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新型轴向排汽式汽轮机的后轴承座

结构设计及有限元分析
孟庆波，郭金闯，李睿
（山东齐鲁电机制造有限公司，山东 济南 250010）

摘 要：针对轴向排汽式汽轮机的后轴承座结构复杂，安装、拆卸工作量大的缺点，设计出一种新型两侧搭置式整体后轴承座，采用Pro/E建立了后轴承座的三维实体模型，并用Pro/E自带的Mechanica模块对其进行静态和模态分析，并对轴承座进行了优化设计。结果表明：两侧搭置式整体后轴承座的强度、静刚度、稳定性完全可以满足设计要求，优化设计后的轴承座质量减少了29.1%，可以达到减少成本的目的。
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New Structural Design and Finite Element Analysis of Rear 
Bearing Housing for Axial Exhaust Steam Turbine
MENG Qing-bo，GUO Jin-chuang，LI Rui

(Shandong Qilu Motor Manufacturing Co., Ltd., Jinan, Shandong, China, Post Code: 250010)
Abstract: In view of the complex structure of the rear bearing pedestal of the axial exhaust steam turbine and the heavy workload of installation and disassembly, a new type of integral rear bearing pedestal with two sides overlapped is designed. The three-dimensional solid model of the rear bearing pedestal is established by using Pro / E, and the static and modal analysis is carried out by using Mechanica module of Pro / E, and the bearing pedestal is optimized. The results show that the strength, static stiffness and stability of the integral bearing pedestal can meet the design requirements completely, and the optimized design can reduce the bearing pedestal mass by 29.1%, and the purpose of reducing the cost is achieved.   

Key words: axial exhaust, steam turbine, rear bearing housing, Pro/E, finite element, optimal design 
引言

传统的汽轮机普遍采用径向排汽，后轴承座设在汽轮机排汽缸的外部，占用空间大，提高了厂房建设所需的成本，且径向排汽式汽轮机组排汽缸的排汽能量由排汽缸进入到外部凝汽器中有较大损失。为降低土建成本、增加蒸汽利用率，轴向排汽式汽轮机逐渐受到使用者的欢迎。轴向排汽式轮机的前、后轴承座共同承载汽轮机转子重量，后轴承座位于排汽缸内部。国外研究轴向排汽式汽轮机后轴承座的资料基本没有，国内研究轴向排汽式汽轮机后轴承座的资料也比较少[1~4]，在这些资料中轴向排汽式汽轮机后轴承座采用上下半分体式设计，轴承座下半与排汽缸壳体焊接在一起或者通过斜支撑固定在排汽缸基础上，上半需用高强度螺栓连接在下半上，其缺点是：结构复杂，安装、拆卸工作量大，焊接工作量大，空间狭小、施焊困难。针对这些缺点，作者设计了一种整体独立式后轴承座。后轴承座采用两侧搭耳支撑，下部悬空，因此对轴承座的刚度要求较高。同时轴承座体积较小，易于随机组振动，可能与汽轮机转子产生共振。鉴于此，作者采用Pro/E中的Mechanica对其进行了有限元分析，并讨论了其静态特性和动态特性，给出了是否符合设计要求的判定方法，然后根据分析结果对轴承座的结构进一步优化，力求找到成本和性能之间的平衡点。

1后轴承座结构

轴承座采用两侧搭置式整体结构，主要有三部分构成：挡油环、支持座和后端盖，这三部分均为整体式结构，不在中分面处分成上下两部分。挡油环为一个零件，采用特殊材质，直接在内孔加工出油封齿，并通过螺栓连接在支持座上。支持座为焊接结构，两侧有搭耳，搭耳上开有和排汽缸连接的螺栓孔和定位销孔，通过螺栓和定位销固定在排汽缸壳体基座上。后端盖为上窄下宽的结构，通过螺栓在竖直面上与支持座连接。后端盖上部装有键相和转速探头、相对膨胀探头、瓦振探头，下部为储油室。进油管在支持座上，回油管在后端盖上。后轴承座的轴测图、纵剖图见图1和图2。这种后轴承座结构简单，便于拆装，能够减少焊接工作量，降低成本。
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图1  后轴承座轴测图

Fig.1 Axonometric drawing of rear bearing seat
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图2 后轴承座纵剖图

Fig.2 Longitudinal profile of rear bearing seat
2  有限元分析
目前汽轮机行业的应力分析软件一般为通用有限元分析软件（如ANSYS、ABAQUS等）[5~8]，然而这些软件存在共同的弱点，即前处理模块建模功能不强，过程繁琐并且难以准确把握特征[9~11]。本文采用Pro/E自带的有限元分析模块MECHANICA，可直接调用利用Pro/E生成的模型数据完成轴承座的应力分析。
2.1 建立三维模型

后轴承座结构比较复杂，为便于分析，将后轴承座作如下等效处理：
（1）挡油环、后端盖及其上安装的探头对强度、静刚度影响甚小，不予建模。

（2）忽略掉轴承座内部之间连接用的螺栓孔、定位孔等。

（3）进油管对支持座的强度、静刚度影响甚小，不予建模。

（4）支持座各零件材质均为低碳钢,且牢固的焊接在一起，可以将整个支持座等效为一个零件。

因此，可以将轴承座等效为其主要部件-支持座进行建模。

2.2 赋予模型材料属性
支持座基体材质采用ZG230-450，其弹性模量E=2×1011 Pa，泊松比0.3，屈服强度230 MPa，抗拉强度450M Pa，密度为7850 kg/m3。其余三个零件材质采用Q235A，其弹性模量E=2.1×1011 Pa，泊松比0.3，屈服强度235 MPa，抗拉强度375～500 MPa，密度为7850 kg/m3。通过对比ZG230-450与Q235A材质属性，可以看出两种材质性能非常接近，因此可以将ZG230-450赋给整个支持座模型。

2.3 施加约束
支持座两侧的搭耳置于排汽缸上的基座上，用定位销定位，用螺栓固定。采用“位移约束”，选取搭耳底面和螺栓沉孔面，限制
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三个方向的自由度。采用“位移约束”，选取两侧销孔，限制移
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三个方向的自由度。模型约束如图3所示。
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图3 施加约束

Fig.3 Impose constraints
2.4 施加载荷
转子静止时，支持座承受轴瓦对其向下的压力,此处假设压力均匀分布在支持座内孔下部圆柱面上。本项目强度计算得出后轴承受力10067.9 Kg，后轴瓦重136.2 Kg，共计10204.1 Kg，换算成重力取整为1×105 N。采用“力/力矩”选项，选取支持座内孔下部与轴瓦接触的圆弧面，沿-Y向施加1×105 N的力。采用“重力载荷”选项，沿-Y方向对支持座施加重力。施加载荷如图4所示。
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图4 施加载荷
Fig.3 Loading
2.5网格划分

利用Auto GEM进行自动网格（系统默认类型）划分，共划分出边6332个，面8842个，四面体3817个，其中最小边角5.01°，最大边角172.73°，最大长宽比11.35，如图5所示。
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图5 自动网格划分

Fig.5 Auto meshing
2.6 静态分析
采用“分析和设计研究”中的“新建静态分析”,约束和载荷采用前述设置，进行有限元分析。分析结果采用条纹显示，等效应力（Von Mises Stress）云图如图6，位移云图如图7。
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图6 静态应力云图

Fig.6 Static stress contour
2.6.1强度分析
本文采用第四强度理论[12]（Mises准则）来计算等效应力。对于低碳钢一类的塑性材料，按第四强度理论所建立的强度条件为：
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 （1）    
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是构件危险点处的三个主应力, 
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为构件所用材料的许用屈服应力。

从图6中可以看到，最大等效应力（Von Mises Stress）为34.32 MPa，出现在搭耳与圆环体交界处下半部分。结构钢安全系数一般取1.2～1.5，铸钢件安全系数需提高20%～30%[13],在此计取1.95，则许用屈服应力为230/1.95=117.9 MPa。强度设计判据[3]要求局部等效应力不超过材料许用屈服应力，而应力云图中的最大等效应力远小于ZG230-450的许用屈服应力。轴承座的强度满足设计要求，并有继续优化的空间。
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图7 静态位移云图

Fig.7 Static displacement contour
2.6.2静刚度分析

综合文献[14~16]的研究，可认为轴承座静刚度数值大于等于1.95×106 N/mm时，轴承座的静刚度满足要求，此处设定1.95×106 N/mm为许用静刚度值。由图7可以看出，轴承座最大位移位于支持座基体内圆底部，其值为1.3×10-2 mm，静刚度K0=1×105 N/1.3×10-2 mm=7.69×106 N/mm，远大于许用静刚度，因此可认为轴承座静刚度满足设计要求。
2.7动态分析

滑动轴承座的动态特性主要采用模态分析，用于确定轴承座的振动特性[17]。利用建好的有限元模型进行模态分析,提取后轴承座前5阶固有频率进行分析，其前5阶固有频率如表1所示。

表1 轴承座前5阶固有频率

Tab. 1 First five natural frequencies of bearing seats
	模态阶数
	固有频率/HZ

	1
	422.67

	2
	768.13

	3
	795.62

	4
	901.68

	5
	1026.77


实际工况下轴的额定转速n=3000 r/min，相当于激励频率为50 Hz，为使转子工作频率避开这些固有频率而稳定地工作，轴承座的固有频率需大于等于许用固有频率100 HZ[18]，表一中给出的前5阶固有频率，均远大于100 HZ，因此轴承座的振动特性满足设计要求。

2.8粗、精网格分析结果对比

采用自动网格划分方法建成的网格不是很精细,为分析网格划分精细程度对结果的影响,对“Auto GEM控制”选项进行设置，采用“最大元素尺寸”类型、“曲面边界”参照，最大元素尺寸设为30 mm，进行网格划分，共划分出边41948 个，面63736个，四面体29292个，其中最小边角5.01°，最大边角169.5°，最大长宽比11.21。根据此网格划分方法进行有限元分析得到的结果与自动网格划分方法得到的结果对比见表2。

表2 粗、精网格分析结果对比

Tab. 2 Comparisons of rough and fine mesh analysis results
	网格划分类型
	最大位移/10-2mm
	最大等效

应力/MPa
	最小固有

频率/HZ

	自动网格
	1.30
	34.32
	422.67

	最大元素尺寸30mm网格
	1.33
	35.68
	416.45


通过表2数据可以看出，采用自动网格得出的结果与采用最大元素尺寸30mm网格得出的结果相差很小，最大位移小（1.33-1.30）/1.33×100%=2.3%,最大等效应力小（35.68-34.32）/35.68×100%=3.8%,最小固有频率大（422.67-416.45）/416.45×100%=1.5%。通过以上对比可以看出，网格精细程度对结果影响很小，采用自动网格划分得出的结果是可以作为分析依据的。
3优化设计

优化设计研究的目标就是在保证满足所有设计要求的前提下，所需的支出（如重量、面积、体积、应力、费用等）最小，其数学模型一般可以写成如下格式[19]：
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为理想目标设计值。
在本文的轴承座实例中，分别确定三要素如下：

（1）目标函数：使轴承座质量最小；

（2）设计变量：轴瓦不属于本文优化设计范畴,所以与之配合的支持座内孔直径不变。设定优化设计变量为搭耳厚度T、支持座外圆半径R，如图8所示。T，R各状态值见表3。
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图8  优化尺寸示意图

Fig.7 Optimized Dimension Diagram

表3 轴承座搭子厚度T、外圆直径R状态值
Tab. 3 State value of bearing seat rip thickness T and cylindrical diameter R
	设计变量/mm
	当前值
	初始值
	最小值
	最大值

	T
	90
	90
	250
	300

	R
	265
	265
	20
	100


（3）约束条件：作为新型设计的优化，强度、静刚度、结构固有频率这三个约束条件预留的裕度可以大一些。本文设定强度条件σ≤许用屈服应力的1/2，即117.9/2=58.95 MPa；设定静刚度约束条件为许用刚度的2倍，即3.9×106 N/mm，其对应的位移值为1×105 N/3.9×106N/mm=0.026 mm，即最大位移d≤0.026 mm；结构固有频率大于等于许用固有频率的2倍，即f≥200 HZ。

根据上述设定的各要素建立优化设计任务,采用自动网格划分并运行，得到了一组使轴承座质量最小的优化结果。现将轴承座各要素的原始值与最优值作比较，如表4所示。

表4轴承座参数优化前后对比
Tab. 4 Comparison before and after optimization of bearing seat parameters
	
	搭耳厚度/mm
	支持座外圆半径/mm
	最大等效应力/MPa

	初始值
	90
	265
	34.32

	优化值
	24
	250
	58.16


表4（续）轴承座参数优化前后对比
Tab. 4（continued） Comparison before and after optimization of bearing seat parameters
	
	最大位移/mm
	最小固有频率/Hz
	重量/Kg

	原始值
	0.013
	422.67
	306

	优化值
	0.023
	323.43
	217


从表3可以看出，通过优化设计，轴承座质量减少了89 Kg，减少材料成本29.1%。
4结论

本文给出的轴承座的设计校核原则：（1）静载下等效应力小于等于材料许用屈服应力，静刚度值大于等于1.95×106 N/mm。（2）结构固有频率大于等于100 HZ。

本文给出的轴承座的优化设计的约束条件：（1）静载下等效应力小于等于材料许用屈服应力的1/2，静刚度值大于等于3.9×106 N/mm。（2）结构固有频率大于等于200 HZ。此约束条件可根据具体的项目和设计习惯自行确定。

本文以实际设计工作为出发点，针对现有轴向排汽式汽轮机后轴承座的缺点，设计出新型后轴承座，并利用Pro/E Mechanica进行有限元分析。根据分析结果，进行相应的优化设计。通过优化设计，在强度、静刚度、振动特性满足设定的约束条件下，可以最大限度减小结构质量，降低成本。本文给出的轴承座结构设计、有限元分析方法对于汽轮机轴承座乃至排汽缸、支撑系统的设计具有显著的参考意义。
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