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摘　 要： 为了考察汽轮发电机组采用弹簧隔振基础的振动特性，基于模型模态试验方法进行试验研究，根据相似理论设计

制作了田湾核电站 ３、４ 号机组（２×１ ０００ ＭＷ）汽轮发电机弹簧隔振基础的 ８ ∶ １ 缩尺模型，采用激振法对模型的动力特性进

行模态分析，得到基础模型的固有频率、振型、阻尼比等自振特性；通过以上测试结果进行强迫响应的振动分析，得到机组

运行状态下的基础振动线位移结果．试验结果证明，通过弹簧隔振器的设计，使结构自振频率的分布在工作频率 ２５ Ｈｚ 附近

比较稀疏，半速机采用弹簧基础优势明显；扰力点在启动过程中的最大振动线位移为 ２３􀆰 １９ μｍ，在工作转速范围内的最大

振动线位移为 １１􀆰 ７３ μｍ，隔振效率平均为 Ｘ 向 ６８􀆰 ４％、 Ｙ 向 ８３􀆰 １％、 Ｚ 向 ８４􀆰 ０％，均满足《动力机器基础设计规范》要求．
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　 　 汽轮发电机组是高速运转的动力设备，也是

发电厂的核心设备．汽轮发电机基础的设计常采

用框架式基础结构．围绕汽轮发电机组框架基础

的动力性能已经进行了许多有益的试验和理论研

究工作［１－４］ ．随着近年来国外大型汽轮发电机组的

引进，为改善基础的动力性能，优化工作环境，汽



轮发电机弹簧隔振基础技术逐渐发展起来，并在

实际工程中得到广泛应用［５－６］ ．国外弹簧隔振基础

的工程实例虽然很多，但只限于汽轮发电机正常

运行后的实测分析［７－８］ ．中国近年来对汽轮发电机

基础的动力性能进行了大量研究．白国良等［３］ 根

据相似理论建立了某电厂 １ ０００ ＭＷ 汽轮发电机

组框架式基础的 １０ ∶ １ 试验模型，采用激振器激

励的方法对该结构的动力特性进行了测试；朱瑞

燕等［９］通过 ３ 种动力学模型的计算分析、室内模

型试验以及现场测试，对某大型燃气机发电机组

基础动力特性进行了研究．
框架基础采用弹簧隔振技术之后，由于隔振设

备将平台板和基础立柱完全隔开，隔振设备对整体

结构的自振特性及动力响应将产生重大影响［１０］ ．如
何对隔振设备进行合理选择、优化设计是隔振框架

式基础设计的关键问题之一．模型试验可以真实、
形象、直接地反映出隔振基础的自振特性及动力响

应，从而检验基础设计是否满足规范要求．
本文以田湾核电站 ３、４ 号机组工程项目（２×

１ ０００ ＭＷ）为背景，利用相似原理设计制作了缩比

尺寸 ８ ∶ １ 的试验模型，结构主要包括平台板、立柱

和基础底板 ３ 部分．进行了激振器激振，以模态分

析方法对模型结构进行了动力特性试验研究，通过

参数识别，获得模型的各阶固有频率、阻尼比和振

型，运用模态综合分析以及有限元数值计算结果的

对比研究，预测基础强迫振动响应的一系列数据，
评估基础的振动状态，还采用锤击法对每个柱头 ３
个方向的隔振元件进行隔振效率检验．

１ 试验概述

１􀆰 １　 模型设计与制作

基于模型相似理论，确定原型与模型的相似

关系见表 １．模型结构的混凝土采用标号为 Ｃ３５

商品混凝土，试块在同等条件下养护 ２８ ｄ 后测量

标准立方体强度，计算出混凝土材料的弹性模量

为 ３􀆰 １５×１０１０Ｎ ／ ｍ２ ．梁柱截面配筋率满足相似比

关系，箍筋全部选用直径为 ϕ８ 的 ＨＰＢ２３５ 钢筋，
梁柱纵筋分别选用直径为 ϕ１４、ϕ１６、ϕ１８、ϕ２０ 的

ＨＲＢ３３５ 钢筋．实验模型结构尺寸见图 １．
表 １　 模型相似关系

物理量 相似系数 物理量 相似系数

动力放大系数 １ 加速度 １ ／ ８
弹性模量 １ 自振频率 ８
材料密度 １ 线位移 ８

刚度 ８ 时间 ８
质量 ５１２ 周期 ８

　 　 注：相似系数＝原型参数 ／ 模型参数

１􀆰 ２　 激振方法

采用三点空间激励、多点空间测量的方法进

行试验，分别在垂直向 （Ｚ）、水平横向（Ｙ）、水平

纵向（Ｘ） ３ 个方向选 ３ 个点作为激振点．
１􀆰 ３　 测点布置

中国现行 ＧＢ５００４０—９６《动力机器基础设计

规范》 ［１１］（简称《动规》）定义扰力点为轴承座与

基础结构相连接部位，本次试验对扰力点进行重

点监测．以设备厂家提供的不平衡荷载位置图为

依据布置 １０ 个扰力点．根据模型结构的特点，需
要布置测点的位置有：１）扰力点；２）顶板及顶板

下部结构的纵、横梁交点等处；３）柱子关键点；４）
凝汽器的重心处．在顶板上布置了 ６４ 个测点（包
括扰力点 １０ 个），柱子上布置了 ５６ 个测点，下部

梁 ２４ 个测点，墙体中部 ２ 个测点，凝汽器上 ３ 个

测点，总布置测点 １４９ 个．激振点的选择原则上不

能是振动的节点，且应保证激振能量均布在结构

上，不偏向于某一边，最终选择 ２７ 号点 （Ｘ 向）、
５４ 号点（Ｙ向） 和 ７ 号点（Ｚ 向） 为激振点，见图 ２．
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图 １　 模型结构尺寸
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图 ２　 测点及激振点布置

２　 试验结果

２􀆰 １　 基础模型的自振特性

用 ＬＭＳ Ｔｅｓｔ ７Ｂ 软件对基础进行了自模态分

析，试验测得的基础结构 ３５ Ｈｚ 以内的自振频率

见表 ２．结构前 ８ 阶的典型振型见图 ３．
　 　 从表 ２ 可知，该结构的自振频率分布较密集，
前 ６９ 阶自振频率还未超出 ３５ Ｈｚ．而同类机型采

用刚性基础的试验结果表明，自振频率不到 ２０ 阶

就已超出 ３５ Ｈｚ［４］ ．由于基础顶板与柱子之间设置

了弹簧隔振器，增加了许多顶板与柱子相互独立

的振型．自振频率在 ２􀆰 ５ ～ ６ Ｈｚ、２１􀆰 ５ ～ ２３ Ｈｚ这 ２
个区域非常集中，仅 ６ Ｈｚ 的范围就占全部的

２８％．而在 ２５ Ｈｚ 左右自振频率的分布比较稀疏，
这样的频率分布方式非常有利于这种半速机机组

的稳定运行．普通刚性基础在 １０ Ｈｚ 以内只有几

阶自振频率，然后很快就跳出 １０ Ｈｚ 以外，而在 ２０
～３５ Ｈｚ 范围内频率分布密集起来，这对 ２５ Ｈｚ 工

作频率的半速机组是非常不利的，说明采用弹簧

基础是最佳的方案选择．
从振型上判断，第 １ 阶为水平纵向整体平动，

频率为 ０􀆰 ６８ Ｈｚ；第 ２ 阶是绕基础竖向中心轴的扭

转，扭转中心靠近发电机一侧，频率为 ０􀆰 ９０ Ｈｚ；
第 ３ 阶是绕水平纵向中心轴竖向摇摆的振动，频
率为 ２􀆰 ５７ Ｈｚ；第 ４ 阶是竖向整体平动，频率为

２􀆰 ７７ Ｈｚ．结果表明弹簧隔振基础较普通刚性基础

的自振频率明显降低，尤其是竖向自振频率，脱离

了汽轮机正常运行时的工作频率段．整体振动的

振型占主导地位，如整体平动、扭转、摇摆等，这些

振型无疑对轴系的影响比弯曲或局部振型要小，
隔振基础比刚性基础更可以满足汽轮机组的运行

环境，减少轴系在运行过程中的损坏．
表 ２　 模型基础自振频率试验结果

阶次 频率 ／ Ｈｚ 阻尼比 ／ ％ 阶次 频率 ／ Ｈｚ 阻尼比 ／ ％
１ ０􀆰 ６６７ ４􀆰 ９０ ３６ １５􀆰 ２９８ ０􀆰 ８９
２ ０􀆰 ８９６ ４􀆰 ５３ ３７ １６􀆰 ０９３ ０􀆰 ７５
３ ２􀆰 ５７４ １􀆰 ３５ ３８ １６􀆰 ９１８ １􀆰 ３５
４ ２􀆰 ７７２ ２􀆰 ０２ ３９ １７􀆰 ０１４ ０􀆰 ２４
５ ３􀆰 １１７ ２􀆰 ０８ ４０ １７􀆰 ２２４ ０􀆰 ４４
６ ３􀆰 ３１３ １􀆰 ５９ ４１ １７􀆰 ７８３ ０􀆰 ２０
７ ３􀆰 ４４４ ０􀆰 ９４ ４２ １８􀆰 １８４ ０􀆰 ２１
８ ３􀆰 ７３８ １􀆰 ３０ ４３ １８􀆰 ７３０ ０􀆰 ５２
９ ４􀆰 ０７５ １􀆰 ０２ ４４ １８􀆰 ９９０ ０􀆰 ４１

１０ ４􀆰 ２８６ ０􀆰 ４５ ４５ １９􀆰 ２４１ ０􀆰 ４９
１１ ４􀆰 ６３６ １􀆰 ０４ ４６ １９􀆰 ４０２ ０􀆰 ７３
１２ ４􀆰 ８１９ ０􀆰 ６６ ４７ １９􀆰 ７２７ ０􀆰 ３２
１３ ５􀆰 ２２０ ０􀆰 ９２ ４８ ２１􀆰 ３２１ ０􀆰 ４３
１４ ５􀆰 ６７７ ０􀆰 ５３ ４９ ２１􀆰 ５９２ ０􀆰 ３３
１５ ６􀆰 ７０３ １􀆰 ０６ ５０ ２１􀆰 ９３４ ０􀆰 ３３
１６ ６􀆰 ７９２ ０􀆰 ９４ ５１ ２２􀆰 １８９ ０􀆰 ３２
１７ ７􀆰 ６７６ ０􀆰 ６０ ５２ ２２􀆰 ５７４ ０􀆰 ２２
１８ ８􀆰 ０８５ ０􀆰 ７４ ５３ ２２􀆰 ８２０ ０􀆰 １０
１９ ８􀆰 ２８５ ０􀆰 ７３ ５４ ２３􀆰 ０５３ ０􀆰 １８
２０ ８􀆰 ６３６ ０􀆰 ２５ ５５ ２４􀆰 １３５ ０􀆰 ２１
２１ ９􀆰 ３５５ １􀆰 １１ ５６ ２５􀆰 ３９５ ０􀆰 １６
２２ ９􀆰 ６１２ ０􀆰 ６５ ５７ ２５􀆰 ８４３ ０􀆰 ２３
２３ ９􀆰 ８７０ ０􀆰 ７９ ５８ ２５􀆰 ９１０ ０􀆰 ２０
２４ １０􀆰 ３６０ ０􀆰 ７１ ５９ ２６􀆰 ４７４ ０􀆰 ２３
２５ １０􀆰 ８１３ ０􀆰 ５７ ６０ ２６􀆰 ６６２ ０􀆰 １５
２６ １１􀆰 ０４１ ０􀆰 ６０ ６１ ２７􀆰 ５２５ ０􀆰 ３５
２７ １１􀆰 ２５９ ０􀆰 ８１ ６２ ２７􀆰 ７８２ ０􀆰 １３
２８ １１􀆰 ７０３ ０􀆰 ７６ ６３ ２７􀆰 ９５４ ０􀆰 ５６
２９ １２􀆰 ４６０ ０􀆰 ２０ ６４ ２８􀆰 ７５９ ０􀆰 ４４
３０ １２􀆰 ８２２ ０􀆰 ３５ ６５ ２８􀆰 ８７０ ０􀆰 ３７
３１ １３􀆰 ２３９ ０􀆰 ４５ ６６ ３０􀆰 ２００ ０􀆰 １８
３２ １４􀆰 ０１３ ０􀆰 ３２ ６７ ３１􀆰 ３８２ ０􀆰 １０
３３ １４􀆰 ２７２ ０􀆰 ３２ ６８ ３１􀆰 ８１８ ０􀆰 ２０
３４ １４􀆰 ６０９ ０􀆰 ３４ ６９ ３２􀆰 ８０８ ０􀆰 １２
３５ １４􀆰 ８３１ ０􀆰 ６６
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（ａ） 第 １ 阶水平纵向平动（０．６６７ Ｈｚ）

（ｃ） 第 ３ 阶绕纵向中心轴竖向摇摆（２．５７４ Ｈｚ）

（ｅ） 第 ５ 阶绕横向中心轴竖向摇摆（３．１１７ Ｈｚ）

（ｇ） 第 ７ 阶顶板竖向一阶弯曲（３．４４４ Ｈｚ）

（ｂ） 第 ２ 阶绕竖向中心轴水平扭（０．８９６ Ｈｚ）

（ｄ） 第 ４ 阶竖向偏心平动（２．７７２ Ｈｚ）

（ｆ） 第 ６ 阶纵向对角翻转（３．３１３ Ｈｚ）

（ｈ） 第 ８ 阶顶板竖向二阶弯曲（３．７３８ Ｈｚ）

图 ３　 典型振型图

　 　 利用 ＳＡＰ２０００ ｖ１５􀆰 １􀆰 １ 有限元软件，采用杆系

单元建立有限元整体模型．表 ３ 是计算结果与试验

结果前几阶主要频率的比较，从表 ３ 看出试验结果

大部分与计算结果接近，采用杆系单元的有限元模

型计算结果能够较好地模拟实际工程要求．
表 ３　 自振频率数值计算与试验结果比较 Ｈｚ

振型 试验值 ＳＡＰ２０００ 计算值

水平横向整体偏心平动 — ０􀆰 ８２
水平纵向平动 ０􀆰 ６８ ０􀆰 ８２

绕竖向中心轴水平扭转 ０􀆰 ９０ ０􀆰 ９２
绕纵向中心轴竖向摇摆 ２􀆰 ５７ ２􀆰 ４９

竖向整体平动 ２􀆰 ７７ ２􀆰 ７２
绕横向中心轴竖向摇摆 ３􀆰 １２ —
顶板竖向纵向对角翻转 ３􀆰 ３１ ３􀆰 ０６

竖向一阶弯曲 ３􀆰 ４４ ２􀆰 ７６
竖向二阶弯曲 ３􀆰 ７４ ３􀆰 ２１

２􀆰 ２　 基础模型强迫振动响应

《动规》对半速机组基础的振动控制要求在

工作转速范围内（２５ Ｈｚ±２５％，１８􀆰 ７５ ～ ３１􀆰 ２５ Ｈｚ）
振动线位移小于 ４０ μｍ，工作转速范围外（０ ～
１８􀆰 ７５，３１􀆰 ２５ ～ ３５ Ｈｚ）启动过程中振动线位移小

于 ６０ μｍ．本试验控制指标要求对于 １ ５００ ｒ ／ ｍｉｎ
的半速机，其扰力点预测出的振动速度均方根值

应小于 ２􀆰 ８ ｍｍ ／ ｓ，频率控制范围为 ２５ Ｈｚ±２０％．
图 ６ 分别是扰力点 Ｘ、Ｙ、Ｚ 方向的振动线位移幅

频曲线．
　 　 对于扰力点（轴承位置）的振动，在启动过程

中（０～１８􀆰 ７５ Ｈｚ），位于 １＃轴承水平横向 （Ｘ 向）的
最大振动线位移为 ２３􀆰 １９ μｍ，位于 ６＃轴承水平纵

向 （Ｙ 向） 的最大振动线位移为 １８􀆰 ３４ μｍ，位于 １＃
轴承竖向 （Ｚ向） 的最大振动线位移为 ６􀆰 ９８ μｍ；在
工作转速范围内（１８􀆰 ７５～３１􀆰 ２５ Ｈｚ），位于 ３＃轴承

水平横向的最大振动线位移为 １１􀆰 ７３ μｍ，位于 ４＃
轴承水平纵向的最大振动线位移为 ８􀆰 １９ μｍ；位于
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８＃轴承竖向的最大振动线位移为 １０􀆰 １５ μｍ，以上

最大振动线位移均满足《动规》对半速机组基础的

振动控制标准．从幅频曲线看，水平向的轴承振动

在低频出现很高的峰值，这个频率上的振动基本上

是水平平动及扭转振型引起的，到１５ Ｈｚ后个别轴

承的振动渐渐增加，但均在 １０ μｍ 左右，并没有明

显的高峰．竖向的轴承振动在低频也有峰值，但并

不突出，最大峰值多出现在 ２０ Ｈｚ 以后．
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图 ４　 扰力点的振动线位移幅频曲线

２􀆰 ３　 试验结果与计算结果对比

图 ５、６ 是扰力点在 Ｘ、Ｚ 方向的振动线位移

幅频曲线计算结果与试验结果的比较．
　 　 从曲线的振动规律比较上看，计算结果与试

验结果在 Ｘ 向的曲线趋势较接近，均是在自振频

率的第一阶处有较高的峰值，且幅值也较接近，但
随着频率的增加，计算结果和试验结果虽然都有

许多小峰，但计算结果幅值明显偏高．计算结果与

试验结果在 Ｚ 向差别较大，计算结果高于试验结

果，特别是在计算结果中有几个轴承（３＃、５＃）的

振动在 ３１􀆰 ２５ Ｈｚ 附近超出了《动规》标准的限值．
比较结果表明，计算结果包络于试验结果．
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图 ５　 Ｘ 向振动线位移幅频曲线比较
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图 ６　 Ｚ 向振动线位移幅频曲线比较

２􀆰 ４　 基础模型动刚度

动刚度是指在不同频率下构件能够抵抗变形

的能力，表 ４ 列出了各轴承座对应的横梁在 ２５ Ｈｚ
时的动刚度值，由于发电机转子是通过设备连接

在纵梁两侧的，所以 ９＃、１０＃轴承的动刚度值是两

侧纵梁的平均结果．参考东方汽轮机有限公司

（ＤＥＣ）的相关要求，机组在额定转速频率范围内

（２２􀆰 ５～２８􀆰 ７５ Ｈｚ），汽轮机轮模块在支撑处的动

刚度大于 ４×１０６ ｋＮ ／ ｍ，发电机纵梁的动刚度大于

５×１０６ ｋＮ ／ ｍ．图 ７、８ 是这些点的动刚度曲线，其
中，虚线为 ＤＥＣ 的标准线．
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　 　 　 表 ４　 扰力点在 ２５ Ｈｚ 时的动刚度值 １０６ｋＮ ／ ｍ

方向
１＃轴
承座

２＃、３＃
轴承座

４＃、５＃
轴承座

６＃、７＃
轴承座

８＃轴
承座

９＃轴
承座

１０＃轴
承座

Ｘ ４２􀆰 ６７ １４􀆰 ９１ ２２􀆰 ３１ ２８􀆰 ８４ ３５􀆰 ８９ ４８􀆰 ７５ ２２􀆰 ７４

Ｚ ４１􀆰 ４６ ２２􀆰 ５１ １７􀆰 ２２ ３３􀆰 ５５ １５８􀆰 ４６ １９􀆰 ３３ ４４􀆰 ５２

　 　 除个别轴承座在极小部分频率下略低于标准

限值，大部分轴承座的动刚度值均能满足标准，尽
管汽机基础是弹簧隔振基础，并没有降低动刚度

特性．

1#轴承座
落的横梁 6#、7#轴承

座落的横梁

2#、3#轴承
座落的横梁
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座落的横梁
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图 ７　 Ｘ 向动刚度曲线
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图 ８　 Ｚ 向动刚度曲线

３　 弹簧隔振元件传递率

传递率是指隔振体系在扰力作用下的输出振

动线位移与静位移之比，在忽略阻尼比的条件下，
计算方法见式 （ １）， 式 （ ２） 是相应的隔振效

率［１２－１３］：

η ＝ １

１ － （ω０ ／ ωｎ） ２
， （１）

Ｔ ＝ （１ － η） × １００％ ． （２）
式中： η 是传递率，ω０ 是扰力频率，ωｎ 是自振频

率，Ｔ 是隔振效率．
此次试验采用锤击法分别在柱头进行 ３ 个方

向的激振，分别得到 ３ 个方向相应的传递率．激振

时通过安装的加速度传感器同时测试出隔振器上

部、下部结构的动力响应，通过软件分析进行频率

下的响应比，即为传递率．表 ５ 是每个柱顶隔振器

在 ２５ Ｈｚ 下的传递率与隔振效率的试验结果．
每个隔振器的传递率虽不同，但除 Ｘ 向为

０􀆰 ３２ 外， Ｙ、Ｚ 向平均在 ０􀆰 １６ 左右； Ｙ、Ｚ 向的隔振

效率约为 ８４％， Ｘ 向约为 ６８􀆰 ４％．试验结果表明，
在实际中汽轮发电机弹簧隔振基础由于空间振动

的效应，每个柱顶的传递率不能达到单自由度的

理论计算结果，但在竖向还是可以达到 ８０％以上．
表 ５　 传递率与隔振效率的试验结果 ％

柱子

编号

Ｘ 向

传递率 隔振效率

Ｙ 向

传递率 隔振效率

Ｚ 向

传递率 隔振效率

Ｃ１ ５５ ４５ ５ ９５ ２０ ８０
Ｃ１′ ３６ ６４ ２３ ７７ ４ ９６
Ｃ２ ３４ ６６ ８ ９２ １５ ８５
Ｃ２′ １６ ８４ ９ ９１ ６ ９４
Ｃ３ ３０ ７０ １６ ８４ １８ ８２
Ｃ３′ １７ ８３ ２１ ７９ ６ ９４
Ｃ４ ５２ ４８ １０ ９０ １４ ８６
Ｃ４′ ３ ９７ ３０ ７０ ２３ ７７
Ｃ５ ６９ ３１ ５３ ４７ １２ ８８
Ｃ５′ ５０ ５０ １０ ９０ ２９ ７１
Ｃ６ １２ ８８ ７ ９３ １４ ８６
Ｃ６′ ２ ９８ １３ ８７ ８ ９２
Ｃ７ １８ ８２ ２２ ７８ ２５ ７５
Ｃ７′ ４９ ５１ １０ ９０ ３０ ７０

平均
结果

３２ ６８􀆰 ４ １７ ８３􀆰 １ １６ ８４

４　 结 　 论

１） 试验结果证明，采用弹簧隔振基础，竖向

频率降低为 ２􀆰 ７７ Ｈｚ，远低于常规刚性基础（一般

约为 ２５ Ｈｚ），满足基础对竖向隔振的要求．由于弹

簧的设计，使自振频率的分布在工作频率 ２５ Ｈｚ
附近比较稀疏，弹簧隔振基础克服了刚性基础自

振频率接近半速机工作频率的缺点，半速机采用
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弹簧基础优势明显．
２） 在弹簧基础中整体振动的型式占主导地

位，如整体平动、扭转、摇摆，这些振型无疑对轴系

的影响比弯曲或局部振型要小，说明弹簧基础提

高了机组轴系的运行环境，使各段轴承间的应力

有所降低．
３） 扰力点在启动过程中（０ ～ １８􀆰 ７５ Ｈｚ）最大振

动线位移为 ２３􀆰 １９ μｍ，在工作转速范围内（１８􀆰 ７５ ～
３１􀆰 ２５ Ｈｚ） 最大振动线位移为１１􀆰 ７３ μｍ， 均满足《动
力机器基础设计规范》 要求．
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