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600 MW汽轮发电机组轴系标高测试及振动故障治理

田新启 ,高　亹
(东南大学 火电机组振动国家工程研究中心 ,江苏 南京 210096)

摘　要:某电厂一台 600MW汽轮发电机组存在严重的振动

不稳定隐患 , 在机组带负荷过程中 , 5号 、 6号轴振出现了突

发性的 17.5Hz低频振动 , 幅值分量达 170μm。通过对该机

组轴系相对标高变化 、振动和油膜压力的测试分析 , 得出轴

系标高不合理是导致机组振动失稳的主要原因之一。介绍

了机组振动测试情况和轴系标高测试试验方法 ,结合标高检

测结果 , 分析了该机组轴系标高随工况的变化规律。测试结

果表明 , 从冷态到热态 , 4号轴承标高相对 5号轴承抬高达

1.180 mm。经综合分析 , 制定并实施了冷态下轴系标高调

整方案 , 5号轴承相对 4号轴承抬高 0.9 mm, 彻底解决了该

机组轴系振动不稳定问题。

关 键 词:汽轮发电机组;轴系标高;测试;振动;标高调整

中图分类号:TK268　　　文献标识码:A

引　言

某电厂一台 600 MW国产化汽轮发电机组自投

产以来 ,经常发生振动超标 、动静摩擦 、油膜失稳及

低速碾瓦等重大故障 ,严重影响了机组的安全和稳

定可靠运行 。通过对机组轴系标高冷热态变化和振

动的全面测试和分析 ,得出轴系标高不合理是引起

该机组振动失稳的主要原因之一 。在大修时 ,根据

标高测试结果对其轴系标高进行了优化调整 ,彻底

消除了低频失稳振动 ,在此基础上进行了动平衡调

整 ,处理后各点的振动基本小于 80μm,达到最佳工

作状态 。

1　机组振动试验情况分析
[ 1 ～ 4]

该机组共有高 、中 、低 Ⅰ 、低 Ⅱ、发电机和励磁机

等 6段转子 ,运行过程中存在比较严重的失稳问题 。

利用机组启停机的机会 ,对机组振动情况及各轴承

油膜压力进行了多次测试 ,发现了一些共同规律 。

在机组升速过程 ,虽然存在过临界转速振动超标现

象 ,但总体运行还算平稳;机组定速带负荷过程中 , 5

号和 6号瓦轴振发生突变 ,出现了低频振动。由频

谱分析可知 ,振动突变后 , 5号和 6号瓦轴振动出现

了 17.5 Hz低频分量 ,达到 170 μm左右 。与此同

时 , 4号和 7号瓦轴振动也出现不同程度的 17.5 Hz

低频分量 。

由振动频谱可知 ,振动主频率为与低压转子一

阶固有频率相等的低频分量 ,因此可以肯定的是振

动性质不属于强迫振动 ,而是由于自激振动引起的。

大型汽轮发电机组的常见自激振动故障主要有汽流

激振 、油膜振荡和分频共振等。汽流激振是由于汽

流作用力引起的 ,主要出现在高中转子上 ,与负荷有

比较明确的关系 ,本机组的异常振动与此不符;分频

振动引起的异常振动与转速有明显关系 ,当转速变

化时 ,振动会出现峰值 ,而本机组异常振动是出现在

定速后 ,与转速没有关系 ,因此分频共振故障也可以

排除;从振动特征上唯一不能排除的就是油膜振荡 ,

该机组异常振动特征与油膜振荡故障也比较吻合 。

由润滑理论可知 ,油膜失稳与轴承型式 、轴承载

荷 、润滑油温等因素有关 。提高润滑油温 ,可以增大

轴颈在轴承中偏心率 ,从而提高稳定性。但这只是

一个临时性措施 ,不能保证机组长期运行的稳定可

靠性 。改变轴承型式的经济代价比较高 ,并且周期

比较长 ,因此 ,结合该机组的实际情况 ,准备对轴承

载荷情况进行分析和调整。轴系稳定性与轴承载荷

有很大关系 ,载荷大 ,稳定性高;反之 ,载荷小 ,稳定

性差 。

由机组转子结构可知 , 600 MW机组有两个低

压排汽缸 , 5号和 8号瓦安装在低压排汽缸上 ,凝汽

器灌水和机组抽真空都会使 5号瓦轴承标高降低。

也就是说 ,冷态下如采取 0-0对中方式 ,那么在热态

时 5号和 8号瓦轴承座标高相对下沉 ,使 5号和 8

号瓦承载减轻 ,破坏了机组原来良好的载荷分配。
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从轴承油膜压力测试结果看 ,机组带 600 MW负荷

时 , 5号轴承油膜压力最小 , 8号轴承次之 ,这同样也

说明 5号瓦标高最低。

因此 ,根据机组实际情况 ,利用机组大修机会 ,

全面测量轴系中各轴承标高相对变化情况 ,制定冷

态标高预留补偿值 ,并在检修中实施 。

2　轴系标高测量原理及测试试验方法 [ 5]

2.1　标高测量原理

基本原理在于检测相邻轴承之间的相对标高变

化 ,图 1是其测量原理示意图。两杯子由不锈钢材

料加工而成 ,分别固定在相邻轴承座上 ,观察轴承座

在垂直方向的位置变化。启动测试系统前 ,将两传

感器的间隙电压调整在一个适当的值上 ,待液面平

衡后 ,取当时的间隙电压为参考零点 ,这时相对标高

值显示设置为零。当杯 A相对杯 B有垂直方向的

高度变化时 ,由于两个杯子中的流体通过连通管相

连 ,液面会重新平衡 ,这时涡流传感器与浮子之间的

距离亦发生变化 ,两传感器输出差值即反映了两轴

承相对标高值的变化 ,结果为正时 ,表示 A的变化

高于 B的变化 ,为负时 ,表示 A的变化低于 B。

图 1　标高测量原理示意图

　　设两传感器初始间隙电压为 U01和 U02 ,在测量

过程中某一时刻 ,两传感器的输出电压变为 U1和

U2 ,则两轴承之间相对标高变化值 Δy(mm)为:

Δy=
(U1 -U01)-(U2 -U20)

k

式中:k—涡流传感器的灵敏度(选用  11涡流传感

器 ,这时 k=4 V/mm)。

传感器输出电压经信号处理后 ,进入数据采集

模块 ,由计算机控制进行采样 ,通过软件运算计算出

轴承相对标高变化值 。

2.2　轴系标高测试试验方法

本次轴系标高测试使用的设备是自行研制的连

通管 —电涡流传感器轴系标高测试系统 ,该套系统

的分辨率为 2μm,测量综合误差不超过 25 μm。通

过对测试结果的分析 ,相对标高测量数据能真实准

确地反映机组各轴承之间的相对标高值随工况的变

化情况 ,能够提供一套合理的轴系标高调整数据 。

根据 600MW机组的结构特点和标高测试分析

要求 ,共布置了 8个测点来测量 4对轴承的相对标

高变化 ,具体分布为 2号轴承相对 3号轴承(高中对

轮)、4号轴承相对 5号轴承(中低对轮)、6号轴承

相对 7号轴承(低低对轮)、8号轴承相对 9号轴承

(低发对轮)。每个测点的安装位置都在靠近轴瓦

的中分面平台上 ,正式测试前各测量杯液面都已平

衡 ,并进行了零点调整。图 2是测点布置及仪器工

作原理框图。

图 2　测点布置及系统工作原理框图

3　测试结果及分析

整个测试过程持续了 44 h,其间经历了机组抽

真空 、启动升速 、暖机 、并网及满负荷运行全过程 ,在

测试系统拆除前 ,各测点的数据已基本稳定 。图 3

是机组各对轴承之间相对标高值随测试时间的变化

曲线。图中标高为正时 ,表示前瓦高于后瓦;为负

时 ,表示前瓦低于后瓦。图中数字标号分别对应着

抽真空 、启动升速和并网带负荷 3个工况。从测试

结果可以看出:

(1)机组在抽真空之前 ,各轴承的相对标高均

无明显变化。

(2)抽真空以后 ,各轴承相对标高有非常明显的

变化 ,其中 2号 ～ 3号瓦 、6号 ～ 7号瓦为 0.1 ～ 0.2mm,

8号 ～ 9号瓦为 0.55mm, 4号 ～ 5号瓦更是达到 0.87

mm。

(3)机组启动升速过程 ,标高变化相对小一些 ,变

化幅值一般在 0.1 ～ 0.2mm之间。由于机组升速到定

速的时间较短 ,标高变化值稳定时间也较短 ,从变化曲

线上分析 ,一般情况下 1h左右也就基本稳定。

(4)在机组并网之后 ,在带低负荷阶段 , 2号 ～

3号瓦标高值小幅下降 , 4号 ～ 5号 、6号 ～ 7号基本

没有变化 , 8号 ～ 9号瓦略有上升;当负荷到 300
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MW以后 , 2号 ～ 3号 、4号 ～ 5号 、6号 ～ 7号瓦的标

高值缓慢上升 , 8号 ～ 9号瓦的标高值缓慢下降;当

满负荷运行 5 h后 ,各轴承相对标高值趋于稳定。

(5)总体上看 , 4号轴承与 5号轴承之间的相

对标高变化最大 ,当两轴承相对标高值达到最高点

1.280 mm后 5 min(时间坐标为 25时), 5号瓦失

稳 ,出现低频振动。

(6)从机组抽真空 、启动升速 、并网至满负荷运

行全过程 ,系统测试数据稳定后 ,各相邻瓦轴承相对

标高变化如表 1所示。

图 3　轴系标高测试结果

表 1　冷态至热态轴承相对标高变化情况

2号 ～ 3号瓦 4号 ～ 5号瓦 6号 ～ 7号瓦 8号 ～ 9号瓦

标高值 /mm -0.278 1.180 0.271 -0.312

4　冷态标高预留补偿值的确定及处理结果

由以上分析可知 ,在机组从冷态至热态过程中 ,

5号和 8号轴承下沉 ,导致轴系不对中 ,从而影响了

载荷的分配 ,使 5号和 8号轴承的载荷减轻 ,这是引

起该机组振动失稳的主要原因。为此 ,通过对轴系

标高和振动测试结果的全面分析 ,并结合机组的实

际情况 ,制定了轴系标高调整方案 ,确定了冷态标高

预留补偿值 ,具体数值为:在机组处于完全冷态状况

下 , 5号轴承相对 4号轴承抬高 0.9mm, 7号轴承相

对 6号轴承抬高 0.25mm, 8号轴承相对 9号轴承抬

高 0.28 mm,并保证了合理的扬度曲线。

机组在大修期间按上述方案进行了标高调整 ,

从启机后的振动测试结果可以看出:机组低频振动

消失 ,危害机组安全稳定运行多年的油膜失稳问题

得到彻底解决 ,如表 2所示。在此基础上进行了轴

系动平衡调整 ,机组各点振动基本在 80 μm之内 ,

达到了该机组自投产以来的最好水平。

表 2　大修后机组振动测试结果

轴振号 振动值 /μm

1 36

2 40

3 45

4 46

5 44

6 80

7 48

8 85

9 52

10 25

11 39

·32·
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5　结　论

(1)本机组在带负荷过程中 , 5号和 6号轴振

突变 ,出现幅值高达 170 μm的 17.5 Hz低频振动 ,

机组轴系处于失稳状态 ,故障的主要原因是冷态下

机组轴系标高预留值严重不合理 。

(2)机组冷态到热态全过程各轴承标高发生不

同程度的变化 , 4号轴承标高相对 5号轴承抬高达

1.180 mm, 8号轴承相对 9号轴承下沉 0.312 mm,

从而使 5号和 8号轴承载荷减轻 ,这是引起机组失

稳的主要原因。

(3)通过对轴系标高变化 、振动及油膜压力测

试结果的综合分析 ,确定了轴系标高调整方案 ,即在

机组处于完全冷态状况下 , 5号轴承相对 4号轴承

抬高 0.9mm, 7号轴承相对 6号轴承抬高 0.25 mm,

8号轴承相对 9号轴承抬高 0.28 mm。在机组检修

时进行了实施 ,彻底消除了机组的低频振动 ,保证了

机组的稳定可靠运行。

(4)大机组冷态下采取 0-0对中方式是不合理

的 ,冷态下 0-0对中不能保证热态下轴系也是处于

对中状态 ,因此必须开展轴系标高变化规律研究 ,确

定冷态标高预留补偿值 。
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新技术 、新产品

新研制的 TF60B小功率船用燃气轮机

据 《Diesel＆GasTurbineWorldwide》2009年 6月号报道 , VericorPowerSystems正在研制 TF60B新型船

舶燃气轮机 。

在得到 ABS(美国船级社)海军舰船规则的书面证明后 ,预计 TF60B将于 2011年投入使用。

TF60B船用发动机是 ETF40B的升级改进版。它使用了已有的压气机 ,高温部件使用了耐温新材料 ,允

许增加机体的燃烧温度。又因为采用了专门用于海洋环境的材料后 ,它改进了机组本身的耐腐蚀性能 ,并使

输出功率增加超过 25%,同时延长了高温部件的使用寿命。 ETF40B是 TF40升级改进的发动机 ,目前正在

美国海军的 LCAC上投入使用 ,其目的是考验发动机的使用寿命 ,这是研制计划的组成部分。

TF60B具有与 ETF40B相同的外部尺寸和接口 ,用以代替目前在 LCAC上使用的 TF40B和 ETF40B发动

机 。预计 TF60B的重量与 ETF40B相当 。

TF60B的某些部件将被列为可通用的部件 ,以供现有该系列发动机的用户对 TF40B和 ETF40B进行升

级改造 ,使之增加寿命和加大功率。

目前的船舶用户(主要是 LCAC的用户)将能够把现有的发动机升级改进成新的 TF60B结构。

超过 400台 TF系列船舶燃气轮机正在美国海军的 LCAC和世界各国商业用户中使用。美国海军现有

的 LCAC每艘装有 4台 TF40船舶燃气轮机。

(吉桂明　摘译)
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sure)No.1 stageofanultra-supercriticalsteamturbinewiththeflowstateinboththecoolingpathandthemain

flowpassagebeinginvestigated.Moreover, thetemperaturefieldoftherotatingbladesurfaceandbladerootsurface

wasalsostudied.Theresearchresultsshowthatcorrespondingtothegivenmaximumandminimuminlettotalpres-

sures, thedifferenceoftheareasontherotatingbladesuctionsurfacebeinginfluencedbythecoolingsteamisabout

10%ofarelativebladeheight, whilethatofthemaximumtemperaturedifferenceonthebladerootsurface, onlya-

round0.6K.Thehighertheinlettotalpressureofthecoolingsteam, thebetterthecoolingeffectiveness.Thein-

terferenceofthecoolingsteamtothemainstream, however, isalsostronger, leadingtoadropoftheflowefficien-

cy.Consequently, theoptimumcoolingsteaminlettotalpressureshouldbechosenbytakingacomprehensivecon-

siderationofthecoolingeffectivenessandflowefficiency.Keywords:coolingsteam, totalpressure, rotor, numer-

icalsimulation

600MW汽轮发电机组轴系标高测试及振动故障治理 =ShaftingElevationMeasurementandVibration

Troubleshootingofa600 MW Turbo-generatorUnit[刊 ,汉 ] / TIANXin-qi, GAOWei(NationalEngineering

ResearchCenterforVibrationofThermalPowerUnits, SoutheastUniversity, Nanjing, China, PostCode:

210096)//JournalofEngineeringforThermalEnergy＆Power.-2010, 25(1).-30 ～ 33

Thereexistsaserioushiddentroublecapableofcausinganunstablevibrationina600MWturbo-generatorunitof

apowerplant.Duringtheloadcarryingperiodoftheunit, alowfrequencyvibrationat17.5Hzsuddenlyoccurred

toshaftNo.5 and6withanamplitudecomponentequalingto170μm.Ameasurementandanalysisofthechange

oftherelativeelevation, vibrationandoilfilmpressureoftheshaftingsystemoftheunithaveinducedonetocon-

cludethattheirrationalelevationoftheshaftingsystemconstitutesoneofthemaincausesleadingtoanunstablevi-

brationoftheunit.Theauthorsdescribedthevibrationmeasurementconditionsoftheunitandthemethodsfor

measuringandtestingtheshaftingelevation.Inconjunctionwiththemeasurementsoftheelevation, thelawgover-

ningthechangeoftheshaftingelevationwiththeoperatingconditionwasanalyzed.Themeasurementresultsindi-

catethatfromthecoldstatetothehotone, bearingNo.5 isrelativelyelevatedby1.180 mmincomparisonwith

bearingNo.4.Afteracomprehensiveanalysis, ashaftingelevationadjustmentversionwasworkedoutandimple-

mentedinthecoldstate.BearingNo.5 waselevatedby0.9mmrelativetobearingNo.4, therebythoroughlysol-

vingtheunstablevibrationproblemoftheshaftingsystem.Keywords:shaftingelevation, measurement, vibration,

turbo-generatorunit, elevationadjustment

燃气轮机热电联供系统性能评估案例 =PerformanceEvaluationCaseofaGasTurbine-basedHeat-and-

PowerCogenerationSystem[刊 ,汉 ] / LIFeng(DepartmentofArchitecturalEngineeringScience, TsinghuaUni-

versity, Beijing, China, PostCode:100084), ZHAOXi-ling, FULin(EnergySourceResearchInstitute, Beijing

TsinghuaUrbanPlanningandDesigningInstitute, Beijing, China, PostCode:100084)//JournalofEngineering

forThermalEnergy＆ Power.-2010 , 25(1).-34 ～ 38

Agasturbineheat-and-powercogenerationsysteminaheatsupplyplantwasstudiedandcomparedcomprehensively

withacoal-firedandgas-firedcogenerationsystem.Theperformanceevaluationplayedanimportantroleinration-

allyutilizingcooling-heating-and-power(CHP)energy.Regardingtheenergy-savingpropertyoftheheatingand

powercogenerationsystem, whenthegas-steamcombinedcyclepowerplantandthegas-firedboilerserveasaref-

erenceforcomparison, theannuallyaveragedenergy-savingratehits8.9%.Inacomparisonoftheoperationecon-

omy, whenthegasturbinesystemiscomparedwiththecoal-firedboilersystem, alumpsumofRMB460, 000yuan

canbesavedeachyear, andanamountofRMB1.82millionyuan, savedannuallyincomparisonwiththegas-fired

boilersystem.Inthemeantime, thecostsavingwillincreasewithanincreaseofthekilowatt-hourpriceandde-

creasewithanincreaseofthegasprice.Inaddition, whenthegasturbinesystemiscomparedwiththecoal-fired

boilerone, thecostsavingwillincreasewithanincreaseofthecoalprice.Asregardsemissions, whenthegastur-
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