叶根的拉伸应力为

（5——40）

式中 —— 根部截面MN线以上部分离心力（N）；

—— l—l截面以上叶根部分的离心力(MN)；

—— 在半径及n处的叶片节距， (m)；

—— 工作叶片数；

d —— 铆钉直径(m)；

——叶根叉数；

b——叉尾宽度(m)。

bZdt
CC

H

x
p ×−

+
= ∑

)5.0(

'

σ

∑C

'
xC
t

2z

HZ

图6—41
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由于叶片重心不通过l—l截面的形心0，所以l—l截面亦要承弯矩：

叶根l—l截面的抗弯断面系数：

则叶根l—l截面的弯曲应力为

（6——41）

2．铆钉应力

(1) 剪切应力

（6——42）

(2) 铆钉与叶根间的挤压应力

（6——43）

(3) 铆钉与轮缘间的挤压应力

（6——44）

上三式中 ——1——1截面以下叶根离心力(MN)。

eCCM x )( '+= ∑
6

)5.0( 2 bZdtW H−=
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3．轮缘应力

轮缘应力最大的危险截面是2—2截面，其拉伸应力为

（6——45）

式中 —— 2——2截面以上轮缘部分的离心力(MN)；

—— 轮周上一排铆钉的数目。

在计算叶片强度时，必须知道叶片截面几何特性，即叶片

截面的形心坐标、面积、惯性矩和截面系数等。而叶片型线

非常复杂，难以用解析方法计算，故通常用高斯近似法计

算。其详细计算请参考有关资料和书籍。

))(2(
3
2)(

2

2
'''

bZBidR

CzCCC

H

rxx

p −−

+++
=
∑

π
σ
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i
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二，叶片的振动

汽轮机的叶片在工作时，会受到不均匀汽流力（激振力）的

作用，使叶片产生振动。特别是当叶片的自振频率等于激振力

或者为其整数倍时，叶片将发生共振，就可能使叶片疲劳断

裂。运行经验表明，叶片损坏主要原因是由于振动造成的。因

此，研究叶片的振动，就应该研究引起叶片振动的激振力和叶

片本身的自振频率。

（一）引起叶片振动的激振力

引起叶片振动的原因是叶片在工作时受到周期性的汽流激振

力的作用。作用在叶片上的激振力按其产生原因可分为两类：

一类是由于结构上的因素产生的；一类是由于制造、安装的误

差产生的。前者称为高频激振力，后者称为低频激振力。
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1，低频激振力

低频激振力产生的原因是由于结构件的制造、安装误差而导致

汽流力分布不均所致。具体情况有如下几种：

（1）上下隔板接口结合不良，当汽流流过接口处的喷嘴通道时，

汽流速度的大小及方向不同，形成一个（或两个）激振源。

（2）由于喷嘴或者隔板导叶制造误差，使个别喷嘴异常，其出口

汽流速度的过大或过小，也就形成了一个激振力。

（3）对于喷嘴调节的汽轮机，采当部分进汽，调节阀依次开启，

当叶片通过装有喷嘴弧段时，受到汽流力的作用，而叶片通过没

有喷嘴弧段时，又不受汽流力的作用，从而引起了一个激振力。

（4）级前后有抽汽口，在抽汽口附近的动静间隙中有大量的汽流

作径向流动，使得这一部位的出口汽流速度的周向分速变小，从

而会引起了一个激振力。

上述几种情况产生的激振力，都会使动叶片每旋转一周，就

要受到一次（或几次）激振力的作用，故称为低频激振力。
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低频激振力的频率是汽轮机转速的整数倍，即

(6—46)

式中， n-----汽轮机转速；

k——为正整数，k=1,2,3,……
2，高频激振力

高频激振力产生的原因是由于喷嘴的存在所致。由于喷嘴通道
壁面的存在，使蒸汽在喷嘴出口处的汽流速度大小沿轮周分布呈
近似抛物线（图6—42）。叶片每转过一个喷嘴通道时，所受汽

流作用力就会发生一次由小到大、又由大到小的变化。这种激振
力称之为高频激振力。高频激振力的频率用下式求得：

（6—47）

式中， n----- 转速；

z ---- 级内喷嘴数。

当部分进汽度e < 1 时，则有

式中， ——为当量喷嘴数。

nkfl ×=

znfh ×=

e
zz

znfh

=

×=
 '

 '

 'z
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（二）叶片振动型式

叶片振动的基本形式有弯曲振动和扭转振动。而弯曲振动又分切向振动和

轴向振动：

绕叶片截面最小主惯性轴（Ⅰ—Ⅰ轴）的弯曲振动称为切向振动；

绕叶片截面最大主惯性轴（Ⅱ—Ⅱ轴）的弯曲振动称为轴向振动；

沿着叶片长度方向绕通过截面型心轴线往复作转过一角度的振动称为扭转振

动。 各种振型如图6—43所示。

图6—43

各种振型
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1）切向振动：

叶片切向振动如图6--43a所示。而叶片切向振动又有不同的振

动型式：

A型振动：根部固定、叶顶自由的振动（图6—44）。根据节点数

的多少，A型振动又依次有 型振动、 型振动、 型振动…
等，即有无穷多个振型。其中， 型振动的振幅最大、频率最

低，随着振动阶次增加，其振幅逐渐减小，振动频率逐渐增大。

对于等截面而言，其频率之间有一定比例关系，比值为：

B型振动：根部固定、叶顶为铰支的振动（图6—45）。叶片作B

型振动时，叶顶不产生位移，但要产生旋转。B型振动也依次有

型振动、 型振动、 型振动…等。对于等截面各阶振动，有：

0A
1A 2A

0A

……=…… 6.17:27.6:1
210 AAA fff ：：

0B 1B 2B

……=…… 8.6:2.3:1
210 BBB fff ：：
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2）轴向振动

叶片轴向振动的振型如图6---43b所示。与切向振动类似，

叶片轴向振动分为A型振动和B型振动。

3）扭转振动

叶片扭转振动的振型如图6---43c所示。按频率高低不

同，扭转振动也分为第一、二、三阶等次的振动。

4）叶片组的振动

叶片组的振型比自由叶片的振型复杂。叶片组的振动也有
切向、轴向和扭转振动之分。

叶片组的A型振动（叶片根部固定、顶部自由）： 这种振动的特点

是组内叶片作相同的振动，并且频率相同，有 型、 型、 型……
振动等，如图6—46所示。

0A 1A 2A
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叶片组的B型振动（叶片根部固定、顶部铰支） 用围带将叶片连成叶

片组的B型振动，其顶部保持不动或几乎不动，可以分成 型、 型、

型……振动等。但叶片组的B型振动，又有两类对称振动，即第一类对称

的型振动和第二类对称的型振动（图6—47） 。

由于围带的存在，使叶片的刚度增加，则使振动自振频率增

加；但另一方面又增加了质量，使自振频率降低。

当激发叶片组振动时，激振力的频率逐渐增加，会交替出现A

型、B型振动。实践证明，最容易出现、并且振幅最大的主要是

、 、 型振动；而更高阶次的振动，不容易发生，即使发

生了，振幅也不大，也不危险。

除了产生切向振动之外，叶片组也回产生轴向振动和扭转振

动。

0B 1B 2B

0A 1A0B
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作业：

11、造成叶片振动的激振力有哪些？各是怎样产生的？、造成叶片振动的激振力有哪些？各是怎样产生的？

22、叶片的振型有哪些？并画出示意图。、叶片的振型有哪些？并画出示意图。
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（三）叶片振动自振频率计算

这里所讲的频率是指叶片不动时的静频率。实际上叶片是随

大轴、叶轮一起旋转的，旋转时要产生离心力，在离心力作用

下，叶片的弯曲刚度增加，故自振频率增高。叶片自振频率可

以用实验测得，也可以通过理论计算求得。

1，单个等截面叶片弯曲振动自振频率计算

11）叶片弯曲振动微分方程式：）叶片弯曲振动微分方程式：

这里把叶片看成是均布载荷的弹性梁，并作一些简化处理：

不考虑阻尼的作用；

对于叶高而言，叶片的断面尺寸很小，振动发生在一个平内，

为单纯弯曲无扭转振动，叶片弯曲平面保持平面。
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叶片是简谐振动，y随时间t的变化为正弦规律变化，因此叶片的

挠度曲线可用下式描述：

（6——48）

式中， ----叶片各点振幅，它是x的函数。也称为振动的“振型”；

ω----圆频率，ω = 2πf(f为频率）；

α----初相角。

叶片作自由振动时，没有外力作用。振动时，弹性力与惯性力

大小相等、方向相反，保持平衡。把叶片看成为在任意一时刻在

惯性力载荷作用下的静止梁。则作用在单位长度上的惯性力惯性力为

（ 6——
49）

式中 ——材料密度；式中的负号是因为惯

)sin()( αω += txYy
)(xY

2

2

.
dt

ydFxq ρ−=）（

—断面面积—F ρ



45

惯性力为作用在梁上的分布

栽荷。取一微元叶高进行研

究（图5—48）。距叶根x处，

其弯矩为M，切力为Q。当

x变化 时，弯矩和切力变

化，则微元叶高 段右边

的弯矩 和切力 为：

dx

1M 1Q

dx

dx
x

MMM
∂
∂

+=1

dx
x
QQQ

∂
∂

+=1

图5—48
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叶片自由振动时，作用在微元体上的力和力矩应保持平衡，即

化简后为： （6—
50）

力矩的平衡：

化简并略去高阶微量得： （6—
51）

将式（6—51）代入式（6—50）中得

（ 6—
52）

根据材料力学中挠度和弯矩的关系得

（ 6—

∑ =+−+= 0)()(0 dx
x
QQdxxqQf y ∂

∂
：力的平衡：

0)( =− xq
x
Q

∂
∂

∑ =+−−+= 0)(])([
2
10 dx

x
MMdxxqdxQdxMM
∂
∂
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x
MQ
∂
∂

=

02

2

2

2
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t
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M
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∂ρ

∂
∂

EI
M

dx
yd
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2
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将式（6—53）代（6—52）得

（6—54）

对于等截面叶片来说，I，F为常数，则上式可写为：

（6—55）

令 ，则上式可写为：

（6—56）

再将此偏微分方程式变成常微分方程式。设叶单个叶片振动为简谐振动，圆频率为 ω。则

叶片的点在某一瞬间的位移为：

（6—57）

对式（6—57）关于时间t求二阶导数，关于x求4阶导数，然后代入式（6—56），经整理

可得：

令 （6—58）
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则有 (6—59)

方程（6—59）的通解为：

（ 6—
60）

其中， 、 、 、 为积分常数，kx为所求的未知常数，因此求得kx
之后，便可以求出叶片的自振圆频率 。而kx可根据叶片两端不

同的边界条件确定。

2）单个等截面叶片弯曲振动自振频率

ⅰ，A型振动的自振频率

A型振动的边界条件：叶根固定叶根固定，即根部的挠度挠度和转角转角均为零；叶叶

顶自由顶自由，即顶部的弯矩弯矩和切力切力均为零。其数学形式为：

（ⅰ）当 = 0 ， ； ；

（ⅱ）当 ， ，则有： ； ，

04
4

4

=− Yk
dx

Yd

)()()cos()sin()( 4321 kxchCkxshCkxCkxCxY +++=

1C 2C 3C 4C

ω

x 0=Y 0=
dx
dY

lx = 0)( =xM 02

2

=
dx

Yd
0)( =xQ 03

3

=
dx

Yd
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将以上边界条件代入式（6—60），经过推导变化之后可得

以系数 、 、 、 为未知数的线性方程组，求解此方程组

后，就最后得到包含未知量kl 的频率方程式

（ 6—
61）
上式为一超越方程，可用图象法求解，此方程有无穷多个根，

前三个根值为：

1.875,  4.694,  7.855
而更高阶的解，前后两者只相差一个“π”。根据（6—58）式，得

振动圆频率公式为

（6—
62）

自振频率公式为

（6—
63）

根据所求得不同阶次的 值 代入式（6—63） 便可求得叶
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对于 型振动，其自振频率为：

（6—
64）

对于 型振动，其自振频率为：

（ 6—
65）

以上各式中的单位：面积F为 ，惯性矩I为 ，叶高 l
为 ，材料密度 为 ，材料弹性模量E为 。

ⅱ，B型振动的自振频率

B型振动的边界条件：叶根固定，即根部的挠度和转角均为零；叶

顶铰支，即顶部的挠度和弯矩均为零。其数学形式为：

（ⅰ）当 = 0 ， ； ；

（ⅱ）当 ， ； ，则有： 。

0A
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l
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=
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=
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此方程也有无穷多个解，前三个根的值为： 3.927,  7.069,  
10.21

根据所求得不同阶次的 值，代入式（6—63），便可求得叶片

B型振动不同阶次振动的自振频率。对于 型振动，其自振频率

为：

（ 6—
67）

同样,可以求得其他各阶B型振动的自振频率。

由上述讨论可知，A型振动和B型振动的自振频率公式是相同的，

所不同的只是 而已。根据前面的讨论又知道，对于同一个叶

片，最容易发生、并且振幅最大、最危险的振型主要是切

向 、 、 型振动，它们之间的频率比为：

（6—
68）

)(kl

F
EI

l
fBo ρπ 2

2

2
)927.3(

=

0B

)(kl

0B0A 1A

27.639.4110      ：：：： =ABoA fff
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作业：

1、试求根部紧固、叶顶自由的单个等截面叶片的切向 、 、 振动的自振

频率。已知叶高 ，截面 ，最小惯性

矩 ，叶片材料弹性模量

，材料密度 。

2、试求单个等截面叶片的切向 、 、 振动的自振频率。叶片工作部分高

度 ，最小惯性矩 ，截面

积 ，工作温度 ，叶片材料密度

，弹性模量 。

0B0A 1A

mlb 191.0=
24104.3 mAb

−×=

48
min 10742.0 mI −×= 210 /1059.20 mNE ×=

33 /1085.7 mkg×=ρ

0A
0B 1A

cmlb 85.5= 4
min 487.0 cmI =

2683.2 cmAb = Ct 0445=
33 /1085.7 mkg×=ρ MPaE 510167.2 ×=
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2，等截面叶片组弯曲振动自振频率计算

叶片组自振频率计算，仍然可用微分方程式（6—59）。由于支承条件(边

界条件)不同，其结果就不相同。对于用围带连成的叶片组，根部固定，则边

界条件和单个叶片的边界条件相同，即：

（ⅰ）当 = 0 ， ； 。

顶部的边界条件:在叶顶作用有一个反弯矩（ ）和一个往复振动的质量惯

性力（ ），即

（ⅱ）当 = 1 ， ； 。

建立了这样一个力学模型之后，对于用围带连成的叶片组，可看成为在顶

部作用有一个弯矩（ ）和一个切力（ ）的单个叶片。而围带的反弯矩

为

（6—69）

x 0=Y 0=
dx
dY

sM

sQ

x
sMlM =)( sQlQ =)(

sQsM

dx
ldy

l
IEM s

ss
)(π=
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式中， 为刚性连接系数，

（ 6—
70）

切力（ ）为

（ 6—
71）

根据材料力学中弯矩和挠度的关系，则有

一般，叶片和围带的材料相同，则 。经推导整理，最后可得

到这种一般边界条件下的频率方程：
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而方程（6—72）为超越方程，有无穷多个根，最小的根 为对应叶片组

型（第一阶） 振动频率的根。这样，叶片组第n阶振动A型或B型振动的自

振频率为：

（6—73）

显然叶片组振动的自振频率公式和单个叶片振动的自振频率在形式上是相同

的，只是 值不同。对上式作一些变化：

（6—74）

即 （6—74a）

式中 ——为叶片组内任意一个根部固定、叶顶自由单个叶片

Ao型振动的自振频率；

——为考虑了围带影响的修正系数，称为成组系数。
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可见，等截面叶片组自振频率可用成组系数乘以叶片组内任意

一个根部固定、叶顶自由单个叶片Ao型振动的自振频率而求得。

叶片组成组系数与振动的阶次、叶片组的结构尺寸有关。图5—
49为叶片组 、 、 型振动的 值与 和 的关系曲线。从

曲线可以看到：

（ⅰ）随着叶片组的刚度（即 ）增大，则 随之增大。也就是

说，叶片组的刚度增大时，其自振频率提高；

（ⅱ）当叶片组的刚度 不变， 值随 的增大而减小。说明围带

质量增大，使叶片组自振频率降低。

（ⅲ）对于 型振动，叶片组成组系数 变化范围不大

（4.4~4.9）,说明 和 对 的影响不大。这是因为叶片组作

型振动时，叶顶基本不动，围带基本不变形。

0A 0B 1A
sϕ sπ sa

sϕsπ

sπ sϕ sa

0B sπ

sπ sa sϕ



57图5—49

图6—50

用拉金将叶片连成组之后，叶片组弯曲振动
自振频率仍可以用类似用围带连成的叶片组
公式进行计算：

Aoff ϕ=ln
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（四）叶片弯曲振动自振频率的修正

上述叶片自振频率计算公式中，是将叶片看成根部绝对刚性固定，没计阻

尼、温度和离心力的影响。应该予以修正。

1，叶片根部刚度的影响

实际上，叶片是通过叶根和轮缘固定在叶轮上的，不可能绝对刚性联接的。

要用一个紧固系数来修正。

（6—75）

式中， --- 为计算所得叶片的自振频率；

---为紧固修正系数，见图6--51。

F
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l
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2，工作温度的影响

当温度变化时，材料弹性模量E也随着变化。一般说来，随着温度的升

高，材料弹性模量E会减小，因此叶片的抗弯刚度（EI）减小，使叶片自振频

率降低。工作温度对自振频率的影响，用温度修正系数加以修正。对于等截

面单个叶片，即有

（6—76a）

对于等截面叶片组，则有

（6—76b）

式中 ——温度修正系数，；

——在20  下叶片材料的弹性模量；

——在工作温度下叶片材料的弹性模量。
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3，离心力对叶片自振频率的影响

叶片工作时，离心力使叶片刚度增加，因此叶片自振频率要升高。未考虑

离心力的影响时的频率称为静频率；考虑了离心力影响时的称为动频率。随

着转速的升高，离心力增大，动频率也就越高。这样，叶片的动频率与转

速、静频率的关系为：

（6—77）

式中 ——叶片的动频率；

——叶片的静频率；

——转子每秒转速；

B——动频系数。

离心力对叶片自振频率的影响非常复杂，一般是采用经验公式来计算动频系

数B：

222
sd Bnff +=

df

f

sn
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对于等截面叶片的 型振动， ；

对于变截面叶片的 型振动， 。

对于 型振动， 。

对于 型振动， 。

以上各式中， ---级平均直径；

---叶高 。

对于频率较高的短、宽、厚的叶片，可不进行动频率计算，对于高阶次振动

振型的自振频率，也不必进行动频率计算。

85.08.0 −=
l

dB m

β2sin3.069.0 +−=
l

dB m
0A

0B

1A

0A
β2sin93.214.2 −+=

l
dB m

β2sin48.633.4 −+=
l

dB m

md

l
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作业：

1、计算等截面叶片组的切向 、 、 振动的自振频率。

已知叶片高度 ，最小惯性矩 ，

叶片截面积 ，安装角 。组内叶

片数为

。工作温度 ，此时的材料弹性模量

。围带截面积 ，围带节

距

，最小惯性矩 。叶片和围带

材料相同，弹性模量 ，密

度 。连接牢固系数 ，喷嘴

0A 0B 1A

mlb 088.0=

2410683.2 mAb
−×=

48
min 10487.0 mI −×=

MPaE 216700= 33 /1075.7 mkg×=ρ

08.77=sβ

10=mz Ct 0377=

MPaEt   191200= 2410156.1 mAs
−×=

4111038.7 mI s
−×=mts

21085.1 −×=

3.0=sH 36=nz
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（六）叶片振动安全准则和调频

为了保证汽轮机叶片能安全可靠的工作，则必须对叶片振动的安全性予以

校核和评价。我国早期对汽轮机叶片的安全评价的标准所采用的提高叶片振

动安全性主要措施是：

调整叶片自振频率或者激振力的频率，避开叶片共振条件；

减少汽流力对叶片产生的弯曲应力。

这里没有考虑叶片承受动应力和静应力的关系，并且忽视了叶片工作条件对

动应力和材料耐振强度的影响。其后制定了新叶片振动安全准则。其主要特

点是：

ⅰ，采用了表征叶片抵抗疲劳破坏能力的安全倍率安全倍率这一新概念；

ⅱ，采用叶片材料在静、动载荷联合作用下的耐振强度来衡量叶片的动强度，并

考虑了叶片实际工作条件对耐振强度及静应力(蒸汽弯曲应力)的影响。
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运行实践证明，叶片最危险的共振有三种：

ⅰ，切向A。型振动与低频激振力频率kn共振，称为第一种共振；

ⅱ，切向B。型振动与高频激振力频率zn 相等时的共振，称为第二种共振；

ⅲ，切向A。型振动与zn 相等时的共振，称第三种共振。

这几种振型又称为叶片振动的主振型。

叶片允许其某个主振型频率与某类激振力频率在共振状态下长期运行，不会

导致叶片疲劳破坏，这个叶片对这一主振型，称为不调频叶片；

叶片要求其某个主振型频率避开某类激振力频率才能安全运行，这个叶片对

这一主振型，称为调频叶片。

对一具体叶片而言，它具有各种振型，对某一主振型为不调频叶片，对

另一主振型可能是调频叶片。
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1，耐振强度

在工作时，叶片受静应力、动应力作用。评价叶片在静、动应力复合作用下

的安全性，要用耐振强度表示叶片材料在静、动应力复合作用下的动强度指

标，它由材料试验确定。

图5—55所示为叶片材料的耐振强度曲线（复合疲劳强度曲线）示意图。纵坐

标为耐振强度 ，横坐标为静应力 ，不同工作温度对应相应的曲线。

由图可知，耐振强度与静应力大小有关。在同一工作温度下， 越大， 越

小，表明材料承受动应力的能力越差。当 ＝0时， 达到最大值（疲劳

极限 ）。当静应力达到该材料工作温度下的屈服极限或高温应力极限

时，材料再无余力来承受动载荷，故 ＝0。随着工作温度升高，材料承

受静、动应力的能力减小。不论哪一种情况下，只有当叶片所承受的动应力

小于该工作条件下的耐振强度 才是安全的。

*
aσ

mσ

mσ
mσ

*
aσ

*
aσ

*
aσ

1−σ

dσ *
aσ
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2，不调频叶片的安全准则

不调频叶片主要是要保证叶片在共振条件下的动应力是否在许用耐振强度值以内。

1）安全倍率

不调频叶片在共振条件下的动应力幅值应小于许用耐振强度，即

（6——78）

式中， 为安全系数。叶片的动应力幅值正比于蒸汽弯曲应力，即

（6——79）

式中 ——动应力系数；

——叶片振动方向的蒸汽弯曲应力。

将式（5——79）代入式（5——78）得

（6——80）

式中， 值至今还不能用理论计算方法确定，但 和 可通过材料试验确定。
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用比值 作为评价动强度的指标，对于具体的叶片，其耐振强度与蒸汽

弯曲应力应考虑各种因素的影响加以修正。修正后的 、 用（ ）、

（ ）表示。

（6——81）

上式中

——介质腐蚀修正系数；

——叶片表面质量修正系数；

——应力集中修正系数；

——尺寸修正系数；

——通道修正系数；

——叶片成组影响系数；

——流场不均匀修正系数。
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经修正之后，的比值（ ）定义为安全倍率安全倍率，用符号 表示

（6——82）

2）不调频叶片的安全准则

为了得到不同阶次振动下的许用安全倍率[  ]，根据大量统计计算，得到

了在共振状态下能长期安全运行的和已经因共振损坏了的各种叶片的安全倍

率值，把它们标记在k— 坐标系中（图6—57 ）。横坐标是振动倍率k

（ ，其中， 为叶片动频率，n为转速）；纵坐标是安全倍率 。在

安全点和事故点之间，有一条较明显的分界线。位于该曲线以上的值的叶片

是安全的，位于该曲线以下的值的叶片是危险的，曲线上的值是叶片安全和

危险的界限值。把这一界线的定义为安全倍率，并用[  ]表示，并作为判别

不调频叶片的安全准则，其安全条件为：
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安全准则的安全条件为：

（6——83）

不调频叶片的安全准则对不同振型所推荐的许用安全倍率值如下：

ⅰ，对于 型振动与低频激振力kn共振的不调频叶片，其[   ]值见表6—7。当k

＝2(有时当K＝3) 时，不采用不调频叶片，而用调频叶片，避开共振，以确

保叶片安全远行。

ⅱ，对于 型振动与高频激振力zn共振的不调频叶片，取[    ]=10。

ⅲ，对于 型振动与高频激振力zn 共振的不调频叶片，全周进汽级的[  ]＝

45，部分进汽级的[    ]＝55。

bA
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bA
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3，调频叶片的安全准则

由于调频叶片不允许在某一主振型共振条件下长期运行，因此要求叶片该

主振型的动频率与激振力频率避开一安全范围。当有阻尼时，叶片振动的振

幅迅速成小（即动应力），所以可取较小的许用安全倍率值。也就是说，要

保证调频叶片长期安全运行，就要满足频率避开的要求，还要求安全倍率大

于某一许用值，即

≥[  ]。

对不同振型和转速的工作叶片，其频率避开值和许用安全倍率值是不相同

的。下面介绍转速为3000r／m的汽轮机的几种主要振型的调频叶片安全准

则。

bAbA
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1） 型振动频率与低频率振力频率kn的避开要求和安全倍率

由于制造、安装质量不可能绝对相同，同一个叶轮上各叶片

或叶片组内各叶片的振动频率有高有低，则叶片的频率分散度为

（6——84）

式中， 、 表示级中测得的叶片 型振动的最大与最小静

频率。 ＞8％，不合格，应消除缺陷，使 < 8％。但需要说

明的是，调频叶片的频率只能避开振动倍率K=2~6的低频率振力

频率。当K＞7时，对于 型振动和频率为kn的低频激振力发生振

动的叶片，只能制成不调频叶片。

%100
2/)( minmax

minmax ×
+
−

=Δ
ff
fff

0A

maxf
minf

fΔ

0A

fΔ

0A



72

对于转速为3000r/m的汽轮机，叶片动频率 介于低频率振力

频率kn和(k—1)n之间时，则动频率与激振力频率之间的避开要求

应满足以下两式：

（6——85a）

（6——85b）

式中 、 ——汽轮机转速变化的上下限值；

——转速整级叶片中的实际最低动频率（Hz）；

／d z——转速整级叶片中的实际最高动频率（Hz）；

k——振动倍率。

同时，该调频叶片的安全倍率[按式(6——83)算]还应大于表

6—9推荐的许用安全倍率值。

df

Hznkfd 5.7)1( 11 ≥−−

Hzfkn d 5.722 ≥−

1n 2n

1df

2df
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2） 型振动频率与高频激振力频率zn 的避开要求和安全倍率

当要求叶片的动频率避开高频激振力频率时，该叶片的静频

率已经很高，动频率与静频率已很接近，可以用静频率代替动

频率，则 型频率避开率的要求如下：

（6——86a）

（6——86b）

叶片组 型振动的静频率中，最低的 值高于zn，考虑到运

行一段时间后，大多数叶片频率要下降，故要求 ，最高

的 值低于zn，同理，只要求 。 型振动满足上述调

频要求后．安全倍率按该叶片的 型与低频激振力kn 的不调

频叶片确定。因为这种叶片组的 振型，对低频激振力而言，

仍属共振的不调频叶片，其安全倍率不应低于表6—9的许用值

[  ]。

0B

1f0B
%151 >Δf

2f %122 >Δf 0B

0A

0A

bA

%15%1001
1 >×

−
=Δ

zn
znff

%12%1002
2 >×

−
=Δ

zn
fznf

0B
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4，叶片的调频

所谓“调频”，就是调整叶片的频率或者激振力的频率，使二

者的频率数值不相等并错开一定的安全范围。火电厂现场调频的
常用几种方法有：

1）重新安装叶片、改善安装质量；

2）增加叶片与围带、拉金的连接牢固度，铆打铆钉、加焊；

3）加大拉金直径（增加了拉金对叶片的反弯矩）或改用空心拉金
（减小质量、提高频率）。

4）增加拉金数目；

5）改变叶片组内叶片数目；

6）对单个自由叶片增设拉金或围带；

7）在叶片截面中心钻减荷孔；

9）采用松拉金或波形围带均可以增大阻尼，降低动应力。

10）变更喷嘴数、或者重新设计隔板以改变激振力的频率。
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作业：

1、某机等截面叶片组，叶高 ，截面积 ，最小

惯性矩 ，安装角 。组内叶片数

为 。工作温度 ，喷嘴数 。围带截

面积 ，围带节距 ，最小惯性

矩 。叶片和围带材料相同，弹性模量

，密度 。 试校核其共振安全

性。

2、某机等截面叶片组切向 型振动频率 ， ，平

均直径 ，叶高 。主惯性轴与轮周方向的夹

角 ，叶片安全倍率 ，电网频率变动范围为

49~50.5Hz 。试校核其振动安全性。

cmlb 25.6=
2683.2 cmAb =

4
min 487.0 cmI = 01.12=yβ 12=mz

Ct 0447= 42=nz 2138.1 cmAs =

cmts 42.2= 40738.0 cmI s =

MPaE     5101.2 ×=
33 /1085.7 mkg  ×=ρ

0A Hzf 268min = Hzf   289max =
mdm   356.1= mlb   3.0=

03.26=β 5.5=bA
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思考题与作业题

1，动叶片工作时受到哪些力的作用？

2，围带对动叶片工作有哪些影响？

3，动叶片工作时受到哪些激振力的作用？各是怎样产生的？

4，单个叶片的振型有哪些？并画示意图。

5，叶片调频的常用方法有哪些？

6，试求等截面叶片的最大拉应力和最大弯曲应力。已知级流量G=16 .6kg/s ，级

平均直径 =1.232m，叶高 =0.191m，动叶前压力 =0.039MPa，级后

压力 =0.03677MPa，喷嘴出口速度

=386m/s，出汽角 =15     ， =100     ，余速 =97m/s。圆周速度

=196.5m/s，动叶片数Z =144，叶片最小截面系数 =0.508             ，部

分进汽度e=1，材料密度 。

7，已知单个等截面叶片，叶高L = 6.5 cm，最小惯性矩

md bl 1p

2p

2c1c 1α 2α0 0 mu

minW 3cm
33 /1085.7 mkg×=ρ

。和、，求自振频率

弹性模量材料密度截面积

100
5

3324
min

1015.2

,/1085.7,684.2,487.0

ABA fffMPaE

mkgcmFcmI

×=

×=== ρ
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§ 6-3  叶轮的强度与振动
转子是汽轮机的主要部件，其中，中低压转子多采用套装转子。套装转套装转

子子加工方便，材料可得到合理利用，质量容易保证。但在高温下会产生松

动。由于强度的要求，可分等厚度叶轮和变厚度叶轮两类。

一，叶轮应力计算基本公式

叶轮在工作时，受到下列力的作用：

（1）离心力：包括叶轮自身质量、围带和拉金质量的离心力；

（2）热应力：在启停和大幅度变工况时，由于温度分布不均而引起的应力；

（3）压应力:在叶轮内孔面与大轴外表面过盈配合，此间存在很大的压应力。

此外，在叶轮、叶片两侧还有蒸汽压力、脉动压力及其他零部件对叶轮的作

用力等。但这些载荷引起的应力一般都很小，可忽略不计。
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叶轮在旋转时，其所受载荷及应力都关于轴中心线对称的。因此，叶轮的

应力状态是轴对称的平面应力状态，叶轮主平面内只存在径向应力与切向应

力，并且在半径相同的圆周上各点应力都相等，应力沿厚度均匀分布。

为了求得叶轮的径向应力与切向应力的大小和分布规律，从叶轮中取一个微

元体进行分析。于叶轮任一处取半径相距的两个圆弧面和夹角为的两个径向

截面所围

成一微元体ABCD进行研究（图5—

58）。叶轮工作时，在离心力作用

下，微元体的四个截面上将产生应

力。由于对称性，微元体的四个截

面上只受两个方向的主应力：即

径向应力和切向应力，用 和 表示。rσ θσ

图5—58
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作用在微元体的力有五个（图5—59 ）：微元体的离心力 ；作用在AB截面

和CD截面上径向力 和 ；作用在径向AD、BC截面上的两个切向力 。

其中

离心力：

式中 ——叶轮材料密度；

——叶轮旋转角速度；

R——叶轮某截面半径；

y——半径R处叶轮厚度。

径向力：

将上式展开，并略去高阶微量得：

切向力为：

dC
'dp dT

dRydRdmRdC θωρω 222 ==
ρ
ω

θσ yRddP r=
θσσ ddRRdyyddP rr ))()(( ' +++=

θσθσθσ dRyddRdyydRyRddp rrr +++= )( '
ydRdT θσ=

dp
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叶轮稳定旋转时，作用在微元体上各力在任意方向的分力之和为零。在径向

方向上的平衡条件为：

（5—88）

将上述离心力、径向力、切向力代入上式，并消去和除以dR后得

（5—89）

此式为叶轮受力平衡方程式，它表明叶轮应力和尺寸、转速之间的关系。如果已

知叶轮尺寸和转速，需求叶轮两个应力，需要借助其他条件才能解决问题。

这里，需借助于应力和应变、应变和位移的关系，经过一系列推导，最终可

得到：

（5—90）

（5--90）式为叶轮旋转强度的基本微分方程式。要求解此方程是有困难的，要

根据不同的边界条件（叶轮型线）来进行求解。

0 0
2

sin2 =−−+==−−+ θθ dTddPdPdCddTdPdPdC

0)(. 22 =−+++ y
dR
dRy

dR
dyRyyR r

r θσ
σσρω

01)1()11(
2

2
22

2

=
−

+−+++ R
E

v
RdR

dy
RydR

dv
RdR

dy
ydR

vd μρμμ
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其中,v为微元体的

位移，见本图
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二，等厚度叶轮的应力计算

对于等厚度叶轮，其厚度不随半径变化，则叶轮旋转强度的基

本微分方程式(5--90)中的 ，则方程式(5--90)可简化为

（5—91）

经过推导整理可得到等厚度叶轮的径向应力和切向应力公式：

（5—92）

其中，积分常数 和 由边界条件确定。

0=
dR
dy

01
22

2

=+−+ AR
R
v

dR
dv

RdR
vd

E
A

2
2 1 μρω −

=其中，

⎪
⎪
⎩

⎪⎪
⎨

⎧

+−−++
−

=

+−−−+
−

=

]
8

)31()1()1[(
1

]
8

)3()1()1[(
1

2

2
2

12

2

2
2

12

AR
R
CCE

AR
R
CCE

r

μμμ
μ

σ

μμμ
μ

σ

θ

1C 2C
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等厚度叶轮又分为空心等厚度叶轮和实心等厚度叶轮两种。

（一 ）空心等厚度叶轮的应力

叶轮旋转时，叶轮自身质量、叶片、轮缘的质量会产生离心

力，该力在叶轮外表面上产生的径向应力为 。对于套装的空

心等厚度叶轮，由于过盈配合而产生的径向应力为 ，如图

5—60所示。其边界条件为

（1）当 时， ；

（2）当 时， 。

raσ

riσ

aRR = rar σσ =

iRR = rir σσ =
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将边界条件代入（5—92）经过推导整理，可得到空心等厚度叶轮的径向

应力和切向应力公式：

（5—93）

上式中，第一项为叶轮自身旋转质量离心力所产生的应力；第二项为外径负

荷在叶轮中产生的应力；第三项为内径负荷在叶轮中所产生的应力。三者叠

加则是叶轮工作时总的应力。
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(二)实心等厚度叶轮的应力

对于实心等厚度叶轮，无中心孔，即 = 0，代入（5—92）经

过推导类似整理，可得到实心等厚度叶轮的径向应力和切向应

力公式：

（5—94）

上式中，第一项为叶轮自身旋转质量离心力所产生的应力；第二

项为外径负荷所产生的应力。

riσ

⎪
⎩

⎪
⎨

⎧

+
+
+

−
+

=

+−
+

=

raa

raar

RR

RR

σ
μ
μρωμσ

σρωμσ

θ )
3

31(
8

3
)(

8
3

222

222
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前面所讲的叶轮应力计算公式，使用时不方便。希望用内径或外径上的

应力表式任意半径处的应力。这里用内径上的应力表示任意半径处的应

力，对（5—93）式进行变换整理得：

（5—95）

式中， ---叶轮内孔半径与计算截面半径之比。

令

)]31()1()1(2[
82
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)]3()1()1(2[
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+
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=
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R
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2
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(
88

/10*85.7 dndnRmkg ===
πρρωρ ，则有对于一般材料，

⎪
⎪
⎩
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式中，d——计算截面的直径（m）；

n——叶轮转速。

又 ，则（5—95）中的第三项系数为：

这样式（5—95）可进一步简化得：

（5—96）

上式为计算叶轮应力的常用公式。通常，将 制成表格，供

计算时查用。

6

22

10
ndT =令：

⎪⎩

⎪
⎨
⎧

+−−−+=

+−−++=

)]31()1()1(2[69.2
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μμμβ

μμμα

mm

mm

c

c

T

T

cirir

cirirr
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对于给定叶轮，用上述叶轮应力公式计算的结果，绘成曲线

（应力分布图）如图5—61所示。

图5—61
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从等厚度叶轮应力分布图可以看出：

（1）由内孔压应力所引起的应力（双点划线），径向应力为负值、切向应力为

正值，二者的数值都不大，在叶轮外缘减小到零；

（2）由叶轮外缘处的径向应力所引起的应力（点划线），径向应力随半径的减

少而减小，到轮孔处为零；而切向应力随半径的减少而增大。

（3）由叶轮自身旋转质量离心力所引起的应力（虚线）是主要的。其径向应力

在中心孔和外缘处都为零，随半径增大到某一处，径向应力最大；其切向应

力，在外缘处较小，随半径减小而增大，到中心孔表面达最大值。

（4）对于实心等厚度叶轮，在中心，径向应力和切向应力无差别。

图中，实线所示的应力为三者叠加之合应力。而总的切向应力在中心孔表面

为最大。即中心孔表面是最危险部位。在检验叶轮是否发生了裂纹，则首先

应从中心孔表面检查起。另外，等厚度叶轮应力与叶轮厚度无关，因此，增

大叶轮厚度不能提高叶轮强度。
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三，变厚度叶轮的应力计算

由于等厚度叶轮应力分布不均匀，中心孔处应力最大。因此，常把叶轮做

成变厚度叶轮。在计算叶轮应力时，把变厚度叶轮型线用阶梯形状的等厚度

叶轮代替，如图5—62所示。

在计算变厚度叶轮应力时，先将变厚度叶轮进行分段，每一段按等厚度叶轮

处理和计算。分段越多计算结果就越精确。在计算过程中，必然有两个不同

厚度段的交界面。而每一个相邻两段交界面上的两应力的相互关系由下式确

定：

（5—97）

式中， 和 为叶轮第j段外径处径向应力和切向应力， 和 为叶轮

第（j+1）段内径处径向应力和切向应力。

)(

/.

)1()1(

1)1(

rijrjj

jrjjr yy
j

σσμσσ

σσ

θθ −+=

=

++

++

rjσ jθσ )1( +jrσ )1( +jθσ
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四，叶轮的套装和松动转速

对于套装叶轮，随着转速的增加，叶轮孔径和大轴外径会逐渐

增大，但叶轮孔径增加快，大轴外径增加慢。当转速达到某一值

时，叶轮与大轴将发生松动。因此，叶轮与大轴必需采用过盈配

合，即采用“红套”办法进行套装。

如果过盈量Δ越大，预紧力就越大，可保证叶轮在工作时不松

动。但是，预紧力越大，则叶轮内孔表面的应力就越大，很可能

导致内孔表面产生裂纹。

若过盈量Δ太小，则有可能使叶轮在工作转速下产生松动。所

以，其装配过盈量有一个合适数值。
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这里，引出“松动转速”的概念。就是叶轮与大轴之间产生松

动时的最低转速，或者使配合过盈量Δ刚好消失时所对应的转

速。在设计时，只要让叶轮松动转速大于工作时可能达到的最高

转速，按此转速设计装配过盈量Δ，就能保证汽轮机转子在任何

工况不松动。而汽轮机转子最高转速是危急保安器的动作转速，

它为汽轮机工作转速的（1.10~1.12） 。因此，要求叶轮松动转

速 大于危急保安器的动作转速的1.12     ，即

（5—98）

通常，取 =1.20   作为叶轮松动转速。考虑叶轮和大轴加工有

公差，过盈量也有公差，因此选择叶轮最小松动转速最小松动转速为1.185   ,

叶轮最大松动转速最大松动转速为1.215    ,用来计算最小装配过盈量 和

最大装配过盈量 ，并按 计算叶轮应力。

0n

sn
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minΔ

maxΔ
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五，五，叶轮、转子材料和许用应力叶轮、转子材料和许用应力

（一）材料

汽轮机套装转子叶轮材料，通常采用34CrMo、35CrMoV。

对于低压转子的大型叶轮，载荷大，轮毂尺寸大，可采用

34CrNi3Mo，33Cr3MoWV等。

高 温 和 中 温 区 的 整 锻 转 子 ， 可 采 用 珠 光 体 钢 ：

27Cr2Mo1V(P2)，20Cr3MoWV等。

焊接转子的叶轮和零部件用：17CrMo1V（St560TS）制

造，可用于520    以下。

当温度达570 时，叶轮和转子需用奥氏体钢或合金钢制

造。Cr15Ni36W3Ti可作为650  以下的叶轮和转子材料；

Cr15Ni35W3Ti3AIB可作为700   以下的叶轮材料。

C0

C0

C0

C0
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（二）许用应力

1，在低温条件下工作的叶轮、转子按屈服极限校核其强度。在

工作转速下由离心力载荷和装配过盈引起的应力，不应大于下

列许用应力：

式中 ——工作温度下的屈服极限；

——对屈服极限的安全系数。

对于套装转子， =1.8；

对于整锻转子， =2.2；

对于焊接转子， =2.3。

s

t

K
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2，在高温条件下工作的叶轮、转子，材料在高温下要产生蠕变，

为了保证不断裂并限制其变形量，则应用屈服极限、蠕变极限、

持久强度极限三方面来校核，用其中最小值为许用应力：

其中 ——材料的屈服极限；

——持久强度极限，即材料在工作温度下，工作 小时

断裂的应力值；

——蠕变极限，即材料在工作温度下，工作 小时的变

形量为1%的应力值；

——相对于屈服极限、持久强度极限、蠕变极限

的安全系数，其中，

=2.2， =1.65， =1.25。

；
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§ 6-4  汽轮发
电机组的振动

一，一，轮系振动轮系振动

（一）轮系振动的振型

轮系振动是指叶轮及其叶轮上的叶片、微带等组成的弹性体的振动，

亦称为叶轮振动。叶轮将产生一系列不同型式（不同数目的节径）的强烈振

动。轮系振动的主要形式有三种：

1，带节圆的振动 又称伞形振动，其特点是：叶轮振动时，振幅沿叶轮半径

是变化的，即叶轮不同半径各圆周上的点，作振幅大小相等、方向相同（即

振动相位相同）的振动，有些圆周不振动，形成“节圆”。当节圆数为零时，

称为第一阶伞形振动；当节圆数为1时，称为第二阶伞形振动（即带一个节

圆的振动）……。如图5—63所示。

图
5—

63



97

2，带节径的振动 又称扇形振动，即叶轮振动时，有的直径的振幅为零或接

近以零（节径），而其余的部位都在作不同振幅的振动。如图5—63（c）所

示，从左至右分别为一个节径（m=1）、二个节径（m=2）和三个节径(m=3)

的扇形振动。

3，复合振动 由伞形振动与扇形振动叠加而成的叶轮振动称为复合振动。

出现这种振动时，叶轮面上既有节圆，又有节径，如图5—64所示。

以上三种叶轮振动，伞形振动不易

出现，而由伞形振动与扇形振动叠加而

成的复合振动就更难出现,带节径的振

动最容易发生。

图5—64
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((一）轮系振动的波一）轮系振动的波

如图5—65中，当轮盘不旋转时，叶轮在A点被激振之后，其振动以波的

形式在A点的左右两边沿圆周传播，在A的对称点相遇：

若激振力的频率不等于叶轮自振频率，则两波相遇时相位不相等，不发生共

振，振幅不会增大；

若激振力的频率等于叶轮自振频率，则两波在激振点的对称点相遇时相位相

同，波继续传播时，均与原振动同相，因而各处振幅互相叠加，这时叶轮圆

周上的振幅各不相等，最大振幅处恒为最大，不振处恒不振动，即形成节

径，在叶轮上形成稳定不变的波型，称为驻波。而驻波可看成为二个频率和

驻波相同、振幅为驻波的一半、其运动方向相反的二个行波之叠加。
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对于作m个节径振动的静止叶轮，叶轮振动频率为 ，则行波每移动一个波

长所需要的时间就等于轮系振动的一个周期T，

（5—100）

式中， ——轮系振动的圆频率。则行波沿圆周传播的角速度为

（5—101）

而行波的转速为：

（5—102）

若叶轮以每秒 转速旋转，同时又在做m个节径的振动。如果观察者用同样同样

的转速的转速在旋转，则其所看到的仍是一个驻波，同样可认为此驻波为二个频率

和驻波相同、振幅为驻波的一半、其运动方向相反的二个行波之叠加。若节

径在叶轮上旋转方向与叶轮旋转方向相同，其行波称为前行波，与叶轮旋转

方向相反的行波称为后行波。
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所谓静止波就是后行波的一种特例，即叶轮上节径的旋转速度与叶轮的转

速相等而转动方向相反，相对于静止坐标，节径不转动，这时

则有

叶轮转速正好等于行波速度。因为叶轮向前转动时，静止波在叶轮上是向

后旋转的，是后行波的一种特例，其振动可以靠蒸汽的能量维持和扩大。静

止波最容易发生。如果隔板上有一个喷嘴异常（低频激振力），叶片每转到

此处，便要受到一次激振力的作用，其振动相位不变，这样叶轮振动会持续

并且不断扩大。理论分析还表明，维持静止波振动所需功率与振幅成正比，

而维持行波振动所需功率与振幅的平方成正比。因此，在产生相同振幅的振

动情况下，静止波振动比行波振动所需的能量小。根据上面所述，静止波最

容易发生、持续和扩大，最危险。

0=−=−= s
d

srtjz n
m
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s
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作业：

1、叶轮振型的分类：

2、解释专业名词：叶轮松动转速、前行波、后行

波、静止波。

3、叶轮工作时受到哪些力的作用？

4、作出等厚度叶轮（空心、实心）应力分布图。
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二，二，转子临界转速转子临界转速

由于转子不可避免存在着偏心。当转子转动时，这些质量偏移产生的离

心力就成为一种周期性的激振力，使转子受迫振动。当激力的频率和转子

自振频率接近时，转子就会产生共振。如汽轮机在启动时，当转速上升到

某一数值时，机组会出现较强振动，而通过这一转速之后，振动又降下

来。当转速上升到另一数值时，机组又会出现较强振动。这种使机组出现

较强振动时的转速称为机组转子临界转速。转子临界转速有无穷多个，分

别称为第一临界转速，第二临界转速，第三……。如果转子在临界转速下

运行，轻则使转子振动加剧，重则造成事故或者重大事故。由于机组通过

临界转速时振动较大。因此，机组启动时，必须快速通过临界转速，不能

停留，以免发生重大事故。
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汽轮机的转子分为刚性转子和挠性转子两种。

当机组工作转速低于第一临界转速的转子可认为是刚性转刚性转

子子，这种转子运转安全可靠。随着机组参数提高、容量增

大、中间再热的采用，汽轮机由原来的单缸、单排汽逐步增

加为多缸、多排汽型式，其结果是大轴加长，做成多支点连

续轴，使转轴刚性相应降低，自振频率（转子临界转速）降

低。

凡工作转速高于第一临界转速的转子都是挠性转子挠性转子。所以，

现代大型汽轮发电机组的转子均为挠性转子。
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(一)单圆盘转子的临界转速

为了阐明转子临界转速的本质，先以立轴单圆盘无重轴转子为例来讨

论转子的临界转速。图5—67所示为一立轴单圆盘无重轴转子，O为单圆盘几

何中心，C为质心，e为偏心距，单圆盘的质量为m。由于单圆盘存在偏心，

当转子以角速度 旋转时，则会产生离心力，从而使立轴产生动挠度为的

弯曲变形。这样，转子以角速度 旋转时产生的离心力[             ]

与轴产生弯曲的弹性力[           ]相平衡，

所以 =

式中 ——为轴的刚度系数，即使转轴

产生单位动挠度所需要的力（N）。

ω
2)( ωeymC +=ω

ycF ×=
2)( ωeym +yc×

c 图
5—

67
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从而可得动挠度：

（5—114）

根据实际运行和上式（5—114）可以看出：

在单圆盘转子逐渐加速旋转过程中，当转速 时，转子动挠度 随

的增加而增加；

当 接近 时，动挠度 将急剧增加，在阻尼很小的情况下，就会使

转子迅速破坏。

但当 >       时，动挠度 随 的增加而减小。

当转速再继续增加时，转子又趋于稳定，动挠度趋向于偏心距e。通常把角速

度 趋近 、动挠度最大时的角速度称为转子临界角速度 ：

（5—115）
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相应的转速称为转子临界转速

（5—116）

对于横轴单圆盘转子，由于自重自重而会出现静挠度，如图5—68所示。转子旋

转时，不再绕AO´B线转动，而是绕AO″B线转动。这样，转子以角速度 旋

转时，则离心力、重力和弹性力三者的平衡关系为：

同样可得到动挠度为

m
cn cr

cr ππ
ω

2
1

2
==

)()( 00
2 yyccyeym +=++ ω

12 −
=

ωm
c

ey

ω

图5—68其结果与立轴转子情况相同。
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通过上述讨论可以看出：转子临界转速实质上是转子系统偏

心质量在转动过程中所形成的激振力和转子系统发生共振现象时

的转速。而转子作横向振动时的自振圆频率为 。因此，转子

临界转速 和转子作横向振动时的自振频率 在

数值上是相等的。因此，在计算转子临界转速时，就直接利用转

轴自振频率公式进行计算。但而者的物理意义是不同的：前者是

转子在作弓形回转，后者是作往返振动。动挠度是转子存在偏心

距造成的，为了消除振动，必须对转子进行严格的校平衡。
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(三）实际转轴的临界转速
1，等直径转轴的临界转速

对于质量均匀分布的等直径转轴，在两端刚性支承条件下，

转子的自振圆频率为：

rad/s （5—117）

相应的自振频率为

1/s     (5—118)

上二式中 ——轴长；

E ——转子材料的弹性模量；

F ——转轴的横截面积；

I——转轴横截面对直径的惯性矩；

n——系数， n=1，2，3……。
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式（5—118）表明，转子的临界转速有无穷多个，从小到

大，分别称为第一临界转速、第二临界转速……。

2，大型汽轮发电机组转子的临界转速计算方法

大型汽轮机转子为多支点连续转轴。其转子临界转速

的计算比较复杂，除了计算第一阶外，还可以计算第

二、···第n阶。以前是用能量法进行计算，其工作量很

大，也不能满足精度要求。由于计算机的大量使用，现

在多采用初参数法（剩余弯矩法）来计算转子的临界转

速。
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用初参数法计算多级汽轮机转子的临界转速，先将转轴分成若干

段，即将转子简化成一个具有多个集中质量和等刚度弹性杆的质点-弹性

杆系统。将其中任意一段进行力平衡分析，以确定一端的力学参数

y,θ,Q,M(分别代表挠度、转角、切力、弯矩）。先假定任意转速，由轴

的一端开始计算。用此段端点的边界条件和递推公式，算另一端的力学

参数y,θ,Q,M。如此一段一段地计算，直到轴的末端，求出末端的力学参

数y,θ,Q,M。若末端的力学参数y,θ,Q,M与自由端的力学参数y,θ,Q,M不相

符合，则表明先假定任意转速不是转子的临界转速。则要再假定另一个

任意转速继续计算。直到末端的力学参数y,θ,Q,M与自由端的力学参数

y,θ,Q,M相符合（弯矩为零），则此转速为转子的临界转速。

这一计算方法是很早就提出来了，但由于计算量大而没得到广泛使

用。但有了计算机之后，就普遍得到采用。
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（四）影响转子临界转速的因素

和自振频率一样，临界转速随着转子刚度增加而提高，随着质量的增加

而减少。

1，转子温度变化对临界转速的影响：在高温条件下，转子材料的弹性模量下

降。弹性模量的降低会使转子临界转速降低。因此，必须考虑转子金属温度

变化对临界转速的影响。

2，支座刚性的影响：一般地说，支座刚性好的，临界转速就高；支座刚性差

好的，临界转速就低。

3，叶轮回转力矩对临界转速的影响：转子旋转时，叶轮和轴以角速度 绕其

轴线旋转；同时，转子弹性曲线还会以角速度 绕轴承中心连线作弓形回

转。这种运动称之为进动。当角速度 和 同向并且相等时，称为同步正

进动；当二者相等而方向相反时，称为同步反进动。对于汽轮机转子，绝大

多数是同步正进动。作同步正进动时，叶轮回转力矩使轴的刚性增加，因

而，使临界转速提高。

ω
Ω

Ωω
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作业：

1、解释专业名词：刚性转子、挠性转子、转子临

界转速。

2、转子临界转速与转子横向振动自振频率的区别

和关系。
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三，汽轮发电机组转子动平衡

当汽轮机转子的质心不在其旋转轴线上的时候（即存

在着偏心），在运转时，由于质心偏移的离心力将引起

转子振动。转子振动通过轴颈传导到轴承上，引起轴

承、基础和整机的振动。为了消除由于质心偏移引起转

子振动，就必须对转子进行平衡。即检查、分析转子的

质量分布，并采取措施来调整转子的质量分布。使转子

轴颈的振动和轴承的动反力控制在允许范围内。
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（一）刚性转子的平衡原理（一）刚性转子的平衡原理

1，转子的静不平衡和动不平衡

如图5—69所示，在转子上有一不平

衡质量，离中心C的半径为r，则不平衡

质量矩为 。当转子以角速度 旋转

时 ， 不 平 衡 质 量 引 起 的 离 心 力

为 。离心力通过转子作用在两

端的轴承上，形成轴承的动反力。而离

心力是周期性地作用在转子和轴承上

的，从而引起转子系统作受迫振动。这

种不平衡称为静不平衡，其振动形式如

图5—69b所示。
图5—69

rmu

2ωrmu

ω
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如图5—70所示，在与转子轴线OO相垂直

的两平面Ⅰ、Ⅱ上，有不平衡质量 、 ，

离轴线OO的距离分别为 、 。且二不平

衡质量 、 和轴线OO在同一子午面

并分布在OO的两侧，其质量矩为 =      

。这样，从静平衡条件来看，有

=     ，二者数量相等方向相反，合力为零，

是处于平衡的。但二平面Ⅰ、Ⅱ相距 ，在

转子上作用有动不平衡力偶 =

，则转子运转时，通过转子作用

在两端的轴承上，使二轴承产生两个大小相

等、方向相反的动反力，引起转子系统振

动。这种不平衡称为动不平衡，其振动形式

如图5—70b所示。

1um 2um

1r 2r

11rmu

22rmu
2

11 ωrmu

2
22 ωrmu

l

1um 2um

2
11 ωrmu l

2
22 ωrmu l

图5—70
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实际上，一个转子可能在垂直于轴线OO的多个横截面上、在不同半径处

有多个不平衡质量。各不平衡质量都有不平衡质量矩为 。当转子以角速度

旋转时，每一个不平衡质量产生一个离心力，它们同垂直于轴线OO、指向不

同方向。从理论力学知道：作用于一刚体的空间力系，最终可合成一个通过

物体质心的合力F和力偶M。由于所有离心力都垂直于并通过轴线OO，因此

合力F和力偶M也都垂直于并通过轴线OO。但一般情况下，F和M并不处于同

一子午面内，如图5—71所示。

所以，在一般情况下，转子运转时，

既受合力F的作用，又受合力矩M的作用。

则转子振动既有静不平衡引起的分量，

又有动不平衡引起的分量。这时候转子

处于动、静不平衡状态。

iuirm
ω

图5—71
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2，刚性转子的平衡原理

在一般情况下，转子上作用有合力F和合力偶M，可以把F和M分解到任意两

个垂直于轴线OO、相距为 l的平面Ⅰ、Ⅱ上去（如图5—71）。合力F按照

，

分解在平面Ⅰ、Ⅱ上的两个力 和 。力的方向和F 相同。力偶按照

分解为作用在平面Ⅰ、Ⅱ上的两个大小相等、方向相反的力 、 ，方向垂

直于M。这样，在平面Ⅰ、Ⅱ上，分别将力 、 和力 、 合成为：

从而得到作用于平面Ⅰ、Ⅱ上的两个力 、 。

21 FFF += bFaF 21 =

1F 2F

lPlPM 21 ==

1P 2P

111 PFH += 222 PFH +=

1F
1P

2F
2P

1H
2H
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由此可以得出：对于任意一刚性转子，由于各种原因引起

的不平衡质量，在转子运转中形成的不平衡，就相当于在转子中

心上作用有一个垂直于轴线OO的力F和力偶M所形成动、静不平

衡。也就相当于在平面Ⅰ、Ⅱ上分别作用有力 和 的结果。

因此，要平衡转子，只要在平面Ⅰ、Ⅱ上分别加上- 和- 两个

力，就可以消除转子动、静不平衡，使转子平稳运转。通常的做

法是：在平面Ⅰ、Ⅱ上、- 和- 的方向上半径为 、

处，分别加上两个平衡质量（平衡块） 、 ，使平衡块的

质量矩 和 在运转时产生的离心力正好能平衡

和 。

1bar
2bar

1bam
2bam

1H 2H

2H

1H

1H 2H

1bam

1bar 2bam 2bar

2H

1H
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（二）挠性转子的平衡原理

对于挠性转子，当工作转速 之后，转子将产

生弯曲变形，其弯曲变形引起的惯性力往往大于转子质量偏心引

起的惯性力。并且，挠性转子的振型（动挠度）随转速是变化

的，因而转子弯曲变形引起的惯性力随转速也是变化的。同时，

在任意一个平衡面上的不平衡质量对转子的影响随转速也是变化

的。这样，在某一转速（如低速）下平衡好的转子，在另一转速

（高速）下运行时，平衡又被破坏了。

随着机组参数提高、容量增大，现代大型汽轮发电机组的转子

均为挠性转子。一般工作转速都在第二临界转速以上。因此，必

需按照挠性转子的的振动规律进行平衡。

1)75.0~6.0( cnn ≥



120

根据挠性转子振动的正交性，转子在任意转速下转动时，转子的振型是转

子各阶主振型分量的叠加。同时，按照某一阶主振型函数分布的外力只能引

起该阶主振型的振动，而对其他各阶主振型分量没有影响。根据这一原理，

可在转子的质心偏移的第n阶主振型分量 所在的平面加上一个连续

分布质量，使转子产生新的质心偏移— ，则可以消除转子振动中

的第n阶主振型分量，而对其他主振型分量没有影响。就这样逐阶进行平衡，

分别在相应的子午面上加连续分布质量（在实际上，是用集中质量代替连续

分布质量），使转子在相应的子午面上产生新的质心偏移，用这种方法平衡

转子，在整个转速范围内使转子得到平衡，即完全平衡。这就是在各临界转

速下，对各阶振型分理的逐阶平衡法，即振型分理平衡法。实际上，转轴空

间挠度曲线中，主要是前三阶主振型起作用。更高阶的振型，节点较多，相

应的临界转速又远离工作转速，对振动的影响可忽略不计。这里，对转子的

平衡原理只作了一个简单的描述。要详细了解，还须阅读其他有关书籍。

)(xSA nn

)(xSA nn
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四，油膜振荡四，油膜振荡

对于某些汽轮发电机组，在升速过程中，当转速较低时的

振动不大，振动的圆频率等于转速 。当转速上升至某一值时，

转子轴颈在轴孔中的涡动明显增大，机组的振动明显增大。这个

涡动开始增大的转速称为失稳转速 。所谓涡动，就是转轴一

方面以原角速度 绕轴颈中心旋转，同时，轴颈中心在轴孔中

绕某一点作周期性的运动——涡动。涡动频率为旋转速度的一

半，故称为半速涡动。随着转速的增加，涡动频率也增加。当转

速通过第一临界转速 时，振动受临界转速的影响而增大，当

通过了第一临界转速后，振动随之下降。随着转速升高，振动有

所增加。当转速升高到2倍的第一临界转速时，半速涡动的速度

正好与第一临界转速重合，互相激励，使振动明显增加，这种振

动称为油膜振荡。

εω

1cω

ω

1cω
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油膜振荡是轴颈在轴瓦油膜中旋转而形成的。设轴瓦半径为

R，轴颈半径为r，间隙为c=R-r，间隙中充满油。轴承长为L，所

加载荷为P。

当转子静止时，轴颈与轴瓦接触，这时，轴承中心O与轴颈中心

的偏心距就等于间隙c如图5—73a 所示。

当转子以角速度 旋转时，形成油膜，在轴颈表面，油和轴颈圆

周速度相等（ ），在轴瓦面，油速U=0。当轴颈转动使油

楔形成后，油度分布如图5—73b 所示。

rU .ω=
ω

1O

图5—73
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显然，在同一时间内，从mm截面进入油楔的油量大于从nn截

面进入油楔的油量。从而使油楔中的压力增大，将轴颈浮起，保

持良好的润滑状态。如果载荷稳定，则在一定转速下，轴颈会自

动达到平稳状态，即油楔所产生的压力F正好与外载力P相平衡。

油膜力F与外载力P共线，二者大小相等、方向相反，如图5—74a

所示。平衡位置所对应的e和大小主要由轴承结构和运行参数来

决定。如果转速不变、增大载荷，则e 会变大，轴颈下沉，偏位

角减小；如果载荷不变而增加转速，则e 会减小，轴颈上浮，偏

位角增大。

图
5—

74
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这里，对于图5—74a，当转子轴颈以角速度 旋转时，受外载

P而处于平衡时，如果轴颈受到扰动而偏离原来平衡位置，轴颈

中心从 移到 ′，如图图5—74b所示。这样，偏位角 会变

化，油楔的位置也变化，油膜力F的大小和方向都发生变化；此

时，油膜力F和外载力P就不再平衡了，二者的合力为 。 有使

轴颈绕原来平衡位置转动的趋势，即可能使轴产生涡动。由于油

膜中阻尼的存在，

当阻尼大于 时，则可能抑制涡动，使轴颈仍然回到原来平衡位

置转动；

当阻尼小于 时，涡动就会发展起来。不管扰动是使增大还是减

小，所产生的轴颈涡动方向和轴颈旋转方向一致。这种涡动是油

膜引起的，故称油膜涡动。

ω

1O θ
1O

FΔFΔ

FΔ

FΔ
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轴颈涡动速度，对应图5—73b，设轴颈旋转速度为 ，在某

一时间内，于间隙mm 流入的油量为 ，而从间隙nn流

出的油量为 。显然，二者不等，其差额是由油压推动

轴颈向另一侧移动一距离所得到的空间来补充。设轴颈涡动角速

度为Ω，涡动半径为e，则油压推动轴颈向另一侧移动的速度即

为轴颈中心线速度 。这样，涡动右移的空间为 。

因此有

- =              （5—119）

求解得： （5—120）

上式证明，轴颈涡动速度为转动速度的一半。

)]([
2
1 ecr +ω

)]([
2
1 ecr −ω

Ωr Ωer2

ω

)]([
2
1 ecr +ω )]([

2
1 ecr −ω Ωer2

ω
2
1

=Ω
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根据上述分析可见，造成油膜振荡的原因是转子轴颈的

运动引起间隙中油膜厚薄、压力大小的变化。当油膜变薄、油

压力升高时，油压推动轴颈上浮；当油膜变厚、油压力降低

时，油压力小于载荷力，轴颈下沉。即造成了油膜自激振荡。

为了消除油膜振荡，通常采取下列措施：

（1）适当增加轴承单位面积上载荷比。可把轴承的轴向尺寸减

小，或者在轴承中开设一条周向沟槽，使承载面积减小。

（2）加大间隙比（ ）和减小油的粘度，有利于稳定。
R
c

=ψ
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§§ 66--5  5  汽缸与隔板的强度计算汽缸与隔板的强度计算
一，汽缸的强度计算

汽缸是汽轮机的主要部件。蒸汽在汽轮机中逐级膨胀作功，比

容逐级增大，汽缸的直径沿着汽流流动方向是逐步正大的。汽缸

必需做成上下两半，这样就必需有法兰、螺栓。在汽缸上又有抽

汽口、汽室，小型机组的汽缸上还有调节阀及其传动机构等，所

以汽缸形状复杂，受力情况复杂。用理论分析法计算其应力准确

值是困难的。一般把汽缸近似地视为轴对称的壳体，这样，就可

以用薄壳理论进行计算。当然“薄壳”是有一定条件的，即当

（5—121）

式中 R——汽缸壁中心面的半径；

——汽缸壁厚度。

20≥=
δ

β R

δ
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汽缸的厚度汽缸的厚度：

对于高压缸， 往往小于20。在估计时，可用薄壁圆筒公式

确定汽缸的厚度：

（ 5—
122）

式中 ——汽缸内外压力差；

——许用弯曲应力；

——汽缸内径。

当汽缸内外压力差较小时，用上式计算得出的壁厚往往较薄，这时

候，需要从刚度和工艺诸方面考虑适当加大壁厚。

β

][2 σ
δ npDΔ
=

pΔ

][σ

nD
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二，螺栓计算

为保证汽缸中分面的严密性，汽轮机的上下汽缸需用螺栓连

接紧固（有一预紧力）。汽轮机工作时，螺栓的预紧力N、法

兰产生的反作用力R、蒸汽作用力F三者处于平衡，力F对法兰

产生一逆时针力矩（图5—75），造成法兰外侧作用力增大而

内侧作用力减少。在计算时，要选定适当的螺栓预紧力N，保

证在F最大时，作用在汽缸内壁D点的反作用力为零。在法兰螺

栓的一个节距t 之间，使上下汽缸分开的蒸汽作用力F为

（5—123）

式中 ——汽缸内外压力差；

——汽缸内径；

t——法兰螺栓节距。

tDpF n .
2
.Δ

=

pΔ

nD
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螺栓预紧力N:      在蒸汽作用力F和螺栓预紧力N作用下引起的反作

用力为R，R按直线AB分布，在B点处的反作用力为零，此反作

用力和合力R作用在距离C点的 处，其预紧力N为

（5—124）

式中 ， 为预紧系数，

T、x、b、 如图5—75所示。一般，

取b=0.5d+(30~60) ，T=(2~3.5)b，

t=(1.5~1.7)d   (mm) 。其中d为

螺栓孔径。

)(
3
1 xT −

FF
bxT

xTN ηδ
=

−+
−+

=
624
324

bxT
xT

624
324

−+
−+

=
δη

δ
图
5—

75
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三，法兰强度

法兰工作时，受到螺栓预紧力和蒸汽作用力的作用，产生反作

用力。最理想的情况是反作用力为零的点落在汽缸内侧的D点

（图5—75），这时，法兰所受到的弯矩最小。而法兰受力最不

利的情况是反作用力为零的点落在螺栓中心线上。应以这种情况

来校核法兰强度。此时，x=b，在蒸汽作用力F的弯矩 为

最大时，法兰的弯曲应力为

（ 5—
125）

法兰厚度为

（ 5—
126）

式中 ——许用弯曲应力。

)2/( δ−bF

6/)(

)2(
2Hdt

bF
w −

−
=

δ
σ

])[(

)
2

(6

σ

δ

dt

bF
H

−

−
=

][σ
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四，隔板强度计算

隔板由隔板体3、静叶2和隔板外缘1三部分组成（图5—76），

通常也必须分成上下两半。隔板必需具有良好的密封性、有足够

的强度和刚度，并且与转子很好地同心。

由于工作温度不同，隔板分为焊接隔板和铸铁隔板。

在工作时，隔板承受两边的蒸汽压力差的作用，因此回产生一定

应力和挠度。因此必需对隔板的应力和挠度进行计算。

由于隔板是一个外圆支持、直径自由并具有内孔的半圆板，其

形状复杂，受力复杂。难以用理论分析法计算其应力和挠度，一

般都是用近似法进行计算。常用的有M—V法和瓦尔（Wahl）
法，这里介绍Wahl法。

Wahl法把隔板当作一个整快半圆环（不考虑静叶的存在），在其上作用着

均匀载荷、周边支持、中分面直径自由的曲梁，并且认为隔板受力后径向

截面不变形。
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1，隔板体的最大应力：

（5—127）

式中 ——系数，根据图5—77、5—78查出；

——隔板前后压力差；

D——隔板外径（m）；

h——隔板厚度（m） ；

I——隔板径向截面的惯性矩（）。

2，隔板体的最大挠度：

（ 5—
128）

式中 ——系数，根据图5—79查出；

E——材料弹性模量。

隔板的最大应力发生在垂直于中分面的内径处，最大挠度发生在

p
I

hDk Δ= Δ .)1.0( 3

maxσ

Δk
pΔ

p
EI

hDk Δ=Δ Δ .)1.0( 5

Δk
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§ 6-6  汽轮机转子的寿命管理

随着电力事业的发展，特别是大容量、高参数机组的安装、投

运，国内各电网容量迅速增加。

随着国民经济的发展，人民生活水平提高，用电结构发生变化。

工业用电比重下降，农业用电和城乡人民生活用电大为上升。

这样一来，使得电网峰谷差日趋增大（达最高负荷的

30~50%）。

为了解决电网峰谷差日趋增大的问题，就得进行调峰。但我国目

前是以火电为主，约占发电总装机容量的80~85%。水电调峰及

中小型火电机组调峰已不能满足调峰幅度的要求。为了适应负荷

变化的要求，原来带基本负荷的大型火电机组参加电网调峰势在

必行。
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火电机组参加电网调峰一般有两种方式：即“低负荷运行”和“两班制启

停”调峰方式。以这两种方式参加电网调峰，必然是使汽轮机启停次数增多、

负荷变化频繁，经常处于变工况下运行。这样，汽轮机的主要部件，特别是

汽轮机转子，经常受到“热冲击”（或冷冲击），从而引起交变热应力，导致部

件低周疲劳损耗（汽轮机部件承受热冲击而产生交变应力的特点是交变周期

长、频率低、疲劳裂纹萌生循环周次少，故称低周疲劳），缩短机组使用寿

命。当然，过分地强调机组使用寿命长而忽略经济性也是片面的。如为了使

机组部件不至于产生大的热应力，则要延长启动时间。机组在启动时，是不

发电的，经济性最差。因此，对调峰机组主要部件的使用寿命进行合理分

配，在保证安全的基础上取得最大的经济效益，使其在规定的服役年限内，

让机组主要部件的可用寿命得到充分利用。
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热应力：汽轮机在启动、停机和发生大幅度负荷变化时，其部件要受到“热

冲击”（或冷冲击），使部件的温度分布发生变化而产生膨胀或收缩变形（热

变形）。当部件的自由膨胀受到约束时而产生的应力称为热应力（温度应

力）。

设零件原来温度为 ，长度为 ，被均匀加热至温度 。如果不受约束，

则可以自由膨胀，部件不会产生热应力。而部件长度的变化量为

式中 ——材料线膨胀系数。

如果部件两端受到绝对刚性约束，在加热时不能自由膨胀，这时，部件内必

然产生压缩热应力。根据虎克定律可求得其热应力为：

（5—129）

式中 E ——材料的弹性模量；

——部件的应变量， 。

负号表示压缩热应力。

0t 0l 1t

tlttll Δ=−=Δ 0100 )( ββ
β
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换热系数：汽轮机在启动、停机和发生大幅度负荷变化时，蒸汽与转子金属

表面的换热量和换热系数是随启动、停机和发生负荷变化过程中蒸汽参数变

化而变化，即由蒸汽的流动速度、压力、温度确定。对于转子光轴段，其换

热系数用下面经验公式计算：

式中 ——怒谢尔特数；

——雷诺数；

u——关轴表面的圆周速度，m/s；

r——光轴半径,  m  ；

——介质运动粘度， ；

——介质导热系数， 。

rNu /.λα = 68.01.0. eRNu =
ν
μrRe =

Nu

eR

ν

λ
sm /2

)./( 0CmW
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一，汽轮机转子的温度分布和热应力

蒸汽参数（主要是温度）的变化对于转子和汽缸都会产生热冲击，都会

导致低周疲劳损伤，引起机组寿命损耗。据大量科技文献讨论证明，由于转

子在高速旋转，而汽缸是固定不动的，故一般认为转子的寿命只有汽缸寿命

的一半。因此，在讨论汽轮机组寿命问题时，主要考虑汽轮机转子的寿命损

耗。只要转子的寿命能满足运行要求，则机组的寿命就能满足要求。

转子是汽轮机的主要部件，其工作条件是高压、高温、高转速，受力情况

复杂。转子在工作时，要受到叶轮、叶片和转轴质量离心力而产生的机械应

力。在启动、停机和发生大幅度负荷变化过程中，又由于转子内部温度分布

不均、各部分金属的自由膨胀受约束而产生热应力。
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汽轮机转子为轴对称的高速旋转体，温度在圆周方向可认为是均匀的。因

此，可把转子看成无限长、空心轴对称圆柱体，温度分布是轴对称的。

汽轮机在启动、停机和负荷发生大幅度变化时，转子周围的蒸汽压力、温

度都会发生变化。随着周围的蒸汽温度的变化，转子金属外表面温度也将随

着变化，如：

启动过程中，随着蒸汽流量不断增加和蒸汽温度不断提高，使转子金属温度

从初始温度逐渐上升到正常工作温度。在升温过程中，转子内外表面产生温

度差，即转子外表面金属温度高，中心孔表面温度低。转子外表面产生压应

力，中心孔表面产生拉应力；

在停机过程中，情况刚好相反，转子外表面产生拉应力，中心孔表面产生压

应力。
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对于大型中间再热机组，高压转子调节级区段和中压转子第一级区段的

蒸汽温度最高，温度变化最剧烈，热应力也就最大。因此，其热应力和寿命

损耗必需重点考查和计算。

图5—80和图5—81分别为国产200MW汽轮机高压转子调节级区段和中压转

子第一级区段外表面的热应力曲线。

图 5—82
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图 5—82、图5—83分别为国产200MW汽轮机冷态启动时，温升率为180

到启动终了时的高压转子调节级区段和中压转子第一级区段的轴向热应

力场。

从热应力分布曲线可以看到，在转子的叶轮跟部、轴肩、热槽等处的热应

力比光滑区段表面的热应力大得多。这些部位形状特殊，几何尺寸发生突

变，存在热应力集中。在汽轮机启动、停机和负荷发生大幅度变化时，这些

部位的热应力可能达到很高水平。当循环次数达到一定值时，裂纹就首先出

现在这些部位，并且会逐步扩展。

hC /0

图
5—

83
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二，汽轮机转子的寿命管理

1，汽轮机转子的寿命

汽轮机转子的寿命（全寿命或致断寿命）由两部分组成：

致裂寿命：是指转子第一次投运开始到转子出现第一条裂纹为止，这段时间

称为致裂寿命。

剩余寿命：从第一条裂纹出现到转子破坏，这段时间称为转子剩余寿命（或

残余寿命）。由断裂力学可知，剩余寿命比致裂寿命长得多。这就是说，当

汽轮机转子出现初始裂纹时，并不意味着转子寿命完结，还可以在一定控制

条件下继续运行相当长的时间。
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2，转子材料的低周疲劳特性曲线

为了找出寿命损耗与热应力的关系，必需了解转子金属材料的低周疲劳特性。转

子金属材料的低周疲劳特性，即应力与应变，全应变与致裂（或致断）周次

的关系，在实际工程计算中常用的是Timo曲线（图5—85）。该图为双对数坐

标，纵坐标为材料在交变应力作用下的全应变，它和当量弹性应力的关系

为：

（5—140）

式中 ——计算点的公称当量应力；

E——工作温度下的弹性模量，对于超高压机组，取E=1.95；

——应力集中系数。

图中的横坐标是相应下的 致断循环周次 ， 的倒数1/      即为相应应力

水平下每循环一次的疲劳损耗的百分比。

E
Keq

t
εσ

ε
2

=Δ

eqσ

εK

tεΔ fN fN fN
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3，汽轮机转子的高温蠕变损伤

汽轮机转子在稳定工况下运行时，其温度分布趋于均匀，

热应力可不计。但转子在高温和机械应力作用下，金属材料

将发生高温蠕变损伤。因此，在估计转子寿命时，应考虑高

温蠕变损伤在转子总寿命中所占的百分比。
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4，汽轮机转子疲劳寿命损耗的估算

利用上述转子材料的低周疲劳特性曲线，可对汽轮机各种变工况（包括

冷态启动、热态启动、滑参数停机、额定参数停机、升降负荷和甩负荷等）

进行疲劳寿命估算。其重点考查部位便是在高温区工作的高压转子调节级区

段和中压转子第一级区段的应力集中处，如前轴封弹性槽、叶轮根部等几何

尺寸发生突变部位。这些部位在某一工况下的热应力和总应变 ，在图

（如Timo曲线）的纵坐标中找出对应点 ，作平行线与曲线相交，得到横坐

标上的对应点的 ，其倒数1/      就表示该工况的应变（或应力）交变一个完

整循环的疲劳寿命（用Timo曲线查得的是致断寿命）损耗率。

tεΔ

1fN 1fN
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如果汽轮机在整个服役期内出现该工况运行有 次，则该工况运行总疲

劳损耗率为 /      ；同理，可求得另一种变工况时所考查部位的应力、应

变，查得 。若汽轮机在服役期内出现该工况运行有 次，则在这一

工况运行总疲劳损耗率为 /     。如此类推，可求得所有变工况所对应的疲

劳损耗率。则疲劳寿命总损耗率按线性累积准则（Miner准则）为：

（5—143）

式中，I=1,2,3,…… ，k，是指汽轮机在整个服役期内可能发生的变工况运行方

式。

汽轮机在整个服役期内既有各种不同的变工况运行，也有各种方式稳定工况运

行。前者引起转子低周疲劳寿命损耗，后者引起转子蠕变寿命损耗。这样，

汽轮机转子总的寿命损耗应为二者之和。
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5，汽轮机转子可用寿命分配

为了合理地利用汽轮机转子可用寿命，必须对转子寿命进行有计划的科学

管理，对汽轮机在服役期内的寿命损耗作出明确的、切合实际的分配规划，

并拟出各种运行工况方案（转子寿命损耗曲线），提出寿命损耗允许条件下

的控制指标[如蒸汽、金属的温升（降）率、负荷变化率等]，达到既安全又经

济的目的。

汽轮机转子的寿命分配与机组在电网中所承担的负荷性质、国家能源政策及

设计、制造、运行水平等因素有关。转子的可用寿命一般认为为30年。在这

30年内，疲劳寿命总损耗率约占80%左右，高温蠕变损伤率约为20%左右。

要对疲劳寿命总损耗率再作进一步合理分配，即根据机组在电网中所承担的

负荷性质（带基本负荷或调峰负荷），来确定机组的冷态启动、热态启动、

停机、升（降）负荷等变工况运行次数。
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如某电厂200MW 汽轮机，原是按带基本负荷设计的，自安装投运10年以来，

基本上是带基本负荷。按带基本负荷这种运行方式，10年来总的寿命损耗为

下表所示：

类    别

最 大 应 力

Mpa

次 损 耗

%

总 次 数

(10 年）

总 损 耗

%

冷 态 启 动 416.42 0.031 40 1.24

热 态 启 动 294.5 0.0086 120 1.032

滑 参 数 停 机 274.48 0.0208 40 0.832

定温变压停机 209.15 0.00125 120 0.15

负 荷 扰 动 <0.0005 3000 1.5

低负荷(升、降） <0.001 1500 1.5*2

带 厂 用 电 882 0.088 0 0

高 温 蠕 变 6.66

合      计 14.41

根据上表，该机运行10年只消耗了总寿命的14.41%。
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一般取机组寿命安全可用系数为0.6。这样，还有45.59%的使用寿命。如果今后

按两班制启停方式参加电网调峰，则每年的寿命损耗如下表：

类    别

最 大 应 力

Mpa

次 损 耗

%

总 次 数

(1 年）

总 损 耗

%

冷 态 启 动 416.42 0.031 4 0.124

热 态 启 动 294.5 0.0086 150 1.29

滑参数停机 274.45 0.0208 4 0.0832

定温变压停机 209.15 0.00125 150 0.1875

负 荷 扰 动 <0.0005 500 0.25

带 厂 用 电 882 0.088 0.05 0.04

高 温 蠕 变 0.66

合    计 2.634

按这种算法，机组按两班制启停方式参加电网调峰，还可以安全使用

17年
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如果按低负荷运行方式参加电网调峰，则每年的寿命损耗如下表：

类     别

最 大 应 力

Mpa

次 损 耗

%

总 次 数

(1 年）

总 损 耗

%

冷 态 启 动   416.42   0.031     4   0.124

热 态 启 动   294.5   0.0086     12   0.1032

滑参数停机   274.48   0.0208     4   0.0832

定温变压停机   209.15   0.00125     12   0.015

负 荷 扰 动   <0.0005     500   0.25

低负荷(升、降）   <0.001     300   0.3*2

带 厂 用 电   882   0.088     0.05   0.04

高 温 蠕 变   0.66

合     计   1.8754

照此表计算，按低负荷调峰方式运行，机组还有24年多的安全使用寿命。


