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　　摘　要：大型汽轮机排汽缸轴承通常采用座缸式。将轴承支撑特性用参振质量和支撑刚度表示，油膜特性用八个
刚度和阻尼系数表示，建立了考虑支撑刚度影响后的等效分析模型。计算结果表明，座缸式轴承振动受支撑特性影响较

大。支撑刚度不仅会影响系统等效刚度，也会对系统等效阻尼产生较大影响。不同支撑刚度下转子－轴承系统所表现出
来的绝对轴振、相对轴振和轴承座振动特性不同。支撑刚度较低时，轴振和瓦振之间的相位差较大，根据三者幅值和相位

之间的关系可以评估支撑刚度特性，监测座缸式轴承的绝对轴振比相对轴振更有意义。排汽缸轴承振动对转子不平衡很

敏感，可以通过精细动平衡减小振动。
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　　大型汽轮机低压缸两侧轴承座有落地式和座缸式
两种。座缸式轴承位于排汽缸扩压器洼窝中，转子和

汽缸自重、真空载荷等通过轴承座传递到汽缸壳体，再

经汽缸下部裙部支撑传递到基础上。这类机组轴系

短，结构紧凑，在大型汽轮机上得到广泛应用。然而近

年来很多机组座缸式轴承振动较大［１－２］，还出现了轴

承振动比转轴振动大的异常现象。某台１０００ＭＷ汽
轮机台板和地基振动小于０．０１５ｍｍ，而轴承振动达到
０．０４４ｍｍ，低压缸振动达到０．０８０ｍｍ，异常振动严重
影响了机组安全运行。

与落地式轴承相比，座缸式轴承支撑刚度较小，缸

体变形等因素对支撑刚度影响较大［３－６］，振动分析时

需要考虑转子－轴承－支撑系统耦合特性［７］。模态综

合法［８－１０］和阻抗匹配法［１１］是两种常用的耦合分析方

法。这２种方法将基础视为由多个集中质量块所组成
的复杂结构，经模态分析后按相应准则组合为整体系

统。汽轮发电机组基础振动较小，可以将基础影响用

轴承座参振质量和支撑刚度来表示［１２］，总体刚度由支

撑刚度和油膜刚度串联构成。这种模型比较简单，不

考虑油膜交叉刚度特性，也不考虑支撑刚度对系统等

效阻尼的影响。

本文将轴承油膜特性用刚度、阻尼系数来表示，考

虑支撑影响后建立了轴承 －支撑系统等效动力模型，
研究了某大型汽轮机低压转子振动特性和影响因素，

对实际振动故障进行了综合分析。



１　支撑系统影响等效分析模型

图１给出了转子 －轴承 －支撑系统模型。油膜特
性用刚度、阻尼系数表示，汽缸支撑用轴承座质量和支

撑刚度来反映。轴承座运动方程为：

ｍ２ ０

０ ｍ[ ]
２

ｘ··２

ｙ··{ }
２

＋
ｃｘｘ ｃｘｙ
ｃｙｘ ｃ

[ ]
ｙｙ

ｘ·２－ｘ
·

１

ｙ·２－ｙ
·{ }
１

＋

ｋｘｘ ｋｘｙ
ｋｙｘ ｋ

[ ]
ｙｙ

ｘ２－ｘ１
ｙ２－ｙ{ }

１

＋
ｋｘ ０

０ ｋ[ ]
ｙ

ｘ２
ｙ{ }
２

＝{ }００ （１）

式中：ｍ２为轴承座参振质量；ｋｉｊ，ｃｉｊ，ｉ，ｊ＝ｘ，ｙ为油膜刚度和
阻尼系数；ｋｘ，ｋｙ为水平和垂直支撑刚度；ｘ１，２，ｙ１，２为轴
颈和轴承座水平和垂直位移。

图１　支撑系统分析模型
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式中：Ｘ１，２，Ｙ１，２为轴颈和轴承座振动位移幅值。
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式中：αｉｊ为轴振和瓦振之间的关系系数。
轴颈受到的油膜力ｆｘ，ｙ为

ｆｘ
ｆ{ }
ｙ

＝－
ｋｘｘ ｋｘｙ
ｋｙｘ ｋ

[ ]
ｙｙ

ｘ１－ｘ２
ｙ１－ｙ{ }

２

－
ｃｘｘ ｃｘｙ
ｃｙｘ ｃ

[ ]
ｙｙ

ｘ·１－ｘ
·

２

ｙ·１－ｙ
·{ }
２

（５）

令ｆｘ，ｙ＝Ｆｘ，ｙｅ
ｉωｔ，Ｆｘ，ｙ为油膜力幅值，将式（２）代入

式（５）得
Ｆｘ
Ｆ{ }
ｙ

＝
ｋｘｘ＋ｉωｃｘｘ ｋｘｙ＋ｉωｃｘｙ
ｋｙｘ＋ｉωｃｙｘ ｋｙｙ＋ｉωｃ

[ ]
ｙｙ

×

１－α１１ α１２
－α２１ １－α[ ]

２２

Ｘ１
Ｙ{ }
１

＝－
ｋ′ｘｘ ｋ′ｘｙ
ｋ′ｙｘ ｋ′

[ ]
ｙｙ

Ｘ１
Ｙ{ }
１

（６）

将图１所示弹性支撑用刚性支撑替代，等效油膜
刚度ｋｉｊ和阻尼系数ｃｉｊ为

ｋｉｊ ＝（ｋ′ｉｊ），　ｃｉｊ ＝（ｋ′ｉｊ）／ω，
ｉ，ｊ＝ｘ，ｙ （７）

从上式可见，支撑刚度对系统等效刚度和等效阻

尼都会产生影响。

２　支撑刚度对轴承动力特性影响分析

在弹性支撑作用下，轴承动力特性系数从 ｋｉｊ，ｃｉｊ变

为 ｋｉｊ，ｃｉｊ。现以某大型汽轮机轴承为例分析其影响。
表１给出了轴承参数。

表１　轴承参数
Ｔａｌ．１Ｂｅａｒｉｎｇｐａｒａｍｅｔｅｒｓ

参数 值 参数 值

长度 Ｌ／ｍｍ ３３０ 直径间隙ｇ／ｍｍ ０．９７

直径Ｄ／ｍｍ ４８２．６ 工作转速ω／（ｒ·ｍｉｎ－１） ３０００

轴承型式 椭圆 椭圆度δ ０．５

轴承载荷Ｐ／Ｎ ３０９０００ 进油温度Ｔ／℃ ４０

刚度系数ｋｘｘ／Ｎ／ｍ ０．９１７×１０９阻尼系数ｃｘｘ／Ｎ／（ｍ·ｓ
－１） １．２５×１０７

刚度系数ｋｘｘ／Ｎ／ｍ ３．７７×１０９ 阻尼系数ｃｘｙＮ／（ｍ·ｓ
－１） ０．７４４×１０７

刚度系数ｋｘｙ／Ｎ／ｍ －４．４６×１０９阻尼系数ｃｙｘＮ／（ｍ·ｓ
－１） ０．７６１×１０７

刚度系数ｋｙｙ／Ｎ／ｍ ７．０１×１０９ 阻尼系数ｃｙｙＮ／（ｍ·ｓ
－１） ４．４５×１０７

图２　等效刚度和阻尼系数随支撑刚度变化情况
Ｆｉｇ．２Ｔｈｅｃｈａｎｇｅｏｆｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｓｔｉｆｆｎｅｓｓａｎｄ
ｅｑｕｉｖａｌｅｎｔｄａｍｐｉｎｇｗｉｔｈｓｕｐｐｏｒｔｓｔｉｆｆｎｅｓｓ

图２给出了系统等效刚度和阻尼系数随支撑刚度
变化情况，支撑刚度对系统等效刚度和等效阻尼系数
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都会产生较大影响。支撑刚度大于１．５×１０１０Ｎ／ｍ后，
支撑刚度对系统等效刚度和阻尼的影响较小；支撑刚

度小于１．５×１０１０Ｎ／ｍ时，随着支撑刚度的降低，系统
等效刚度和阻尼系数幅值下降很快，垂直和水平等效

主刚度甚至变为负，这将对转子 －轴承系统动力特性
产生很大影响，轴承座振动将会很大。

计算和实测表明［３－６］，大型汽轮机组低压缸刚度

在１０９Ｎ／ｍ～１０１０Ｎ／ｍ之间。对于本例而言，正好处于
支撑刚度影响敏感区内。

３　某大型汽轮机低压转子振动分析

３．１　数学模型
图３给出了某大型汽轮机组转子 －轴承系统动力

学分析模型。高压转子两侧轴承为落地式，可不考虑

支撑刚度影响。包含轴承油膜各向异性情况下的转

子—轴承系统动力学方程为［１２］：

图３　转子－轴承系统动力学模型
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式中：Ｍ１、Ｋ１和 Ｇ１为整体质量矩阵、刚度矩阵和回转

矩阵［１２］；

ｃｉｊ、ｋｉｊ为考虑支撑刚度影响后整体油膜等效阻尼和
刚度矩阵；

Ｕ１，Ｕ２为系统位移向量
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式中：｛Ｑｃ，ｓ｝为不平衡力向量中余弦和正弦分量值。设
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式中：Ａ１，Ａ２，Ｂ１，Ｂ２为不平衡响应中余弦和正弦量值。
将式（９）和（１０）代入式（８），得
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图４　轴振传感器
坐标变换示意图

Ｆｉｇ．４Ｃｏｏｒｄｉｎａｔｅｔｒａｎｓｆｏｒｍ
ｏｆｓｈａｆｔｖｉｂｒａｔｉｏｎｓｅｎｓｏｒ

求出转轴绝对振动 Ｘ１，
Ｙ１后，代入式（４）可求得轴
承座振动 Ｘ２，Ｙ２，两者相减
可 以 求 得 轴 相 对 振 动

Ｘ３，Ｙ３。
汽轮机轴振探头通常

安装在如图４所示的４５°和
１３５°方向，而轴承座振动探
头通常安装在垂直和水平

方向上，可以通过坐标变换

将其转换到同一坐标系下分析。设轴振坐标为ξ，η，该
坐标下的振动与垂直和水平振动之间的关系为：

ξ{ }η
ｃｏｓ（π／４） ｓｉｎ（π／４）
－ｓｉｎ（π／４） ｃｏｓ（π／４[ ]

）
{ }ｘｙ （１３）

低压转子第３阶临界转速通常远高于工作转速，
不平衡响应分析可以只考虑前两阶模态影响。计算时

在低压转子两端末级叶轮处设置一组力偶，在中间叶

轮处设置一组力。

３．２　支撑刚度对升速过程中振动影响分析
图５给出了不同支撑刚度下＃３轴承轴绝对振动随

转速变化情况。垂直和水平振动特性相似，现以水平

轴振为例分析如下：

（１）支撑刚度为１×１０１０Ｎ／ｍ时，计算转速范围内
没有出现共振峰值，升速过程中振动较小。

（２）随着支撑刚度的降低，临界转速降低。支撑
刚度降到２×１０９Ｎ／ｍ时，临界转速已经下降到３０００
ｒ／ｍｉｎ以内。两个共振峰值所对应转速分别为转子第１
阶和第２阶临界转速。

（３）支撑刚度降到１．２×１０９Ｎ／ｍ时，临界转速进
一步降低，共振转速下不仅幅值大，而且共振峰较尖。

在支撑弹性作用下系统等效阻尼减小，对共振峰值的

抑制作用减弱。
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图５　不同支撑刚度下转轴振动随转速变化情况
Ｆｉｇ．５Ｃｈａｎｇｅｏｆｓｈａｆｔｖｉｂｒａｔｉｏｎｗｉｔｈｓｐｅｅｄ
ｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｓｕｐｐｏｒｔｓｔｉｆｆｎｅｓｓｃａｓｅｓ

３．３　不同支撑刚度下轴振／瓦振之间的幅值关系
图６给出了不同支撑刚度下轴振和瓦振随转速变

化情况。不同支撑刚度下振动特性不同，轴振／瓦振关
系差异较大。支撑刚度大时，升速过程中瓦振较小，轴

振较大，绝对轴振和相对轴振近似相等。支撑刚度小

时，升速过程中相对轴振较小，瓦振很大，绝对轴振和

瓦振近似相等。

不同支撑刚度下，绝对轴振都能够较为准确地反

映转子实际振动情况。对于低压转子而言，只监测相

对轴振并不合理。

图６　不同支撑刚度下轴振和瓦振随转速变化情况
Ｆｉｇ．６Ｃｈａｎｇｅｏｆｓｈａｆｔｖｉｂｒａｔｉｏｎａｎｄｂｅａｒｉｎｇｖｉｂｒａｔｉｏｎ
ｗｉｔｈｓｐｅｅｄｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｓｕｐｐｏｒｔｓｔｉｆｆｎｅｓｓｃａｓｅｓ

３．４　不同支撑刚度下轴振／瓦振之间的相位关系
大量观点认为，轴振和瓦振都反映了轴承振动情

况，其相位应该相近。图７给出了不同支撑刚度下轴
振、瓦振相位随转速变化情况。受支撑刚度影响，两者

之间的相位关系实际上比较复杂。

图７　不同支撑刚度下轴振和瓦振之间的相位关系
Ｆｉｇ．７Ｐｈａｓｅｒｅｌａｔｉｏｎｓｈｉｐｂｅｔｗｅｅｎｓｈａｆｔｖｉｂｒａｔｉｏｎａｎｄ
ｂｅａｒｉｎｇｖｉｂｒａｔｉｏｎｕｎｄｅｒｄｉｆｆｅｒｅｎｔｓｕｐｐｏｒｔｓｔｉｆｆｎｅｓｓｃａｓｅｓ

（１）支撑刚度小时，升速过程中绝对轴振和瓦振
相位基本相同，相对轴振和瓦振相位相差了 ６０°
～１５０°；
（２）支撑刚度大时，升速过程中绝对轴振和相对

轴振相位基本相同，轴振和瓦振相位相差了约５０°。

４　大型汽轮机组实际振动分析

某台１０００ＭＷ大型汽轮机组轴系由高、中压转子
和两个低压转子组成。高、中压转子为落地轴承，低压

转子为座缸式轴承。实测表明，３０００ｒ／ｍｉｎ下低压转
子两侧轴承座振动达到４５μｍ ～５０μｍ，处于合格边
缘，但是轴振优秀，转轴最大振动只有７６μｍ。

在现场开展了低压转子动平衡试验，表 ２和表 ３
分别给出了低压Ⅱ转子和低压Ⅰ转子动平衡试验数
据。为了能够与瓦振影响系数相比，表中所给出的垂

直方向绝对轴振和相对轴振影响系数已经过坐标变

换，转换到垂直方向。

由加重前后振动数据可以计算出影响系数：
→α＝（→Ｐ１

→－Ｐ０）
→／Ｑ （１４）

式中：
→α为加重影响系数；→Ｐ０，１为加重前和加重后的振

动；
→Ｑ为加重量。
影响系数反映了在转子两端分别加１ｋｇ∠０°和１

ｋｇ∠１８０°配重后的振动响应。

表２　低压转子Ⅱ动平衡数据

Ｔａｂ．２ＢａｌａｎｃｅｄａｔａｏｆＬＰⅡ ｒｏｔｏｒ

名称 ５ｘ ５ｙ ６ｘ ６ｙ ５瓦 ６瓦

原始振幅／μｍ ７７ ６２ ５７ ７５ ４０ ４３

原始振动相位／（°） ３１３ ８７ １５２ ２９７ ２４９ ４８

加重后振幅／μｍ １１ ３０ １１ ２１ １０ １０

加重后振动相位／（°） ３０２ ２６ １９４ ３０４ ４ ２１５

影响系数幅值／μｍ／ｋｇ ３６８ ３０１ ２７４ ３０１ ２５１ ２９３

影响系数相位／（°） ４０ ２０１ ２２８ １９ ３２２ １３０

垂直方向相对轴

振影响系数幅值／
μｍ／ｋｇ和相位／（°）

９０∠９０° １０３∠３１４° ／ ／

垂直方向绝对轴

振影响系数幅值／
μｍ／ｋｇ和相位／（°）

２０８∠３４１° １９０∠１２７° ／ ／

注：＃５瓦侧和＃６瓦侧叶轮上分别加重 １８０ｇ∠９５°和 １８０
ｇ∠２７５°。

在低压Ⅱ转子两侧加反对称平衡配重后，相对轴
振影响系数幅值较小，相位和瓦振影响系数相位相差

１３０°～１８０°，绝对轴振影响系数和瓦振影响系数幅值相
近、相位相近，分析表明低压Ⅱ转子两侧座缸式轴承的
支撑刚度较弱。
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表３给出了低压Ⅰ转子加重前后振动数据。在低
压转子Ⅰ两侧加反对称平衡配重后，垂直方向上相对
轴振影响系数相位和瓦振影响系数相位相近，瓦振影

响系数幅值较小，垂直方向绝对轴振和相对轴振影响

系数幅值相近，说明低压Ⅰ转子两侧座缸式轴承的支
撑刚度较强。

表３　低压Ⅰ转子动平衡数据
Ｔａｂ．３ＢａｌａｎｃｅｄａｔａｏｆＬＰⅠｒｏｔｏｒ

名称 ３ｘ ３ｙ ４ｘ ４ｙ ３瓦 ４瓦

原始振幅／μｍ ３４ ７０ ６４ ８４ ３０ ２４

原始振动相位／（°） １５８ ２４６ ３００ ３３ ２０６ １２

加重后振幅／μｍ ２６ ４０ ２０ ６ ２０ １０

加重后振动相位／（°） ２４５ ６ ３００ ７ ３１６ １５１

影响系数幅值／μｍ／ｋｇ １９９ ４５９ ２１０ ３７５ １９７ １５３

影响系数相位／（°） ６９ １７５ ２５０ ３４４ １２９ ３１０

垂直方向相对轴

振影响系数幅值／
μｍ／ｋｇ和相位／（°）

３１６∠１５０° ２９２∠３１５°

垂直方向绝对轴

振影响系数幅值／
μｍ／ｋｇ和相位／（°）

５０４∠１４１° ４４４∠３１３°

注：＃３瓦侧和＃４瓦侧叶轮上分别加重 ２１０ｇ∠２３０°和 ２１０
ｇ∠５０°。

该型汽轮机两个低压缸结构相同，振动现象不完

全相同。很多人认为振动大是由于低压缸共振引起

的。同一台机组结构相同的两个汽缸的共振特性不可

能有如此大的差别。分析表明，不同安装状态下低压

缸裙部与基础台板之间的接触状况不同，座缸式轴承

的支撑刚度不同，因而振动特性不同。

５　结　论

（１）大型汽轮机低压转子两侧座缸式轴承振动分
析必须考虑支撑刚度影响，本文所提出的等效模型简

单方便。

（２）支撑刚度会同时影响系统等效刚度和等效阻
尼。不同支撑刚度下系统振动特性不同。弹性支撑

下，轴振和瓦振之间相位差可能较大。支撑特性可以

根据绝对轴振、相对轴振和瓦振幅值和相位之间的关

系进行分析。

（３）座缸式轴承监测绝对轴振比监测相对轴振更
有意义。座缸式轴承振动受不平衡力的影响较大，可

以通过精细动平衡降低振动。
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