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摘  要：上汽-西门子超超临界大型汽轮机高压转子存在的同步和次同步不稳定振动是影响机组安全运行的重要

故障。故障机理和治理方法在理论和工程实践中尚存在争议。文章论述了动静碰摩、莫顿效应、轴系失稳的故

障模型并给出了典型的振动故障特征。并通过工程实例分析阐述了此类机型高压转子不稳定振动的故障原因和

机理，以及有效的故障治理方案。 
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1 背景 

近年来，上汽-西门子超超临界660MW级和

1000MW级机组已陆续在江苏省内投产运行。至

2015年，在运的1000MW级机组为16台（徐州电厂2

台，铜山电厂2台，新海电厂2台，江苏南通2台，常

熟电厂2台，谏壁电厂2台，句容电厂2台，华能金陵

2台）。在运的660MW级机组为8台（陈家港电厂2

台，靖江电厂2台，大唐南京2台，望亭电厂2台）。 

上汽－西门子型百万机组作为新引进、新投产

的机组，国内各单位对该类型机组的振动研究都还

属于起步和探索阶段，文献中大都是基于对振动测

试结果的阐述以及一些原因分析，没有从根本上上

解决问题，未涉及到汽轮发电机组转子动力学特性

的研究，对振动故障诊断和处理不具备系统指导的

意义。对于一些超超临界状态的的转子振动特性的

机理研究几乎未见报道。上汽－西门子型百万机组

其单支撑、落地式轴承完全不同其它类型的百万机

组或常规的300、600MW机组，对其振动机理产生

的认识还未弄清，对这些由于百万机组投产带来的

新问题，需要各有关单位去吸收、研究，并为现场

振动故障处理提供理论依据。 

针对上汽－西门子660MW/1000MW超超临界

汽轮机高压转子#1轴承普遍存在的同步和次同步不

稳定振动问题，重点对转子—轴承系统不稳定振动

的故障机理、故障特征、诊断方法以及消除方法的

相关技术进行讨论和研究。 

2 轴系特点及常见故障 

2.1 轴系结构特点 

 
图 1 轴系布置示意图 

上汽－西门子型1000MW/660MW(轴系结构相

同)机组轴系由高压转子、中压转子、两根低压转子、

发电机转子和励磁机转子组成，各转子之间均采用

刚性联轴节连接，具体轴系布置如图1。高压转子为
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双支撑结构，中压转子和两根低压转子为单支撑结

构，发电机与励磁机转子为三支撑结构，即励磁机

也为单支撑结构。 

机组配有一套瑞士Vibmeter公司生产的TSI系

统VM600，该系统在每个轴承座中分面135°方向布

置两个加速度传感器，测量轴承座振动（又称瓦振）；

另外在每个轴承座中分面左、右45°方向各配置一个

涡流传感器，测量X和Y方向转子相对振动（又称轴

振）。 

（1）上汽－西门子机组的优点（以百万机组

为例） 

上汽－西门子型百万机组汽轮机采用单轴承

支撑，大型落地式轴承座、专用西门子轴承等独特

的技术。单轴承支撑，与其它公司的四缸四排汽轮

机相比，轴承数量少了3个，所以该型汽轮机的轴向

总长仅27m，比其它机型要短8～10m。单支承方式

不仅是结构比较紧凑，主要还在于可以减少基础变

形对轴系对中的影响，又极大地缩短了机组轴系长

度，厂房投资相应下降，经济性较高。轴承支撑为

落地式轴承座，无台板，轴承座整体灌浆，这种方

式，可以减少真空变化以及汽缸变形影响机组振动

的稳定性。然而单轴承支撑的设计，使得轴承的承

载载荷重、金属瓦温高，单轴承比压大、采用高粘

度油，因此径向轴承支撑采用西门子公司特制的轴

承。该轴承区别于常规的椭圆轴承、圆轴承以及常

用的各类汽轮发电机专用轴承（如开有各种沟槽的

混合轴承），该轴瓦内表面结构十分复杂，仅下瓦内

表面沿周向就由五段曲率组成,形成油膜的收敛区

和发散区，且上、下瓦结构形状不对称，上瓦为周

向开槽的结构。其特点为尺寸巨大、负载重，在实

际运行中已显示出了优越性，除了能很好满足

1000MW级机组的运行需要以外，其摩擦功耗与常

规轴承相比明显较低，是一种典型的高效低能耗的

大型汽轮机轴承。 

上汽—西门子型百万机组采用了全周进汽滑

压与补汽调节的组合的进气方式，大部分工况下，

采用全周进汽方式以消除部分进气不平衡影响，高

压转子跨距相对同等容量机组小，一阶临界转速为

2640r/min，临界转速相对高一些，以降低高压转子

的汽流激振发生的概率。 

（2）上汽－西门子型百万机组在振动方面的

劣势 

单支撑超超临界百万机组有着上述巨大的优

势，但是要充分发挥单支撑轴承座的优势，还需注

意以下几点事宜。首先，单支撑的落地式轴承座安

装要求非常严格，该轴承的支撑刚度主要取决于轴

承底部和轴承支座的瓦枕接触面的线接触情况，接

触面是现场研磨安装找正的，受施工工艺水平的影

响情况较大，现场工艺水平的偏差，就有可能引起

轴承座振动大。其次，单支撑减少了3个轴承，转子

的振动监测也减少了3个平面处的测点信息，在单支

撑轴承座的测量出的振动信号仅是转子单侧信息，

并不能完全反应该转子的振动特性，并不能通过测

点的振动信息来转子的振型，这给振动故障诊断和

处理带来很大的困难。 

#1轴承运行过程中发生同步和次同步不稳定

振动，幅值变化大，速度快；#3轴承瓦振高频振动

波动。再次，汽轮机的轴承虽然为落地式轴承，理

论上不受真空变化和汽缸变化的影响，但是在实际

运行过程中发现，汽轮机末端轴承座（#5轴承座）

在冬季、夏季的标高变化较为严重，而发电机的#6

轴承座标高变化不大，引起汽发靠背轮两侧振动的

不稳定波动，甚至会引起整个轴系振动的恶化。另

外，大多数机组的补汽阀投运后，高压转子仍然会

出现汽流激振的情况。 

本文主要讨论高压转子#1轴承不稳定振动的

故障机理和诊断治理方法。 

3 高压转子不稳定振动机理 

3.1 同步不稳定振动 

3.1.1 动静碰磨 

动静碰磨是旋转机械振动故障中最普遍和重

要的故障之一，严重影响机组安全运行。动静碰磨

是碰磨和冲击耦合的力学过程。一般部分碰磨首先

发生，在一个旋转周期内碰磨和冲击交互作用，发

生一次或几次。部分碰磨逐渐加剧会导致全周碰磨，

严重的振动甚至导致机组无法运行。碰磨-冲击转子

轴承系统的数学模型显示：系统的受力情况为，1）

径向的弹性冲击力；2）切向的库伦摩擦力。 

如图2所示，当动静间隙δ小于转子径向位移r

（相对轴振）的时候，碰磨将会发生，必然在接触

表面产生径向弹性冲击力（Fn）和切向摩擦力（Ft）。 
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图2 碰磨时静子与转子的相互作用示意图 

旋转机械中能发生不同类型的碰磨，根据碰磨

位置的不同（密封、轴承、油挡等），初始状态的差

别，碰磨可分为（全周、部分等）。我们常见的是部

分碰磨，即轻微碰磨，这种碰磨主要导致转子热弯

曲，产生与转速同步的1倍频（1X）振动。表1列出

了动静碰磨振动故障的基本特征。 

表1 动静碰磨故障的基本特征 

故障类型 频率成分 正向进动 反向进动 备注

1X 有 有 

2X 有 有 部分碰磨 

1/2X,1/3X… 有 有 

注1

强迫振动 1X 有 无 
全周 

碰磨 自激振动 
转子-密封系统耦合 

的固有频率 
无 有 

注2
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注：1、主轴的滤波轴心轨迹需重点监测。随着碰磨加剧1X，2X

反向进动增加，正向进度减小。如果工作转速高于2倍或3倍碰磨

修正过的临界转速，1/2X和1/3X振动分量也可能出现。次同步振

动分量也相应有正向或反向进度分量。滤波的轴心轨迹是高度椭

圆形，并且可能以反向进动为主。 

2、在转子和密封间的干摩擦，根据密封的敏感性、阻尼和不平衡，

系统能表现出1X倍频正向进度为主的强迫振动，或者次同步反向

进动为主的自激振动。 

3.1.2 莫顿效应（轴颈热梯度） 

旋转机械中也会发生另外一种与轻微碰磨特

特征相似的振动，即所谓莫顿效应。需要注意的是，

如果怀疑设备振动是莫顿效应引起的，必须证明设

备实际运转中并未发生动静碰磨。 

莫顿效应的振动机理是：由于轴承润滑油的高

粘性剪切应力，导致的轴颈表面存在温度梯度（所

谓存在热点）。因此，就好像动静碰磨产生的热点一

样促使轴弯曲，表现出非常相似的振动响应。 

1994年由P.S. Keogh and P.G. Morton首先公布

了这种油膜剪切应力导致轴颈热梯度的振动现象，

后来成为著名的莫顿效应理论。 

通常，仅仅在一些特别的情况下，特别是重载、

悬臂转子设计的设备中容易发生莫顿效应。现在，

简要介绍的莫顿效应的基本理论，以便于实际中诊

断中遭遇这种故障能够熟悉这一现象的故障机理。

理解莫顿效应是如何发生的可参阅图3。 

假设作用在旋转机械上的主要力是残余不平

衡力 ，并且轴承刚度相对于中心线是对称的。转子

的振动响应将会是1倍频（同步）分量为主的振动，

在轴承间隙中，轴振将产生一个圆形的轴心轨迹。 

只要载荷和转速恒定，这种形式的振动每次都

作用在转子表面的相同位置。这意味着转子圆周的

同一部分将总是与最小间隙作用如图3中的红点，而

转子圆周的另一部分将总是与最大间隙作用图3中

的黑点。 

尽管这种条件下，轴颈圆周均匀的热分布被破

坏了，产生了热梯度，但是除非剪切应力足够大，

否则热梯度并不总是导致转子热弯曲。 

当剪切应力达到一定程度，热效应就会相当可

观，足以使轴像动静碰磨一样弯曲。莫顿效应的热

弯发生在油膜厚度最小的位置，相应的同步1倍频振

动增加。 

根据上面的讨论莫顿效应（轴上的热点）的机

理与轻微碰磨高度相似，振动响应高度相似也就不

足为奇了。 

然而，由于莫顿效应发生在轴承内部区域，摩

擦区有润滑油提供冷却，与碰磨状态相比热变化率

相对缓和趋于线性。因此莫顿效应的振动特征具有

更好的周期重复性。 

 
图3 莫顿效应时油膜与轴颈相互作用示意图 

在旋转机械中，尽管相对于轻微碰磨而言，莫

顿效应发生的更少，当其它的更为普遍的故障已经

被排除后，某些特别的特征将促使诊断者去怀疑是
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否存在这种故障： 

A.设备结构是重载悬臂设计； 
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B. 相对于碰磨而言1倍频幅值和相位变化表现

出相当好的重复性，变化曲线更加平滑； 

C. 解体检查没有发现明显的动静碰磨部位； 

D.当改变润滑油温度时将会影响振动变化的周

期和幅值。 

3.2 次同步不稳定振动 

在流体动压润滑轴承中，油膜涡动和振荡是次同

步不稳定振动最普遍的诱因。涡动是转子轴颈在高

速旋转的同时还环绕轴颈某一平衡中心做公转运

动。按造激振因素不同，涡动可以是正向的，也可

以是反向的；涡动角速度与转速可以是同步的，也

可以使异步的。如果转子轴颈主要是由于油膜力的

激励作用而引起涡动则轴颈的涡动角速度接近转速

的一半，也称为“半速涡动”，涡动频率通常略低于

转速频率的 1/2。随着工作转速的升高，半速涡动

频率也不断升高，频谱中半频谐波的振幅不断增大，

转子振动加剧。如果转子的转速升高到第一阶临界

转速的 2 倍以上时，半速涡动频率有可能达到第一

阶临界转速，此时发生共振，造成振幅突然骤增，

振动异常剧烈。同时轴心轨迹突然变成扩散的不规

则曲线，频谱中半频谐波振幅值增大甚至超过 1 倍

频振幅，频谱会呈现组合频率的特征。若继续提高

转速，则转子的涡动频率保持不变，始终等于转子

的一阶临界转速，这种现象称为油膜振荡，油膜振

荡具有惯性效应，升速时产生油膜振荡的转速和降

速时油膜振荡消失时的转速不同。表 2 所列为油膜

涡动和振荡的故障特征。 

表2 次同步振动的故障特征 

故障类型 频率成分 正向进动 反向进动 备注

流体诱发的涡动 λX，λ=0.3~0.6 有 无  

流体诱发的振荡 转子固有频率 有 有  

注：1、主要为正向进动，轴心轨迹带有内嵌环状轨迹。（次同步

涡动和一倍频复合轨迹）。全频谱反映正向的次同步频率分量为

主。 

2、主要为正向进动，轴心轨迹带有内嵌环状轨迹（次同步振荡和

一倍频复合轨迹），全频谱反映正向的次同步频率分量为主。通常

由于基础刚度的各向异性，也会出现负的 1 倍频和次同步振动分

量。 

3.2.1 次同步不稳定振动的特征 

(1) 轻载转子 

在第一临界转速之前就可能发生不稳定的半

速涡动，但不产生大幅度的振动，当转速达到两倍

第一临界转速时，转子由于共振有较大的振幅。越

过第一临界转速后振幅再次减少，当转速达到两倍

第一临界转速时，振幅增大并且不随着转速的增加

而改变，即发生了油膜振荡。 

(2) 中载转子 

过了一阶临界转速后会出现半速涡动，油膜振

荡在二倍的第一临界转速之后出现。 

(3) 重载转子 

低转速时并不存在半速涡动现象，甚至转速达

到两倍的第一临界转速时，也不会立即发生很大的

振动。转速达到两倍的第一临界转速之后的某一转

速时，突然发生油膜振荡。

 

 
图4 不同转子次同步振动的特征

3.2.2 故障原因 (3) 安装不当； 

(1) 轴承参数设计不合理； (4) 油温或油压不当； 

(2) 轴承制造不符合技术要求； (5) 润滑不良； 
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(6) 轴承磨损、疲劳损坏、腐蚀、气蚀等。 

3.2.3 油膜振荡的防治措施  

(1) 设计上尽量避开油膜共振区 

应使工作转速ω避免为 2ωc1 临界转速。 

(2) 增加轴承比压 

轴承比压是指轴瓦工作面上单位面积所承受

的载荷； 

增加轴承比压，即提高轴承承载能力系数，增

大轴颈偏心率，以提高油膜稳定性； 

常用的方法是减小轴瓦的长度。 

(3) 减小轴承间隙 

试验表明，减小轴承间隙，可提高发生油膜振

荡的转速； 

减小间隙，相当于增大了轴承的偏心率。 

(4) 控制适当的轴瓦预负荷 

预负荷为正值，表示轴瓦内表面上的曲率半径

大于轴颈半径，相当于起到了增大偏心率的作用； 

椭圆轴承的稳定性优于圆柱轴承； 

多油楔、可倾瓦轴承的稳定性较好。 

(5) 调整油温 

适当地升高油温，减小油的黏度，可以增加偏

心率； 

对于已经不稳定的转子，降低油温，增加油膜

对转子涡动的阻尼作用，有时对降低转子的振幅有

利。 

4 诊断实例 

4.1 同步不稳定振动 

4.1.1 振动现象和特征 

（1） 振动与运行参数和工况的关系 

 

图5 带负荷运行#1瓦相对轴振趋势(热态停机前) 

 

图6 带负荷运行#1瓦相对轴振趋势（冷态启动后） 

XX 电厂#1 机组#1 瓦相对轴振出现大幅波动，

最高轴振峰峰值接近 200m，最小轴振峰峰值低于

50m。如图 5 和图 6 所示。 

振动与负荷、阀位、润滑油温的关系如图 7 所

示，趋势图显示负荷大幅变化，但是#1 瓦振动并没

有随之出现波动，同样阀位大幅波动时，#1 瓦振动

也没有出现异常波动，润滑油温度基本稳定在 50℃

左右，期间振动也较为平稳。但图 8 显示的情况却

截然不同，润滑油温度同样稳定在 50℃左右，但#1

瓦振动却出现大幅波动；负荷变化时，#1 瓦振动却

出现波动，而且#1 瓦轴振增加时，#1 瓦振动也随之

升高。通过以上情况，说明#1 瓦振动与负荷、阀位

（主汽温度压力）、润滑油温变化，均没有严格的对

应关系，说明运行参数的变化并不是导致振动的根

本原因。 

 

图7  #1瓦相对轴振与运行参数的关系 
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图8  #1轴承瓦振与运行参数的关系 

（2） 相关振动参数的变化情况 

#1 瓦振动突变时，#2 瓦、#3 振动基本不变，

#1 瓦振动波动主要是工频振动分量发生突变，同时

相位也发生改变。如图 9 所示。 

 

图9  #1、#2、#3瓦振动变化趋势图 

 
图10  #1瓦相对轴振变化时瓦振变化情况 

#1 轴承相对轴振变化时，瓦振变换与相对轴振

变换趋势相同，但幅度很小，瓦振一直处于优良状

态。由此可见真实轴振确实变大，转子激振力增大

导致瓦振增大，测量系统干扰的可能性应该可以排

除，如图 10 所示。 

#1轴承起振时间隙电压变化极小，图11。轴心

平均位置图（图12）显示转子在起振时轴心平均位

置较为稳定，转子并未发生大幅位移。 

 

图11  #1瓦起振时间隙电压变化情况 

 

图12  #1瓦起振时轴心平均位置变换情况 

（3）  #1 振动特征 

#1 瓦的轴振变化呈现出两种不同的特性：(1)

工频振动变化的时滞性和可恢复性，典型的动静碰

摩；(2)工频振动快速波动的不稳定性 

(a) 工频振动变化的时滞性和可恢复性 

振动趋势图显示#1 瓦振动变换的主要频率成

分为工频振动分量，同时相位变化；极坐标图显示

在转速 3000r/min 恒定时，#1 轴振工频分量呈现螺

旋振动形式，一般碰摩转子的热弯曲和振动高点移

动的特性会产生工频振动螺旋形式的幅相特性。 

工频振动变化的时滞性和可恢复性如图 13 所

示#1 瓦振动变化（爬升和下降），呈现时滞性和可

恢复性，这种特征与典型的转子动静碰摩的振动特

征相似，图 14 和图 15 为#1 瓦 X 和 Y 向轴振极坐
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标图。 

 

图13  #1瓦轴振工频爬升和恢复的趋势（典型动静碰摩） 

 

图14  1X极坐标图（典型碰摩时） 

 

图15  1Y极坐标图（典型碰摩时） 

(b)工频振动快速波动的不稳定性 

#1 瓦的振动除了表现出时滞性和可恢复性的

特征以外，更多的是表现为工频振动的快速波动和

不稳定性。如图 16~图 21 所示，工况稳定时，振动

快速波动，几分钟内甚至不足 10 s，振动就会出现

大幅的波动，变化幅度超过 80m 以上，主要是工

频振动分量波动，同时相位变化，呈现出明显的不

稳定振动特征。这种振幅的大幅快速波动与轴系失

稳时通频振幅的波动特征相似，但波动的振动频率

成分为工频分量，这又说明转子没有发生常见的非

同步轴系失稳。 

#1 瓦振动的主要特征是，工频振幅的快速变化

和不稳定性。可能的原因是：1) 这与转动部件脱落

的振动特征不符（振幅大幅变化后，幅值相位保持

稳定）；2) 可能有转动部件的松动；3) #1 瓦间隙、

接触、紧力不符合规范，导致振动响应变化；4) 关

于碰摩，尽管振动波动的主要频率为工频分量，但

这种工频幅值振动变换的快速性与一般动静碰摩的

时滞性是不吻合的，但如果发生了严重碰磨产生了

径向弹性冲击或者莫顿效应是可能发生此种同步不

稳定振动的。 

 

图16  #1瓦振动趋势（不稳定状态） 

 

图17 转速恒定（3000r/min）1X轴振极坐标图(不稳定状态) 

 

图18 转速恒定（3000r/min）1Y轴振极坐标图（不稳定状态） 
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图19  #1瓦振动趋势（不稳定状态） 

 

图20 转速恒定（3000r/min）1X轴振极坐标图（不稳定状态） 

 

图21 转速恒定（3000r/min）1Y轴振极坐标图（不稳定状态） 

4.1.2 振动机理和原因分析 

导致#1 瓦大振动的主要振动频率成分为工频，

有时振动的变换呈现时滞和可恢复性，有时又呈现

快速的大幅的波动不稳定振动特性。与运行参数和

工况无明显对应关系。可能导致振动的原因：一方

面，根据工频幅值缓慢爬升可恢复的特征分析，可

能发生转子热弯曲，可能的原因是轴封汽、上下缸

温差、冷水冷气串如入等系统或运行参数调整不当

造成的振动，目前可以基本排除；或者由于轴封或

通流间隙汽封间隙在运行过程中局部变小发生典型

的动静碰摩。另一方面，根据工频幅值和相位快速

大幅波动的不稳定特征分析，可能出现转动部件松

动导致转子质量分布变换，对于高压转子，前端的

液压盘车装置与高压转子的连接结构可能产生这种

振动；#1 轴承的间隙、紧力、接触等状态不良，导

致转子振动响应发生变化；发生了严重碰磨，转子

受到径向弹性冲击，振动发生不变；发生了同步转

子失稳莫顿效应，即转子轴颈部位与动压油膜发生

摩擦产生温度梯度，导致热弯曲。需要注意的是这

种振动不同于典型的动静碰摩，会导致转子的同步

失稳。#1 瓦为悬臂结构，外伸端装配有液压盘车装

置具备发生莫顿效应的结构条件，而工频振动不稳

定波动的特征显示，高压转子振动具有发生莫顿效

应的特征。 

4.1.3 振动处理建议和结论 

振动的特征表明，#1 瓦的振动为真实振动，电

厂热工测量系统的检查也未发现异常。 

振动与运行参数和工况无明显对应关系。建议

运行中进一步密切注意参数调整与振动波动的对应

关系，彻底排除运行参数和工况对#1 瓦振动的影

响。 

目前高压转子在运行过程中仍然存在一定的

动静碰摩情况，主要还是轴封和通流间隙局部偏小

所致，通常经过运行时动静间隙的磨合，动静碰摩

振动自然会好转和消除。 

#1 轴承为椭圆瓦，稳定性较差。间隙、紧力、

接触和轴承载荷不符合规范时，会导致转子振动响

应敏感和稳定性变差；建议运行应密切监视振动与

#1 瓦金属温度的关系，检修时进行相关检查。 

#1 瓦前端液压盘车装置与高压转子的连接结

构可能会松动，导致高压转子不稳定质量不平衡。

建议检修时重新装配，或对此结构更改，对于该机

型，目前上汽新出厂设备已对连接结构进行了设计

更新。 

以上因素均排除后，#1 瓦振动可能的原因是莫

顿效应。改变油温、供油量、转速、轴承间隙，#1

轴承外伸端平衡状况（主要是液压盘车装置是否与

主轴配合会出现偏心），是消除莫顿效应典型手段。 
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2014 年#2 机组进行了中修，发现#1 轴承上轴

封间隙消失，设计值为 0.80mm，检修中将#1 瓦处

高压缸上台 0.60mm。机组启动后#1 瓦振动良好，

同步不稳定振动故障消除。 

4.2 次同步不稳定振动 

与同步不稳定振动的故障的根原因相比次同

步不稳定振动的故障根原因相对容易确定。 

XX 电厂 #14 机组， 2015 年 1 月 16 日

13:00~13:30，#1 轴承相对轴振、瓦振第一次振动大

幅突变时振动图谱。根据图谱可以明显看出，起振

时 #1 相对轴振主要的振动成分为低频分量

（0.2~0.3X），判断为轴系失稳。在检修过程发现轴

瓦顶隙超标，高中对轮呈上张口，将#1 瓦标高上抬

0.45mm，顶隙减小至 0.35mm。机组启动，#1 瓦低

频振动消失，振动良好。 

次同步不稳定振动特征图谱如图 22~28。 

 
图22  1Y相对轴振趋势图（13：14起振） 

特征：通频值大幅增加，1倍频幅值变化较小 

 
图23  1A 瓦振趋势图（13：13起振）相对轴振 

特征：通频值大幅增加，1倍频幅值变化较小 

 
图24 轴心平均位置图（轴心静态轨迹）12:30~14:00  

特征：13:14分起振，起振时刻油膜承载能力下降轴心静态

位置下移 

 
图25  轴心轨迹图 

特征：12:02起振前，轴心轨迹已呈现内嵌环状轴心轨迹，

可以提前预警 

 

 
图26  轴心轨迹图 

特征：13:14分起振 内嵌环状轴心轨迹，涡动半径大幅增加 
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5 结论 

 

目前对华能金陵、谏壁电厂、大唐南京、铜山

电厂、靖江电厂的高压转子同步不稳定振动进行了

分析和治理；对新海电厂、谏壁电厂高压转子进行

了次同步不稳定振动分析治理。 

实践证明诊断结论是正确有效的。通过振动治

理使由于轴系振动异常，根本无法正常运行的机组，

能够长周期安全运行，产生了巨大的经济效益，有

着重大的推广意义和推广价值。 

 
图27  1Y相对轴振频谱图 

 
特征：振动最大时刻，相对轴振主要为次同步频率为0.3X，

油膜涡动 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

图28  1A瓦振频谱图 

特征：振动最大时刻，瓦振频谱除了少量次同步振动外还存

在大量高次谐波，说明起振时轴承与瓦枕发生冲击碰撞 
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