
Vol 37 No.6
Dec. 2017

噪 声 与 振 动 控 制
NOISE AND VIBRATION CONTROL

第37卷 第6期
2017年12月

文章编号：1006-1355(2017)06-0098-04

船用汽轮机组振动激励源特性分析
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摘 要：船用汽轮机组运行时会产生较强的振动，易引发关键构件的疲劳破坏，而充分了解船用汽轮机组的振动激

励源特性是减小其振动的前提。对某船用汽轮机组在不同运行工况下的振动激励源特性进行仿真研究。首先，分别

通过理论分析和数值计算得到汽轮机组的旋转和气动激励源，计算不同运行工况下的等效激励力；然后，将等效激励

力加载到地面安装条件下的汽轮机组有限元模型上，计算不同工况下汽轮机组的振动响应；最后，通过对比不同工况

下汽轮机组的响应特征，确定旋转不平衡力是汽轮机组所受激励的主要成分，并进一步建立船用汽轮机组的振动加速

度与机组转速的关系。该研究方法及有关结论对船用汽轮机组减振优化设计具有一定的指导意义。
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Abstract : During operation of the marine steam turbine set, excessive vibration can happen, which may lead to fatigue

failures of important components. Therefore, fully understanding the characteristics of vibration excitation sources is a

prerequisite for the vibration reduction of the marine steam turbine set. In this paper, a simulation study of a typical steam

turbine set is performed and the vibration excitation sources are analyzed under various conditions. Firstly, through

theoretical analysis and numerical simulation, the rotor-dynamic and aerodynamic vibration excitation sources are obtained.

On the basis, the equivalent excitation forces are calculated. Then, the equivalent excitation forces are applied to a finite

element model of the steam turbine set which is rigidly connected to the ground. And the vibration responses of the steam

turbine set are calculated under different working conditions. Finally, by comparing the vibration responses, the unbalanced

forces of rotation are found to be the dominant vibration excitation source. And the relationship between the vibration

acceleration and the rotation speed of the turbine is derived by curve’s fitting. This work provides a guideline for the

vibration reduction of the marine steam turbine sets.
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汽轮机组转子具有跨度长、质量大等特点，考虑

到由于加工安装造成的质量偏心，转子在运转时产

生不平衡力，同时由于进汽产生气流激励力，进而引

发汽轮机组的振动。汽轮机组的振动通过与船体的

相连结构传递到船体，激发船体振动，甚至造成关键

部件的疲劳破坏。
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船用汽轮机组具有功率大、安全可靠性要求高

等特点，为保证机组可靠稳定运行，其减振问题一直

受到广泛关注。汽轮机组减振的前提在于对其激励

源和振动特性的分析，分析方法包括通过实验测量

进行分析，如晋风华等通过现场测量研究，分析了国

产300 MW汽轮机4号轴承不稳定振动的特点 [1]；乌

日根对某汽轮机组振动数据进行了采集，通过分析

发现该机组振动的原因为质量不平衡 [2]。同时，也

可通过数值仿真进行分析，其优点在于效率高、耗费

资源少，如张回良等计算了汽轮机组在部分进汽条
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件下的振动响应，得到了机组振动与激振力不平衡

程度的关系 [3]；胡建涛对汽轮机组轴系的振动特性

进行了研究，为机组的稳定运行提供了参考依据 [4]；

王志鹏等分析了汽轮机工作转速及叶轮对叶片振动

影响的主要阶次范围，为叶片有限元分析设计提供

了参考 [5]。在此基础上，可进一步通过仿真计算对

汽轮机组的振动激励源特性进行研究。

由以上分析可见，虽然对汽轮机组振动特性的

仿真分析取得了一定的成果，然而通过仿真对汽轮

机组振动激励源特性的分析尚不多见。本文以降低

某船用汽轮机组振动响应为目标，通过对振动激励

源进行理论和数值分析，进而计算了不同工况下的

等效激励力，并建立该汽轮机组的有限元模型，施加

相应激励力，进行不同工况下的仿真计算，分析仿真

结果，从而确定了汽轮机组的主要激励源，并得到了

振动加速度与汽轮机组转速之间的关系。

1 汽轮机组振动激励源分析

对振动系统的研究主要集中在三个方面：振动

激励源的分析、振动传递与衰减的分析、振动响应特

性的分析 [6]。为了保证汽轮机组振动响应特性计算

结果的可靠性，应先对汽轮机组的振动激励源进行

准确分析。其中，汽轮机组的振动激励源包括旋转

激励源和气动激励源，前者指由转子质量偏心引起

的不平衡力，后者指由进汽引起的气流激励力(简称

气流力)。

1.1 旋转激励源分析

转子在转动时会受到由于质量偏心引起的离心

力、离心力矩，其大小与偏心质量、偏心距及转速有

关。这种方向、大小呈周期性变化的不平衡力会激

发汽轮机组的振动，甚至引发故障。而导致转子质

量偏心的原因有加工和装配时存在误差、叶片磨损、

转子形变等 [7]。

本文所研究的汽轮机组中的汽轮机部分如图 1

所示。机组具有一个转子，转子通过三个轴承与机

组缸体相连，沿X轴正方向依次为轴承1、轴承 2、轴

承 3。转子的不平衡程度可用转子的许用不平衡量

表示，根据转子的质量偏心模型和 ISO1940平衡等

级标准计算，该转子的许用不平衡量为

m= 1 000 GW/rω (1)

其中m表示许用不平衡量，r表示校正半径，W表示

转子质量，G表示动平衡精度等级，根据 ISO 1940平

衡等级标准取2.5，ω表示转子转速。

根据转子的许用不平衡量和校正半径，可估算

转子的不平衡量为

图 1 汽轮机部分三维模型

U=mr (2)

其中U表示转子的不平衡量。

由转子的不平衡量而产生的离心力为

F=Uω2 (3)

其中F表示离心力。

由上式所得的离心力按叶轮质量分配到各级叶

轮，以此作为转子不平衡力的近似值。

1.2 气动激励源分析

在汽轮机组的运行过程中，由于进汽产生的压

差，使得转子发生径向偏移，转子与汽缸形成漩涡，

进而激发汽轮机组的振动 [8]。各级叶轮所受气流力

因进汽情况和其他设计参数的不同而不同 [9]，合理

安排进汽方式等措施有利于减小气流力，进而减小

汽轮机组振动。

所研究汽轮机组的叶轮三维模型如图2。

图 2 叶轮三维计算模型

据此建立通流部分CFD计算模型，进行通流部

分的非定常计算。基于非定常计算结果，提取汽轮

机组通流部分的气流负载特性，进而得到不同转速

下机组各级叶轮所受气流力的近似值。

1.3 不同工况下的等效激励力

所研究汽轮机组的运行状态按负载大小可分为

15 %负载、50 %负载、100 %负载、120 %负载四种，

对应转速依次为 5 900 r/min、7 200 r/min、8 900 r/

min、9 500 r/min，按运行时所受激励情况可分为只

受不平衡力、只受气流力、不平衡力和气流力共同激

励三种情况。根据负载和激励力的不同组合，建立

如表1所示的五种计算工况。

船用汽轮机组振动激励源特性分析 99



第37卷噪 声 与 振 动 控 制

为便于后续仿真分析，根据力系等效原理，将各

工况下汽轮机组所受的不平衡力和气流力等效为作

用于三个轴承处的等效激励力，见表1。值得说明的

是，机组转速为7 200 r/min和8 900 r/min时，气流力

的等效激励力包含多个频率分量，两者在轴承 1处

的等效激励力见图3。

图 3 气流力在轴承1处的等效激励力

由于气流力的等效激励力中高频分量的幅值远

小于轴频分量的幅值，因此，在各计算工况下等效激

励力的计算中，只考虑了气流力的轴频分量。

2 仿真计算模型

船用汽轮机组结构复杂，主要包括转子、汽缸、

轴承等结构。本文研究的汽轮机组有限元模型由

1 068 951个单元组成，共 893 749个节点，汽轮机组

主要结构中汽轮机部分的有限元模型如图4所示。

图 4 汽轮机部分有限元模型

所用材料的各项属性包括 ：密度为 7 800

kg·m-3，弹性模型为2.1×1011 Pa，泊松比为0.3。由于

本文旨在通过计算汽轮机组的振动响应，对船用汽

轮机组的振动激励源特性进行分析，为便于仿真分

析，简化汽轮机组的安装条件为地面安装。约束汽

轮机组机脚处节点的全部自由度，以模拟地面安装

条件。

表 1 汽轮机组计算工况表

计算工况

工况1

工况2

工况3

工况4

工况5

转速/(r∙m-1)

5 900

7 200

8 900

8 900

9 500

频率/Hz

98.33

120

148.33

148.33

158.33

激励力

不平衡力+气流力

不平衡力+气流力

气流力

不平衡力+气流力

不平衡力+气流力

轴承1

Fy/N Fz/N

377.5 567.6

441.0 595.5

28.4 31.5

537.6 637.8

623.8 729.3

轴承2

Fy/N Fz/N

399.2 608.7

442.9 631.6

20.8 34.9

488.6 642.8

480.4 669.1

轴承3

Fy/N Fz/N

80.2 78.2

123.5 111.9

10.2 11.6

205.3 181.2

221.8 201.2

3 汽轮机组的振动响应分析

3.1 汽轮机组固有频率

汽轮机组的固有频率是汽轮机组的固有属性，

对汽轮机组固有频率的研究，是减小汽轮机组振动

响应和提高汽轮机组运行稳定性的前提。仿真计算

中均使用商业软件Abaqus，对有限元模型进行模态

分析，得到汽轮机组的固有频率，其前 10阶固有频

率见表2。

表 2 汽轮机组固有频率

阶次

1

2

3

4

5

频率/Hz

242.22

317.58

336.69

366.08

426.00

阶次

6

7

8

9

10

频率/Hz

484.44

550.46

561.31

596.12

640.60

3.2 汽轮机组振动响应

在汽轮机组有限元模型对应节点处分别施加如

表1所示的等效激励力，计算表1所示的各工况下汽

轮机组的振动响应，工况 3、4下汽轮机组中汽轮机

部分的振动加速度见图5。

（a）工况3 （b）工况4

图 5 工况3、4下汽轮机部分加速度云图

工况 1、2、5下的振动加速度与工况 4下的振动

加速度虽响应幅值不同，但响应分布相似，固不再单

独列出云图，其原因在于工况1、2、4、5下，汽轮机组

均受不平衡力和气流力共同作用，且从表1和表2可

知，上述工况下的激励频率均小于汽轮机组的第 1
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阶固有频率，所能激起汽轮机组的主要模态相同。

汽轮机组在各工况下的最大振动加速度见表

3。结果表明，工况5下机组转速为9 500 r/min，汽轮

机组受不平衡力和气流力共同激励时，其振动响应

最剧烈，最大振动加速度为 2.717 m∙s-2。进一步对

比工况 1、2、4、5下的计算结果可知，在汽轮机组受

不平衡力和气流力共同激励时，机组振动响应随转

速的提高而增大。

表 3 汽轮机组最大振动加速度

工况

1

2

3

4

5

机组转速/
(r∙min-1)

5 900

7 200

8 900

8 900

9 500

激励力

不平衡力+气流力

不平衡力+气流力

气流力

不平衡力+气流力

不平衡力+气流力

最大加速度/
(m·s-2)

0.597 5

1.043

0.011 8

2.027

2.717

对比工况3、4，机组转速均为8 900 r/min，工况3

下汽轮机组只受气流力激励，其最大振动加速度为

0.011 8 m∙s-2，而工况 4下汽轮机组受不平衡力和气

流力共同激励，其最大振动加速度为2.027 m∙s-2，前

者仅为后者的0.58 %。由此可知，在相同转速下，汽

轮机组受不平衡力和气流力共同激励时，其振动响

应远超过汽轮机组仅受气流力激励时，可确定汽轮

机组的振动主要是由旋转不平衡力引起，因此，汽轮

机组主要的振动激励源是旋转激励源，而非气动激

励源。

根据上述结果，提出汽轮机组减振的措施：不平

衡力是产生机体振动的主要激励源，可控制转子的

制造误差 [10]，保证转轴对中，以减小不平衡力。

4 转速对振动响应的影响

汽轮机组的振动激励源大小和运行参数有关，

因此，建立汽轮机组的振动响应和运行参数之间的

关系，间接表明了汽轮机组的振动响应和振动激励

源之间的关系。由表 1可知，汽轮机组的等效激励

力和机组转速有关，且由上述分析可知，汽轮机组的

最大振动加速度随机组转速的提高而增大，故进一

步建立汽轮机组的最大振动加速度和机组转速之间

的关系。

根据表3中工况1、2、4、5，拟合得到式(4)表示的

汽轮机组最大振动加速度与机组转速的关系，拟合

曲线如图6所示。

A = 6.111 63 - 0.001 88 × r + 1.595 41 × r2 (4)

其中A表示汽轮机组的最大振动加速度，r表示机组

转速。

上述结果表明，地面安装条件下，汽轮机组的最

图 6 汽轮机组最大振动加速度-机组转速变化图

大振动加速度和机组转速之间近似成二次关系。这

为进一步研究实船安装条件下汽轮机组的振动响应

和振动激励源之间的关系提供了参考。

5 结 语

本文在对汽轮机组不平衡激励源和气动激励源

分析基础上，计算了不同工况下的等效激励力，将等

效激励力施加到地面安装条件下的汽轮机组有限元

模型上，分别计算了不同工况下的振动响应，并对汽

轮机组的最大振动加速度与机组转速之间的关系进

行了拟合。

结果表明，旋转激励源为汽轮机组主要的振动

激励源；地面安装条件下，汽轮机组的最大振动加速

度与机组转速近似成二次关系，该结论对汽轮机组

的减振优化设计具有一定的指导意义。
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