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双抽凝汽式汽轮机主油泵推力瓦异常磨损的原因与处理 

张姚广，朱志坚 

（江苏利港电力有限公司，江苏 江阴 214444） 

 

摘  要：本文详细分析了CC25-8.83/2.45/0.98型汽轮机主油泵推力瓦磨损的原因，介绍了所采取的相应改进措施，

以及取得的显著成效。 
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1 设备概况 

CC25-8.83/2.45/0.98型双抽凝汽式汽轮机为武

汉汽轮机厂生产的25MW抽凝式机组，汽汽轮机的

推力轴承座落在前箱内（密切尔式径向推力综合轴

承）。汽缸膨胀死点在排气缸，即缸的膨胀方向指

向前箱，前箱与汽缸随动。 

该型机组配置的主油泵为单级、双吸离心泵，

主油泵轴驱动端通过齿形联轴器与高压转子挠性连

接。该主油泵推力瓦结构为支承瓦与推力瓦合二为

一的联合结构(推力面为主油泵非驱动端支承轴瓦

与转子垂直的端面)。 

2 异常情况 

推力间
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图 1 武汽离心泵 442.40.01 总装配图 

主油泵非驱动侧径向轴承外侧推力边在机组运

行时温度较高，最高达到 104°，机组被迫于 2010

年 5 月 4 日停运进行处理，经开前箱检查发现，推

力面磨损量约为 0.8mm（通过钨金高、低面测量）。

参照图 1：武汽离心泵 442.40.01 总装配图。 

3 原因分析 

对该主油泵轴向受力进行定量分析计算结果表

明：推力瓦的工作瓦面轴向受力为正（推力指向汽

轮机方向），比压为0.46MPa；非工作瓦面轴向受力

为负（推力指向机头方向），比压为0.23MPa，工作

面推力略低于其许用比压值（0.48 ~0.55 MPa）, 但

是实际运行中，推力瓦的受力情况还受诸多因素的

影响，主油泵推力瓦所承受轴向推力实际已大于其

钨金所能承受推力，原因分析如下： 

3.1 主油泵齿形联轴器卡涩 

主油泵齿形联轴器的结构特点为双齿啮合，即

2 个外齿分别装在主轴和主油泵短轴端，然后由一

个内齿套套装在 2 个外齿上，形成双齿啮合。联轴

器组装时，2 外齿轴向间隙保持在 8mm 左右。这样，

在正常情况下即使汽轮机主轴窜动量较大，但只要

小于 8mm，也不会传递到主油泵转子上而引起同时

窜动。如若联轴器发生卡涩，使内外齿面之间滑移

受到阻碍，则汽轮机主轴的轴向窜动，就会传递到

主油泵上并带动主油泵转子跟随汽轮机转子一起窜

动；当窜动量超过推力间隙 0.08~0.12mm 时，就会

引发其推力瓦瓦面磨损。从解体检查、测量情况判

断分析可知，导致主油泵联轴器运行中卡涩的原因

有 2 点，一是主油泵转子与汽轮机转子对中不好，

二是齿形联轴器润滑不良。 

3.2 主油泵密封环径向间隙超标 

运行实践证明，主油泵的轴向窜动还和主油泵

前后 2 个密封环的几何尺寸、径向间隙有着密切关

系。按照厂家的设计要求，为保证主油泵稳定工作，
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设计要求前后密封环直径不等，使主油泵转子的轴

向推力始终朝着汽轮机方向。该型机主油泵前端油

封环比后端油封环相应的直径相差较大。运行中，

主油泵汽机侧密封环泄漏量大于机头侧，汽机端叶

轮侧表面油压减小，叶轮前后作用力发生改变，造

成轴向推力增加。显然，在叶轮推力方向干扰下，

主油泵产生窜动而引起推力瓦磨损是有可能的。 

3.3 主油泵泵壳偏置 

主油泵采用双吸式离心式，从理论上讲，此型

泵不产生轴向推力。但如果在制造上，尤其是在安

装上达不到叶轮两侧的液流通过部分完全一致，由

于制造或安装等原因，使壳体上、下半吸入室和压

出室流体型线不连贯、过渡不平滑，即有错位，也

会使主油泵转子产生额外的附加轴向推力。解体该

泵发现主油泵上、下蜗壳流道错口约有 6mm。 

3.4 主油泵推力瓦与推力盘之间不能形成稳定油膜 

主油泵推力瓦主要用于承受主油泵转子的轴向

推力，并保证其转子的轴向定位。而这一任务是由

主油泵转子上的推力盘与推力瓦之间所形成的油膜

来完成的。若推力盘与推力瓦在制造、加工或安装、

检修质量方面偏离设计要求，使得平面接触不良，

就会导致推力盘和推力瓦之间不易形成稳定的油膜

甚至油膜破裂，这就很容易在运行中引起推力瓦及

推力盘的磨损。 

4 初步判断 

从现场观察到的零部件及武汽提供的图纸看，

总体认为：该泵在设计与制造上存在较大缺陷。 

油泵与汽机转子间的齿形联轴器加工粗糙，齿

隙大，齿间无正常滑动，这是问题的关键。必须强

调指出的是：径向滑动轴承的推力边属环式推力轴

承一类，它只能在高速条件下，瞬间的轻载，它与

汽机的液压动力推力轴承在功能上是完全不同的，

无法承担一个长期的重负载！ 

叶轮两侧密封环直径差较大，人为制造了泵转

子的轴向推力（指向汽机侧），实质上，由此造成叶

轮盖板两侧压力差，要通过计算较困难，制造厂提

供数据也不一定能够准确反映实际情况，仅仅能确

定的只是力的方向。 

同时，泵壳流道制造粗糙：叶轮在壳流道中，

对角方向偏斜，估计是铸造时泥芯走动所致，这种

情况对准确调整叶轮在蜗壳中的正确位置带来困

难。 

推力瓦接触面油槽设计也不尽合理。 

5 主油泵推力瓦磨损处理与运行效果 

由于机组属于短期调停，想要从源头去处理该

泵设计缺陷需花费时间较长，且更换合适联轴器，

调整密封环间隙工作量大且复杂，能否真正消除主

油泵推力瓦磨损还需要实践的检验，结合实际情况，

决定在机组正常运行位置，将主油泵置于流道中心，

确定机组几何尺寸后，在主油泵及汽轮机转子间加

装一推力柱，以阻止主油泵在轴向推力的作用下磨

损推力瓦。 

也就是在汽机转子向发电机侧推足（推力瓦贴

合），泵转子在保证流道中心的前提下：前后侧推力

面间隙 0.8~1.00mm。叶轮两侧密封环与叶轮盖板与

壳体的单侧间隙分别大于 3～4mm 及 8mm 以上。

此时将桩头端面与转子端面间隙保持 0.25~0.3mm

左右即可。另外推力桩端头选用足够的面积，并经

热处理，提高硬度。 

另外，改善联轴器齿间及推力面的润滑条件对

消除主油泵推力瓦磨损只会有益，将推力瓦工作面

直形油槽改为扇形油槽，以增加主油泵推力瓦与推

力盘之间存油量，方便建立油膜，并对主油泵推力

瓦面接油管进行冷却、润滑。 

推力面改进油槽，见图 2。 

 

图 2 推力面改进油槽 

该汽轮机启动后，负荷从 8MW 至 25MW 变动，

轴承工作正常，各参数均在正常范围。主汽温度为

535℃，缸涨为 17.5mm，径向轴承环推力面温度：
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上侧 48℃，下侧 53～54℃。 
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