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核电汽轮发电机定子壳体振动 

故障分析与治理研究 

胡启龙，张  恒，张卫军 
（西安热工研究院有限公司，陕西  西安  710054） 

［摘 要］对不同激振力作用下核电汽轮发电机定子壳体振动机理和特征开展研究，提出汽轮发电机

定子壳体振动故障的分析和治理方法，并结合 3 台核电机组的工程实例进行分析验证。研

究结果表明：定子壳体固有频率接近旋转频率或倍频电磁共振频率引起的结构共振是导致

定子壳体振动超标的主要原因；转子激振力引起的定子壳体结构共振，可从减小激振力和

调整定子壳体固有频率两方面进行治理，进行现场动平衡可有效降低转子激振力，调整定

子壳体固有频率可通过定子底脚载荷分配调整实现；由于磁拉力大小调整范围有限，磁拉

力引起的定子壳体结构共振应通过调整定子壳体固有频率进行治理。在发电机安装或检修

时，应通过定子底脚载荷分配调整，使定子壳体固有频率避开旋转频率和倍频电磁共振频

率，避免发电机定子壳体结构共振的发生。 
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Faults analysis and treatment for vibration in stator housing of nuclear power 

turbo-generator 

HU Qilong, ZHANG Heng, ZHANG Weijun 

(Xi’an Thermal Power Research Institute Co., Ltd., Xi’an 710054, China) 

Abstract: The vibration mechanism and characteristics of stator housing in nuclear power turbo-generators under 

different excitation forces are investigated, and an analysis and treatment method for the stator housing vibration 

fault is proposed. Moreover, analysis and verification is conducted by using three nuclear power turbo-generator 

units as examples. The results show that, the main cause of excessive stator housing vibration is the structure 

resonance resulting from the natural frequency of the stator housing being close to the rotating frequency or its 

double. The structure resonance caused by rotor excitation force can be controlled in two ways: by reducing the 

excitation force through field dynamic balance, or by adjusting the natural frequency of the stator housing through 

adjustment of the stator bottom bracing load distribution. Performing on-site dynamic balancing can effectively 

reduce the rotor excitation force. Adjusting the natural frequency of the stator housing can be realized through load 

distribution adjustment of the stator feet. However, due to the limited adjustment range of the magnetic pulling 

force, it is necessary to control the structure resonance caused by magnetic pulling force by adjusting the natural 

frequency of the stator housing. To prevent structure resonance of the stator housing, it is important to adjust the 

stator bottom bracing load distribution during installation or maintenance of the turbo-generators to keep the natural 

frequency of the stator housing away from the rotating frequency and electromagnetic force frequency. 

Key words: nuclear power turbo-generator; stator housing vibration; structure resonance; field dynamic balance; 

adjustment of stator bottom bracing load 
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汽轮发电机组是核电站的关键设备，振动在汽

轮发电机组故障中占很高比例，是影响核电机组安

全、稳定运行的重要因素。大型汽轮发电机多采用

端盖式轴承结构，因制造、安装和运行等因素，容

易引起发电机定子底脚载荷分配不合理或不均匀，

导致定子与端盖轴承支撑刚度降低，诱发发电机定

子壳体振动[1-3]。定子壳体振动会加剧发电机部件绝

缘失效和损坏，容易引起端部绕组支撑系统松动、

绝缘材料磨损、水电接头开焊、引线和过渡引线固

定螺栓断裂等故障[4-6]。 

近年来，汽轮发电机定子壳体振动故障频繁出

现，严重影响机组安全稳定运行。为此，许多专家

学者从振动机理、诱发因素和治理措施等方面开展

了大量研究。何国安等[1]结合汽轮发电机结构和安

装特点，指出发电机支撑刚度不足或降低是诱发定

子壳体结构振动的原因，并提出结构振动的现场治

理措施。李卫军等[2]基于发电机定子壳体振动特征，

提出基于发电机壳体结构共振的异常振动诊断及

处理方法。王九龙等[7]提出通过调整底载分配比例

改变发电机定子结构固有频率，从而避免结构共

振。夏亚磊[3]和刘伟[8]等针对不同机组出现的发电

机定子结构振动故障进行分析，通过减小激励和调

整底脚载荷等措施进行治理。上述研究都只考虑了

转子不平衡力经轴承传递作用到定子壳体上的激

振力，实际上定子为空心壳体结构，本身也受到磁

拉力作用，同样会引起定子壳体结构振动。 

本文针对不同激振力作用下核电汽轮发电机

定子壳体振动机理和特征开展研究，提出汽轮发电

机定子壳体振动故障的分析和治理方法，并结合工

程实例进行分析验证。 

1 振动机理 

发电机定子壳体受到的激振力主要有 2 个：  

1）转子不平衡力经轴承传递作用在定子壳体上的

激振力；2）定子壳体受到的磁拉力。在上述 2 种激

励作用下，定子壳体将发生强迫振动。 

1.1 转子激振力作用 

发电机转子-轴承-定子系统简化动力学模型

如图 1 所示[9]。转子引起的激振力主要与转子的不

平衡质量相关，转子不平衡力可表示为： 

2
r r2 sinF m e t               (1) 

式中：2mr 为转子圆盘质量，kg；e 为转子偏心距，

m；ω为转子旋转角速度，rad/s；t 为时间，s。 

 

图 1 发电机转子-轴承-定子系统简化动力学模型 

Fig.1 Simplified dynamic model of the generator rotor-

bearing-stator system 

由于发电机采用端盖轴承，将轴承座质量计入

定子壳体质量。假设定子壳体与轴承座同步振动，

且支撑系统为各向同性。忽略交叉项和阻尼影响[9]，

系统动力学方程可写为： 
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式中：2ms为定子壳体质量，kg；kr、kb、ks分别为

轴刚度、轴承油膜刚度、定子壳体与基础之间的连

接刚度，N/m；xr(t)、xj(t)、xs(t)分别为转子圆盘、轴

颈和定子壳体的振动位移，m。 

在转子不平衡力作用下，发电机转子-轴承-定

子系统发生强迫振动，轴颈和定子壳体振动位移可

表示为： 
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式中：Xj和 Xs分别为轴颈和定子壳体的振动位移

幅值，m。

     

 

将式(3)代入式(2)，可得： 
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式中：ke为轴和油膜的综合刚度系数，N/m。 

1.2 磁拉力作用 

在发电机运行过程中，定子和转子同时受到磁

拉力。在不考虑匝间短路、气隙偏心等因素情况下，

转子所受磁拉力是均衡的，不会引起转子振动。定

子为空心壳体结构，其整个内圆面都将受到磁拉力

（单位面积磁拉力）。虽然定子壳体所受单位面积
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磁拉力的合力为 0，但由于单位面积磁拉力具有脉

动特性，因此在磁拉力的不均衡作用下，定子壳体

将会出现与磁拉力同频率的收缩-扩张运动，即径

向振动[10]。 

二极发电机定子壳体所受单位面积磁拉力  

为[10-12]： 

 
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式中：αm 为机械角，rad；B(αm, t)为发电机气隙磁

密，T；μ0 为真空磁导率，N/A2；Λ0 为单位面积气

隙磁导，N/(A2·m)；F1为合成磁势，At；β为合成磁

势与转子磁势的夹角，rad。 
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式中：Fs、Fr 分别为定子电枢反应磁势、转子磁势，

At，与定子电流、转子电流等运行参数有关；Ψ为

发电机内功角，rad。 

由式(5)可知，单位面积磁拉力可分为两部分：

一部分为直流分量，幅值为 F1
2Λ0

2/4μ0，不具有脉动

性，因此不会引起定子壳体振动；另一部分为交流

分量（二倍频交变力），幅值同样为 F1
2Λ0

2/4μ0，会

导致定子壳体发生二倍频振动。 

忽略直流分量，定子壳体动力学方程可写为： 

sp s sp s 0( ) ( ) sin(2 )m x t k x t F t          (7) 

式中：msp 为定子壳体单位面积质量，kg/m2；ksp 为

定子壳体单位面积等效刚度，N/m3。 
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在磁拉力作用下，定子壳体发生强迫振动，其

振动位移可表示为： 

s s( ) sin 2x t X t               (9) 

将式(9)代入式(7)，可得： 
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1.3 结构共振分析 

发电机转子-轴承-定子及其支撑系统的固有

频率可表示为： 
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式中：ωs、ωe分别为定子壳体固有频率和转子-轴承-

定子系统在刚性支撑模式下的固有频率，rad/s。 

进一步，发电机转子-轴承-定子及其支撑系统

的总体固有频率为： 

2
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式中：μ为定子和转子的质量比。 

发电机制造、安装或运行过程中出现定子底脚

载荷分配不合理、接触不实或局部脱空，会直接影

响定子底脚和基础之间的连接刚度，进而影响定子

壳体固有频率和发电机系统的总体固有频率。当定

子壳体固有频率接近旋转频率（50 Hz）或 2 倍旋转

频率（100 Hz），将发生结构共振，引起定子壳体振

动异常增大。 

当定子壳体固有频率等于旋转频率，即 ωs=ω，

由式(4)可知，定子壳体振动幅值与转子偏心距成正

比，此时降低定子壳体振动可以从两方面着手：一

是调整定子壳体固有频率，使其避开旋转频率，避

免发生结构共振；二是减小转子偏心距，降低转子

激振力。 

当定子壳体固有频率等于2倍旋转频率（即ωs= 

2ω，又称倍频电磁共振频率），由式(10)可知，定子

壳体振动幅值无限大，由于定子壳体所受单位面积

磁拉力由发电机特性及励磁电流等运行参数决定，

正常运行时调整范围很小，此时为降低定子壳体振

动，应考虑调整定子壳体固有频率，使其远离倍频

电磁共振频率。 

2 振动故障分析与治理方法 

依据汽轮发电机定子壳体振动机理及特征，结

合现场振动试验数据，考虑治理措施实施的便捷

性，提出核电汽轮发电机定子壳体振动故障的分析

和治理方法，流程如图 2 所示。 

针对汽轮发电机定子壳体振动故障，需测量发

电机轴振、瓦振、定子壳体振动及定子底脚差别振

动，并在现场开展定子壳体固有频率测量试验，通



第 7 期 胡启龙 等 核电汽轮发电机定子壳体振动故障分析与治理研究 85  

http://rlfd.cbpt.cnki.net 

过现场振动试验结果诊断故障原因，制定振动故障

治理措施。 

 

图 2 核电发电机定子壳体振动故障分析与治理流程 

Fig.2 Flow chart of analysis and treatment of vibration 

faults in stator housing of nuclear power turbo-generators 

1）定子底脚差别振动测量与分析 

在发电机正常运行期间，对定子机座、台板和

基础进行差别振动测量，若差别振动较大，说明存

在连接刚度不足，则进行定子地脚螺栓紧力调整，

反之结合振动频率开展结构振动分析。 

2）定子壳体固有频率测量与分析 

准确测量发电机定子壳体固有频率是分析和

处理该类故障的关键。现场可通过模态试验或变转

速振动试验进行测量。模态试验通常需要在停机时

进行，需要布置大量测点和激励点。此外，运行工

况与停机工况下系统的支撑状态有所差别，可能导

致定子壳体固有频率存在一定差异。变转速振动试

验通常在机组空载工况下进行，对于磁拉力引起的

结构共振，需要先投入励磁。为保证机组安全，带

励磁工况下转速变化范围有限。 

定子壳体固有频率在 45～55 Hz 或 90～110 Hz，

说明定子壳体存在结构共振，则进行结构共振分析

与治理；反之进行壳体加固，增大壳体自身刚度。 

3）定子壳体结构共振分析与治理 

定子壳体振动以二倍频分量为主，壳体固有频

率接近 2 倍旋转频率（100 Hz），说明定子壳体存在

磁拉力引起的倍频电磁共振，则进行定子底脚载荷

调整。定子壳体振动以一倍频分量为主，壳体固有

频率接近旋转频率（50 Hz），说明定子壳体存在转

子激振力引起的结构共振。考虑到定子底脚载荷调

整工作量大，工期长，如果轴振或瓦振也偏大，优

先考虑进行现场动平衡减小激振力，反之进行定子

底脚载荷调整。 

对于定子壳体固有频率非常接近旋转频率的

机组，较小激振力就能引起较大的振动，现场动平

衡效果有限，应优先考虑进行定子底脚载荷调整。 

3 核电汽轮发电机定子壳体振动故障

分析与治理工程实例 

3.1 某 650 MW 核电发电机定子壳体振动分析治理 

3.1.1 振动现象 

某 650 MW 核电汽轮发电机组采用哈尔滨汽轮

机厂生产的 HN650-6.41 型单轴、四缸六排汽、反

动、凝汽式汽轮机，配套哈尔滨电机厂设计制造的

QFSN-660-2YHG 型水/氢/氢冷全转速发电机，采用

机端变静止励磁。机组轴系如图 3 所示，发电机轴

承为端盖轴承。 

 

图 3 某 650 MW 核电汽轮发电机组轴系结构示意 

Fig.3 Structure of the shaft system of a 650 MW nuclear 

power turbo-generator unit 

该机组投产后轴系振动逐年爬升。2018 年 7 月

起，9 号轴承瓦振超过 50 μm 触发报警，并长期处

于高位。经统计，2018—2020 年 9 号轴承瓦振触发

报警超过 24 个月。 

现场实测发电机定子壳体及基础振动偏大，且

底座和台板差别振动明显（图 4）。发电机汽端大端

盖南侧肋板垂直振动达 5.40 mm/s，定子底座振动

最大值达 4.88 mm/s，均超过 JB/T 10392—2013[13]

规定的振动限值 4.50 mm/s。 
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图 4 现场实测振动数据 

Fig.4 The on-site measured vibration data 

3.1.2 振动试验与分析 

该发电机轴振、瓦振及定子壳体振动为 50 Hz

的一倍频分量为主。在机组 105 大修停机前进行变

转速振动试验，定子壳体振动随转速变化曲线如 

图 5 所示。试验结果表明，在停机惰走过程中发电

机定子壳体振动和瓦振在 2 874 r/min（47.9 Hz）附

近存在明显峰值。 

 

图 5 定子壳体振动随转速变化曲线 

Fig.5 Variations of stator housing vibration with  

rotational speed 

为进一步分析定子壳体固有频率，根据该发

电机设计图纸建立有限元模型进行模态分析，提

取定子壳体前 6 阶模态，对应的固有频率见表 1。 

表 1 定子壳体前 6 阶固有频率 

Tab.1 The first-6-order natural frequencies of  

stator housing 

阶次 1 2 3 4 5 6 

固有频率/ 

Hz 
16.13 45.72 47.55 53.83 67.70 69.27 

分析结果表明，该发电机定子壳体存在 50 Hz

左右的固有频率，其中 47.55 Hz 的固有频率与变

转速振动试验结果基本一致，该阶模态振型如图 6

所示。综合振动特征和试验结果，可以判断该发

电机定子壳体存在转子激振力引起的结构共振。 

 

图 6 定子壳体模态振型（47.55 Hz） 

Fig.6 Modal shape of stator housing (47.55 Hz) 

3.1.3 振动治理及效果 

该发电机定子底脚差别振动明显，但由于现场

条件限制未进行地脚螺栓紧力调整。 

该机组 9 号轴承瓦振频繁超过报警值，10 号轴

承瓦振接近报警值，主要为一倍频分量。考虑到大

修工期及定子底脚载荷调整工作量，决定利用 105

大修进行现场动平衡治理，并对定子底脚及 9 号轴

承的接触状况进行检查。由于该机组 6X/7X/7Y 轴

振偏大，达到 105/120/96 μm，因此在大修期间同时

进行处理。 

根据 105 大修停机振动数据，选择在低压 II 转

子、低压 III 转子及发-励联轴器上进行加重，具体

轴系动平衡方案为：1）低压 II 转子：5 号和 6 号轴

承侧分别加重 350 g∠145°和 350 g∠325°；2）低压

III 转子：7 号和 8 号轴承侧分别加重 300 g∠330°

和 300 g∠150°；3）发-励联轴器：10 号轴承侧加

重 240 g∠240°。 

大修期间检查发现 9 号轴承下瓦背弧与瓦枕明

显接触不良，接触面积仅 20%，远低于 75%均匀接

触要求；9 号轴承侧定子底脚也存在接触不良，导

致连接刚度降低。为此，大修期间对 9 号轴承进行

轴瓦研磨以保证接触面积，并且改善定子底脚接触

状况。 

大修后启动测试结果表明，该发电机轴振、瓦

振及定子壳体振动均明显降低，其中定子壳体最大

振动由 5.40 mm/s 降至 2.60 mm/s，定子底座及台板

最大振动由 4.88 mm/s 降至 1.72 mm/s，满足 JB/T 

10392—2013[13]要求。表 2 给出了动平衡前后振动
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数据。由表 2 可以看出，机组轴系振动状态明显改

善，振动治理取得良好效果。 

         表 2 机组动平衡前后振动数据    单位：μm 

Tab.2 Vibration data of the turbo-generator unit before and 

after dynamic balance 

测点 动平衡前 动平衡后 

5X/5Y/5W 83/59/33 41/31/31 

6X/6Y/6W 105/77/29 44/36/23 

7X/7Y/7W 120/96/26 72/51/8 

8X/8Y/8W 44/50/18 50/30/16 

9X/9Y/9W 64/73/59 60/66/21 

10X/10Y/10W 58/37/48 32/23/17 

 

3.2 某 660 MW 核电发电机定子壳体振动分析治理 

3.2.1 振动现象 

某 660 MW 核电汽轮发电机组采用哈尔滨汽轮

机厂生产的 HN650-6.41 型单轴、四缸六排汽、反

动、凝汽式汽轮机，配套上海发电机厂设计制造的

QFSN-660-2 型水/氢/氢冷全转速发电机，采用无刷

励磁，机组轴系布置与图 3 相同。发电机定子采用

焊接机座结构，定子铁心与机座之间为弹性连接，

两端轴承为端盖轴承。 

2011 年 11 月，该机组首次核蒸汽冲转定速为   

3 000 r/min 后，发电机定子壳体出现较大振动。发

电机端盖靠近轴承处水平方向振动速度达到 9.0～ 

10.0 mm/s，振动位移值在 80～90 μm，各测点振动

均以 50 Hz 的一倍频分量为主。定子壳体上位置越

高振幅越大，氢冷器外罩振动最大，超过 24.0 mm/s。 

3.2.2 振动试验与分析 

该机组定子底脚无明显差别振动，说明定子底

脚不存在局部脱空或接触不良。通过对该机组多次

启停机过程定子壳体振动进行测量分析，定子壳体

振动规律为：转速在 2 870 r/min 以下，定子壳体振

动一般处于较低水平，一旦转速接近 3 000 r/min，

定子壳体振动立刻大幅爬升。图 7 给出了汽端氢冷

器外罩振动随转速变化曲线，由图 7 可以看出，在

峰值转速 2 910 r/min（48.5 Hz）下，振动幅值达到

23.9 mm/s。 

为进一步确定发电机定子壳体固有频率，在机

组停机工况下对定子壳体及基础系统进行模态试

验，试验结果见表 3。由表 3 试验结果可见，一阶

振型为定子壳体汽端和励端同向振动，二阶振型为

定子壳体汽端和励端反向振动。该发电机定子壳体

二阶固有频率接近旋转频率，导致定子壳体出现结

构共振。运行工况测得的固有频率较停机工况低 

1.5 Hz 左右，是 2 种工况下系统支撑状态差别所致。 

 

图 7 汽端氢冷器外罩振动随转速变化曲线 

Fig.7 Variation of vibration on the outer cover of hydrogen 

cooler at turbine end with rotational speed 

表 3 停机工况下定子壳体模态试验结果 

Tab.3 Modal test result of stator housing under shutdown 

condition 

阶次 
汽端  励端 

1 2  1 2 

固有频率/Hz 43.7 49.9  44.7 49.8 

 

根据振动特征及试验结果，可以判断该发电机

定子壳体存在转子激振力引起的结构共振。 

3.2.3 振动治理及效果 

2011 年 12 月，机组小修后启动，9X 轴振达到

131 μm，决定停机进行动平衡。分别在低-发联轴器

及发-励联轴器加重 881 g∠265°和 770 g∠40°后，9X

从 124 μm 降至 72 μm，10X 从 99 μm 降至 85 μm，

但发电机瓦振及定子壳体振动无明显变化。 

为尽量降低定子壳体振动，厂家建议在两端氢

冷器顶部加沙袋。在汽端和励端分别加重 2.2 t 和

1.8 t 沙袋后，定子壳体振动从 24.0 mm/s 大幅降低

至 13.4 mm/s，但仍超过振动限值。加沙袋一方面增

大系统参振质量，降低系统固有频率；另一方面沙

粒作为阻尼，沙粒之间的相互摩擦和冲击作用可消

耗一部分振动能量，因此加沙袋可以降低定子壳体

振动。但继续加沙袋，定子振动降低有限，甚至不

再降低。 

考虑到轴振和瓦振仍有调整空间，决定再次进

行动平衡，在低-发联轴器加重 800 g∠270°后，定

子壳体振动从 13.4 mm/s 降至 7.1 mm/s，经厂家评

估可以长期运行。为此，在首次大修期间将发电机

转子进行返厂检查并进行动平衡，大修后定子壳体

振动仍明显超标，需压沙袋运行。 
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发电机定子通过 4 个底脚处的地脚螺栓固定在

台板上，每个底脚处有 4 个角撑筋板，具体如图 8 所

示。在安装时，通过在机座底脚和台板之间布置阶梯

垫片，使整个定子的重量主要由机座四角承载，对称

分布在两侧，很快向中间衰减。改变发电机定子的底

脚载荷分配相当于改变发电机定子的支撑位置，进

而改变系统刚度，实现固有频率调整[7]。 

 

图 8 定子底脚角撑筋板示意 

Fig.8 Schematic diagram of the corner brace stiffened 

plates of stator bottom bracing 

为从根本上解决定子壳体振动问题，决定通过

定子底脚载荷调整降低定子壳体固有频率，使其避

开工作频率。根据西屋公司 600 MW 发电机定子底

脚载荷分配标准，由内向外各角撑筋板区域承载比

例分别为：0～5%、5%～15%、20%～30%和 60%～

75%[14]。发电机定子底脚载荷测试结果表明该发电

机定子底脚载荷分配不满足西屋公司规定。结合仿

真结果，在机组 405 大修期间，对发电机实施定子

底脚载荷调整，表 4 给出了定子底脚载荷调整前后

的分配数据。 

表 4 某 660 MW 机组定子底脚载荷分配数据 

Tab.4 Load distribution of stator bottom bracing of 

a 660 MW turbo-generator unit 

角撑筋板编号 工况 AA BB CC DD 

1 
调整前 74.4% 76.3% 68.5% 58.2% 

调整后 72.5% 74.8% 71.9% 73.3% 

2 
调整前 14.9% 15.3% 21.4% 34.1% 

调整后 22.3% 19.0% 22.1% 20.0% 

3 
调整前 1.8% 4.5% 6.9% 4.1% 

调整后 4.6% 5.4% 5.3% 5.9% 

4 
调整前 8.9% 3.9% 3.2% 3.6% 

调整后 0.6% 0.8% 0.7% 0.8% 

通过定子底脚载荷调整，停机工况下定子壳体

固有频率由 49.8 Hz 降至 48.8 Hz。大修后启动，在

未压沙袋的情况下，定子壳体振动均未超标，满功

率运行后定子壳体振动维持在 4.5 mm/s 左右，可以

长期稳定运行。 

3.3 某 200 MW 核电发电机定子壳体振动分析治理 

3.3.1 振动现象 

某 200 MW 核电汽轮发电机组采用上海汽轮机

厂生产的 HN211.9-13.24/566 型单轴、两缸两排汽、

反动、凝汽式汽轮机，配套哈尔滨电机厂设计制造

的 QFKN-211-2 型隐极式二极空冷发电机，机组轴

系布置如图 9 所示。该发电机采用端盖轴承，励磁

方式为静止励磁，定子铁心与机座之间为弹性连接，

定子额定电压为 18 kV，定子额定电流为 7 983 A，

额定励磁电压为 270 V，空载励磁电流为 572 A。 

 

图 9 某 200 MW 核电汽轮发电机组轴系布置 

Fig.9 Shaft system arrangement of a 200 MW nuclear 

power turbo-generator unit 

该机组于 2021 年 12 月 9 日首次核蒸汽冲转顺

利定速 3 000 r/min，整个冲转过程轴系振动均在正

常范围内，定子壳体振动无异常。定速后进行发电

机空载试验，试验期间进行多次加减励磁操作。试

验过程中，发电机 5 号、6 号轴承振动出现与定子

电压同步变化的现象，最大变化幅度约 13 μm，变

化量主要为 100 Hz 的二倍频分量。就地检查发  

现，定子壳体存在明显振动。现场使用手持式振动

仪进行测量，测量结果显示，定子壳体中部振动最

大，最大振动速度达到 67.6 mm/s，振动位移超过

300 μm，且以二倍频分量为主，振动水平远超 JB/T 

10392—2013[13]规定的振动限值。 

12 月 14 日进行电气试验，期间在定子壳体中

部布置振动速度传感器进行连续监测，定子壳体振

动趋势图如图 10 所示。 

 

图 10 电气试验期间定子壳体振动和定子电压变化趋势 

Fig.10 Trends of stator housing vibration and stator voltage 

during electrical test 
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由图 10 可以看出，机组投入励磁，定子电压升

至 100%Un（Un 为额定电压）时，定子壳体振动由

52 μm 突变至 249 μm。随后又进行了多次加减励磁

操作，定子壳体振动表现为随定子电压变化而变

化，切除励磁后，振动能迅速恢复到初始状态。该

发电机轴振和瓦振均不大，定子壳体振动变化时，

轴振和瓦振仅有小幅变化。 

3.3.2 振动试验与分析 

对该发电机进行定子底脚差别振动测量，4 个

底脚处未发现明显差别振动，但汽端 2 个底脚绝对

振动值明显高于励端底脚。 

该机组定子壳体振动与定子电压存在明显关

联性，且以二倍频分量为主，说明激振源是磁拉力。

12 月 21 日，在机组停机前进行带励磁状态下的升

降速振动试验，试验期间定子电压维持在 95%Un 

左右，定子壳体振动随转速变化情况如图 11 所示。

由图 11 可以看出，定子壳体振动在 2 920 r/min 

（48.7 Hz）时最大，最大振动达 253 μm（二倍频分

量 248 μm），避开该转速振动则大幅降低。 

 

图 11 定子壳体振动随转速变化情况（95%Un） 

Fig.11 Variations of stator housing vibration with rotational 

speed (95%Un) 

12 月 22 日，利用停机机会对定子壳体进行固

有频率测量，图 12 给出了定子壳体两侧中部位置

的频响函数。由图 12 可以看出，定子壳体存在 

102.1 Hz 左右的固有频率，与升降速试验测得的

97.5 Hz 左右的固有频率接近，接近倍频电磁共振频

率（100 Hz）。由于停机工况与运行工况系统支撑状

态差异，导致固有频率有所差别。对定子壳体进行

模态试验分析，结果显示，该固有频率对应振型为

椭圆，不满足 JB/T 10392—2013[13]规定的定子机座

椭圆振型固有频率应避开电网倍频的±10%（即

90～110 Hz）。 

 

图 12 定子壳体中部测点频响函数 

Fig.12 Frequency response function of the middle 

measuring point on stator housing 

综合振动特征和试验结果，可以判断该发电机

定子壳体存在磁拉力引起的结构共振。 

3.3.3 振动治理及效果 

单位面积磁拉力由定子电压、励磁电流等运行

参数决定，正常运行时调整范围很小，因此进行定

子底脚载荷调整使定子壳体固有频率远离倍频电

磁共振频率，以降低定子壳体振动。 

根据发电机安装要求，参考西屋公司的发电机

定子底脚载荷分配标准[14]，利用机组停机检修对发

电机定子底脚载荷进行测试和调整，调整前后定子

底脚载荷分配情况见表 5。 

表 5 某 200 MW 机组定子底脚载荷分配数据 

Tab.5 Load distribution of stator bottom bracing of a  

200 MW turbo-generator unit 

角撑筋板编号 工况 AA BB CC DD 

1 
调整前 21.1% 9.6% 6.0% 10.3% 

调整后 54.7% 40.5% 54.9% 46.5% 

2 
调整前 17.8% 14.0% 17.8% 0.1% 

调整后 27.0% 23.9% 27.8% 16.0% 

3 
调整前 14.7% 11.2% 17.7% 11.7% 

调整后 6.4% 0.7% 5.9% 1.5% 

4 
调整前 46.4% 65.2% 58.5% 77.9% 

调整后 11.9% 34.9% 11.4% 36.0% 

 

从表 5 可以看出，调整前定子底脚载荷主要集

中在各底脚的内侧（角撑筋板 4 区域），调整后定子

底脚载荷主要集中在外侧（角撑筋板 1 区域）。调整

后，定子壳体椭圆振型固有频率由 102.1 Hz 降至

98.2 Hz。考虑到机组运行时，定子壳体的共振频率

还会降低 4.6 Hz 左右，该共振频率最终可降低至

93.6 Hz 左右。 

检修后启动，空载及带负荷运行工况下定子壳

体振动大幅降低。通过定子底脚载荷调整，定子壳

体振动速度最大值由 67.6 mm/s 降至 6.0 mm/s 左

右，振动位移最大值由 304 μm 降至 30 μm 左右，

振动治理取得良好效果。 
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4 结  论 

1）在转子激振力或磁拉力作用下，定子壳体固

有频率接近旋转频率或倍频电磁共振频率，会出现

结构共振现象，导致定子壳体振动大故障。 

2）转子激励力引起的定子壳体结构共振，可以

通过现场动平衡减小转子不平衡量和定子底脚载

荷调整改变定子壳体固有频率 2 种手段降低，但现

场动平衡对部分固有频率非常接近旋转频率的机

组效果有限。 

3）磁拉力由定子电压、励磁电流等运行参数决

定，正常运行时调整范围很小，磁拉力引起定子壳

体结构共振应通过定子底脚载荷调整进行治理。 

4）在发电机安装或检修时，应进行发电机定子

壳体固有频率测量，若固有频率落入 45～55 Hz 或

90～110 Hz，应调整定子底脚载荷分配，以避免发

电机定子壳体结构共振的发生。 
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